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1 Einleitung 
In den letzten 50 Jahren sind eine Reihe von FCKW-Kältemitteln, die den 
Anforderungen der Verdichtertechnologie angepasst wurden, entwickelt 
worden, die aber aus umwelttechnischen Gründen durch umweltverträglichere 
Kältemittel ersetzt werden müssen. Da die bisher langjährig erprobten 
Kältemittel nicht mehr zur Verfügung stehen werden, ergeben sich 
zwangsläufig erhebliche Folgen auf die Klima- und Kälteindustrie. Diese 
Problematik stellt Hersteller sowie Betreiber von Turbomaschinen vor neue 
Aufgaben. Während bei dem Bau neuer Turbomaschinen eine Umstellung auf 
die neuen Kältemittel (z. B. R134a) relativ unproblematisch ist, bereitet die 
Umrüstung vorhandener Maschinen durch die neuen Kältemitteln eine Reihe 
technischer und wirtschaftlicher Probleme. Die technologische Aktualisierung 
der Turbokälteverdichter, sowie die neuen an sie gestellten technischen 
Herausforderungen - aufgrund der zur Zeit einzusetzenden Kältemittel - sollen 
in dieser Abhandlung eingehend diskutiert und als Beitrag zur Lösung der 
oben aufgeführten Probleme herangezogen werden. 
 
In der Kältetechnik werden Kompressions-, Absorptions- und 
Thermoelektrische Kälteanlagen verwendet. Ein Unterscheidungsmerkmal 
dieser Anlagen stellt die Form der Energie dar, die zu ihrem Antrieb 
erforderlich ist; es ist mechanische Energie beim Kompressions-, Wärme 
beim Absorptionskälteprozess und elektrische Energie bei der 
thermoelektrischen Kühlung. 
Bei Kompressionskälteanlagen werden, je nach Größe der Kälteleistung, 
Kolben-, Rotations-, Schrauben- und Turboverdichter eingesetzt. Im 
vorliegenden Bericht werden Turboverdichter für Kälte- und Klimaanlagen 
behandelt. Dabei werden die Anwendungsgebiete der Turboverdichter in 
Kälte- und Klimaanlagen dargestellt und die Eigenschaften der Kältemittel 
sowie der Ersatzkältemittel nach dem Verbot der FCKW-Kältemittel 
beschrieben. Ferner werden die aerothermodynamischen Grundlagen und die 
Verdichterbauarten in der Kältetechnik dargestellt. 
 
Im Kapitel 8 werden die verschiedenen Bauteile der Turboverdichterstufen 
ausführlich beschrieben. Weiter werden die Einbaumöglichkeiten und 
Bauarten der Dichtungen sowie der Lager, der Kupplungen, der Getriebe und 
Antriebe der Turboverdichter behandelt. Ferner wird das rotordynamische 
Verhalten der Turboläufer untersucht. Im Kapitel 16 werden das 
Betriebsverhalten sowie die Regelungsarten der Turboverdichter dargelegt. 
Ferner werden im Tiefkühlbereich eine Propan-, eine Ammoniak- und eine 
R134a-Kälteanlage vorgestellt und im Klimabereich die verschiedenen 
Bauteile der Anlage sowie die Sicherheits-, Überwachungs- und 
Regeleinrichtungen beschrieben. Anschließend werden je eine Turboanlage 
aus dem Klima- und Tiefkühlbereich zur Umrüstung für den Betrieb mit 
FCKW-freiem Ersatzkältemittel vorgestellt und konkrete Umbaumaßnahmen 
vorgeschlagen und diskutiert. 
 
2 Geschichtlicher Abriss 
Der älteste Kälteprozess ist der Absorptions-Kältekreislauf, der im Jahre 1777 
bekannt wurde [1]. Danach konstruierte I. Leslie [2] 1810 die erste Vakuum-
Kältemaschine und verwendete als Stoffpaar Wasser/Schwefelsäure. Erst 
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1859 gelang es F. Carré, eine Absorptionskälteanlage  mit dem Stoffpaar 
Ammoniak/Wasser zu bauen [2]. Im Jahre 1922 gelang es von Platen und 
Munters in Schweden erstmalig, eine Absorptionskälteanlage ohne 
bewegliche Teile zu bauen [3]. Im Bereich der Klimatechnik wurden derartige 
Anlagen von den amerikanischen Firmen Carrier Corp. und Servel Inc. zuerst 
1945 als Lithiumbromid-Anlagen mit der Stoffpaarung Wasser/LiBr-Lösung 
installiert [2]. 
 
Absorptionsanlagen sind zwar maschinentechnisch weniger aufwendig, 
haben besonders günstige Betriebseigenschaften, wie überlegene 
Verfügbarkeit, Anspruchslosigkeit im Hinblick auf Ersatzteilbedarf, Wartung 
und Überholung, sowie ein sehr gutes Teillastverhalten [4], benötigen aber 
preisgünstige Wärmeenergie, um mit Verdichtungskälteanlagen konkurrieren 
zu können. Lediglich bei NH3/H2O Absorptionsanlagen für Kühltemperaturen 
unter -20°C kann mit gleich günstigen Betriebskosten gerechnet werden [5]. 
 
Die erste Kompressionskälteanlage wurde von J. Perkins 1835 nach eigenem 
Patent als Versuchsmaschine mit dem Kältemittel Dimethyläther gebaut. 
Dimethyläther stellte sich als sehr problematisch heraus, hauptsächlich 
wegen seiner leichten Entzündbarkeit, die zur Explosion führte, sowie seiner 
anästhesistischen Eigenschaften. Ferner war das erforderliche Hubvolumen 
der Zylinder, auf Grund des großen spezifischen Volumens vom 
Dimethyläther, sehr groß welches eine geringe volumetrische Kälteleistung 
bedeutet. F. Carré entwickelte ebenfalls eine Kaltdampfkompressions-
maschine für Äthyläther und erkannte beim Bau seiner Absorptions-
kältemaschine die Vorzüge des Ammoniaks als Kältemittel, setzte es jedoch 
bei Kompressionsmaschinen nicht ein.  
 
Dem amerikanischen Arzt Gorrie gelang es 1844 als erstem, eine 
Kaltgasmaschine mit dem Kältemittel Luft zu bauen [6]. Die erste 
Kompressionskälteanlage in Deutschland wurde von Linde im Jahre 1870 in 
Betrieb genommen [7]. Nachdem die wichtigsten Verfahren erfunden und die 
wesentlichsten Anwendungsgebiete bis ca. Ende des 19. Jahrhunderts 
erobert wurden, blieb es dem 20.Jahrhundert vorbehalten, die Kältetechnik 
durch den Einsatz neuer Technologien voranzutreiben. Ein solches Beispiel 
stellt die Entwicklung neuer Kälteverdichter dar. Ihre technische 
Verbesserung durch Einführung neuer Erkenntnisse der Forschung trugen 
maßgebend zum breiten Einsatz der Kältemaschinen in der Klima- und 
Kältetechnik bei. In [7]. ist eine Einteilung der Bauarten von Kälteverdichtern 
zu sehen Dabei wird hauptsächlich zwischen statischen oder Verdrängungs-
maschinen und kinetischen oder Kreiselmaschinen unterschieden. 
 
Der Hubkolbenverdichter ist die erste in der Kältetechnik eingesetzte 
Verdichterbauart. Seine Nachteile: großer Platzbedarf, großes Gewicht. Die 
zur Abdichtung der Kolbenstangen erforderlichen Stopfbuchsen sowie der 
steigende Bedarf an gewerblichen und industriellen Kälteanlagen führten zur 
Entwicklung der Tauchkolbenverdichter. Diese Verdichter brauchen keine 
Stopfbuchsen und haben ein geschlossenes Schmiersystem. Die Abdichtung 
erfolgt über Gleitringdichtungen. Die Umlauf- oder Zellenverdichter - auch 
Drehkolbenverdichter genannt - werden hauptsächlich als vorgeschalteter 
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Verdichter (Booster) verwendet, da sie für Druckverhältnisse von 5 bis 6 
geeignet sind. 
 
Die hermetischen Verdichter der 30er Jahre waren meist Rollkolben-
verdichter. Sie wurden aber wegen der erforderlichen hohen Fertigungs-
genauigkeit von den Tauchkolbenverdichtern nahezu verdrängt. In den letzten 
Jahren nimmt jedoch ihre Produktion wieder zu.  
 
Schraubenverdichter sind für mittlere und größere Kälteleistungen geeignet. 
Ihre kleinsten Leistungen liegen im Bereich der Hubkolbenverdichter und die 
größten im Bereich der Turboverdichter. 
 
In [8] wird angegeben, in welchen Mengen- und Druckbereichen aus 
konstruktiven und wirtschaftlichen Gründen die verschiedenen Verdichter-
bauarten sinnvoll eingesetzt werden können. 
 
Die ersten Überlegungen für den Einsatz von Turbokompressoren in der 
Klima-Kältetechnik stammen von Lorenz von Elgenfeld [1]. Maurice Leblanc 
in Frankreich baute als erster einen Turbokompressor und verwendete 
Wasserdampf als Kältemittel, welches ihm große Schwierigkeiten bereitete. 
Sein Gedanke, statt Wasserdampf Tetrachlorkohlenstoff einzusetzen, war 
zwar im Prinzip richtig, konnte aber nicht realisiert werden. Seine Arbeit wurde 
vom Pionier der Luftbehandlung in Amerika, Carrier, wieder aufgenommen, 
der den Vorteil des Turbokompressors bei Luftbehandlungsanlagen erkannte. 
Den Turboverdichtern ist wegen der großen Fördermengen bei geringem 
Platzbedarf das Feld der großen Kälteleistungen vorbehalten. Carrier 
erkannte um 1911 die Notwendigkeit von Klimaanlagen in der Industrie sowie 
für Wohnräume und konnte den Einsatz von Turbomaschinen vorantreiben. 
 
Nach mehreren Schwierigkeiten bei der Auswahl des Kältemittels ging Carrier 
zuerst zur Anwendung von Dichloräthylen (C2H2Cl2) und wechselte später zu 
Dichlormethan (CH2Cl2), da sich das ungesättigte C2H2Cl2 als chemisch nicht 
beständig erwies. Im Jahr 1933 setzte Carrier die bereits entwickelten Freon 
11 (CFCl3) Kältemittel ein, bei denen er mit zwei bis drei Stufen auskam. In 
Europa war die Firma Brown-Boveri & Co. in Baden (Schweiz), die 1926 
zuerst  das Kältemittel Ammoniak wählte - welches wegen seiner niedrigen 
Molaren Masse viele Stufen erforderlich machte - und später auch 
Äthylchlorid und Äthylbromid einsetzte. In den 60er Jahren wurde Freon 11 
hauptsächlich in der Klimatechnik verwendet und war bis zu seinem Verbot 
sehr verbreitet im Einsatz. 
 
Da beim Turbokompressor ein gewisser Mindestvolumenstrom erforderlich ist, 
um einen einigermaßen guten Wirkungsgrad zu erzielen, eignet er sich nicht 
für alle Leistungen. Dieser Mindestvolumenstrom liegt bei etwa 1000 (m3/h), 
woraus der Mindestwert der Kälteleistung folgt, für welche diese Maschinenart 
vorgesehen werden kann. 
 
Um auch bei kleineren Kälteleistungen günstige Resultate mit 
Turbokompressoren erzielen zu können, müssen also Kältemittel mit hohem 
Siedepunkt und hohem Molekulargewicht angewandt werden. Ferner lassen 
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sich mit dem gleichen Turbokompressortyp, durch Anwendung verschiedener 
Kältemittel, unterschiedliche Kälteleistungen erzeugen, wodurch die 
Grundlage für eine Standardisierung mit Basis die Leistung gegeben ist. 
 
3. Anwendungsgebiete für Turboverdichter in Kälte- und Klimaanlagen 
Eine Voraussetzung für den Einsatz des Turboverdichters bildet der Bedarf an 
vergleichsweise großen Kälteleistungen. Die für den Einsatz von 
Turboverdichtern noch wirtschaftlich vertretbare kleinste Größe der 
Kälteleistung wird auch durch intensive Weiterentwicklung auf der 
Konstruktions- und Fertigungsseite immer weiter herabgesetzt. Ein Grenzwert 
liegt jedoch dort, wo bei kleinen Ansaugvolumina die Strömungskanäle im 
Turboverdichter recht schmal werden und dadurch die relativen Spaltverluste 
und Oberflächenrauhigkeiten den Wirkungsgrad der Maschine erheblich 
verringern. Ferner werden durch geeignete Kältemittel sowie das 
Heraufsetzen des Laufrad-Druckverhältnisses die Kosten gesenkt. Im 
folgenden werden die Hauptanwendungsgebiete für Turboverdichter in 
Kälteanlagen aufgelistet und anschließend einige Einsatzbeispiele vorgestellt. 
 
Chemische Industrie: 
• Gasverflüssigung 
• Gaszerlegung 
• Prozesswärmezufuhr 
 
Lebensmittelindustrie: 
• Kühlen und Gefrieren von Lebensmitteln 
• Speiseeis 
• Gefriertrocknung 
 
Fahrzeug- und Flugtechnik: 
• Windkanäle 
• Simmulationsversuchsräume 
• Tieftemperaturversuchsräume 
• Hochvakuumversuchsräume 
• Transportkühlung 
 
Medizin und Biologie 
• Lagerung 
• Gefriernarkose 
• Sterilisation 
 
Klimatechnik 
• Klimatisierung von Gebäuden 
• Klimatisierung von Versuchsräumen und Produktionsstätten 
• Klimatisierung von Gruben im Bergbau 
 
Sportanlagen 
• Kunsteisbahnen im Freien oder in der Halle für Eislauf, Kunsteislauf, 

Eishockey, Eisstockschießen, Eisschnelllauf 
• Bob- und Rodelbahnen 
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3.1 Beispiele für Gasverflüssigungsanlagen 
3.1.1 Chlorverflüssigung 
Die Verflüssigung von Chlorgas gehört zu den ältesten Anwendungsgebieten 
der Kälte in der chemischen Industrie. 
 
Das Chlor wird bekanntlich durch Elektrolyse von Kochsalz gewonnen und 
enthält Beimischungen von Wasserstoff und Wasser. Die Siedetemperatur 
des reinen Chlors liegt bei -34°C, aber seine Verflüssigungstemperatur sinkt 
wegen des Anteils an inertem Gas bei Normaldruck erheblich, woraus höhere 
Kosten entstehen. Um diese Kosten zu vermeiden, wird das Chlor vorher auf 
ca. 3,5 bar verdichtet. Ursprünglich wurde Ammoniak als Kältemittel 
eingesetzt. Das Verhalten von Ammoniak mit Chlor ist jedoch nicht indifferent, 
da in Verbindung die beiden Gase ein explosives Gemisch bilden. Deswegen 
musste ein Solenkreislauf zwischengeschaltet werden, welcher wiederum mit 
einem höheren Energiebedarf der Kälteanlage verbunden war. 
 
Nach der Erfindung der FCKW’s und ihrem Einsatz als Kältemittel in 
Turbokälteanlagen ließ sich das Chlorgas direkt im Verdampfer ohne die 
Zwischenschaltung eines Solekreislaufes verflüssigen, da sich die beiden 
Gase indifferent verhalten. Dadurch wird die Chlorverflüssigung wirtschaftlich 
durchgeführt. Das Chlorgas strömt durch die inneren Rohre des Verdampfers 
und wird dort bei einer Verdampfungstemperatur von ca. -30°C verflüssigt. Als 
Kältemittel wurde R12 verwendet; in Anbetracht der umweltrelevanten 
Bedenklichkeit musste jedoch neuerdings auf sein Substitut R134a, bzw. auf 
Ammoniak zurückgegriffen werden. 
 
3.1.2 Ammoniak 
Die Lebensmittelindustrie war die erste, die zur Frischhaltung von 
Lebensmitteln einen großen Bedarf an Kälteanlagen aufwies und dafür 
meistens Ammoniakkolbenverdichter einsetzen. 
 
Erst in den dreißiger Jahren, nach der Erfindung der Frigene, ließ Fa. Carrier 
ein Verfahren für die Anwendung von Turboverdichtern zur Verflüssigung des 
Ammoniaks in bereits vorhandenen Ammoniak-Kälteanlagen patentieren. 
Danach tritt eine Verflüssigung des Ammoniakdampfes beim Saugdruck des 
Frigenverdichters an der kalten Rohroberfläche des Frigenverdampfers der 
Turbo-Kälteanlage ein. Das flüssige Ammoniak wird über eine Pumpe zu den 
verschiedenen Kühlstellen befördert. Der Verdampfer stellt in diesem Fall den 
Wärmetauscher dar, da die Ammoniakverflüssigungsanlage mit zwei 
Kältemitteln (Ammoniak und Frigen) betrieben wird. 
 
3.1.3 Erdgas und Erdölgas (LNG, bzw. LPG-Anlage) 
Durch den Einsatz von Turboverdichtern in Kälteanlagen wurde die 
Verflüssigung von Erdgas - LNG = liquid natural gas- und Erdölgas - LPG = 
liquid Petroleum gas - in großen Mengen wirtschaftlich ermöglicht. 
Großanlagen dieser Art sind auf Gas- und Ölfeldern weltweit installiert.  
 
Bei LNG - Anlagen wird am besten eine Kältekaskade verwendet [6]. Eine 
Kältekaskade besteht aus mehreren Kreisläufen verschiedener Kältemittel, 
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die nach dem Prinzip der Kompressionskältemaschinen arbeiten und bei 
verschiedenen Temperaturen Kälte durch Verdampfung liefern.  
 
Bei der Erdölförderung fallen neben den flüssigen auch gasförmige 
Kohlenwasserstoffe (Erdölgas) an. Die Komponenten des Flüssig - Gas-
Gemisches stehen in einem Gleichgewicht, welches von den jeweilig 
herrschenden Temperaturen und Drücken definiert wird. Durch stufenweise 
Entspannung bis zum Erreichen der Umgebungstemperatur werden die 
gasförmigen Kohlenwasserstoffe abgeschieden. Das dadurch angesammelte 
Erdölgas wird verdichtet und anschließend der LPG-Anlage zugeführt. Durch 
die erneuerte stufenweise Entspannung und Kühlung werden hier die 
einzelnen Komponenten des Gases voneinander getrennt und als verflüssigte 
Gase bei Umgebungsdruck transportgerecht gelagert. Für den Propan-
Kältemittel-Kreislauf in LNG- und LPG- Anlagen werden große eingehäusige 
Turboverdichter, bestehend aus drei Prozessstufen, verwendet. 
 
3.1.4 SO2 und CO2
Zur Verflüssigung von SO2 und CO2 werden sehr oft Turbo-Kälteanlagen 
eingesetzt. 
 
3.2 Beispiel Gaszerlegung 
Ethylen- Erzeugung 
Ethylen stellt einen der bedeutendsten Grundstoffe der chemischen Industrie 
zur Herstellung der Massenkunststoffe Polyethylen und Polyvinylchlorid 
(PVC) dar. Es wird aus der thermischen Spaltung gesättigter 
Kohlenwasserstoffe gewonnen, wobei als Rohstoffe hauptsächlich Erdgas 
und Naphta verwendet werden. Die Aufbereitung des Spaltgases erfolgt i. a. 
in einer Tieftemperatur - Destillation. Die Temperatur des Gases wird 
stufenweise gesenkt. Dafür wird meistens eine zweistufige Kältekaskade 
herangezogen. Als Kältemittel für die getrennten Turbokältekreisläufe werden 
Propylen und Ethylen eingesetzt.  
 
In einigen Fällen, bei besonders tiefen Temperaturen, wird ein dritter 
Kältekreislauf mit Methan vorgesehen. Nach der Trennung der Komponenten 
werden Ethylen, Propylen sowie andere gewünschte Grundstoffe zur weiteren 
Verwendung zugeführt. Äthan, Propan und andere Kohlenwasserstoffe 
werden anschließend in den Spaltstoffen zurückgeführt. 
 
3.3 Beispiel Klimaanlagen (Klimatisierung) 
Zur Klimatisierung von Bürogebäuden, Laboratorien, Fabriken, Kranken-
häusern, im Bergbau etc. werden ab einer Kälteleistung von ca. 500 kW 
hauptsächlich einstufige kompakte Turbo-Kaltwassersätze eingesetzt. Solche 
Anlagen wurden vorwiegend mit den Kältemitteln R11 und R12 angeboten. 
Nachdem bekannt wurde, dass diese Kältemittel sowohl zum Ozonabbau als 
auch zur Erderwärmung einen erheblichen Beitrag leisten, ist ihre Produktion 
und Anwendung bei neuen Anlagen eingestellt worden. Statt dessen werden 
ihr Substitut R134a oder die in vielen Ländern noch geduldeten R123 und 
R22 vorgezogen.  
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4. Kältemittel 
Von besonderer Bedeutung sind bei der Entwicklung der Kältetechnik die 
Kältemittel. Jede neue technologische Veränderung bei den Kältemitteln, z. B. 
durch den Einsatz neuer Stoffe, führt zwangsläufig zu Umbauten, ja sogar zu 
neuen Entwicklungsarbeiten für die verwendeten Maschinen und Apparate. 
 
Als erstes gebräuchliches Kältemittel - wie bereits im geschichtlichen Abriss 
erwähnt (s. Kapitel 2) - wurde 1834 Dimethyläther eingesetzt, welches sich 
aber als sehr gefährlicher Betriebsstoff herausstellte. Später wurden 
Ammoniak NH3 (1867 von CARRE), Schwefeldioxid (SO2) von LINDE in 
Deutschland verwendet. Da diese Kältemittel jedoch giftig sind und Ammoniak 
noch zusätzlich brennbar ist, wurde nach geeigneten Betriebsstoffen gesucht, 
die ungefährlicher sind, um sie sogar in Haushaltskälteanlagen einsetzen zu 
können. Reine Kohlenwasserstoffe wie Äthylen, Propan, Propylen sowie 
Ammoniak konnten zwar in großem Umfang in Industrie-Kälteanlagen 
herangezogen werden, allerdings unter Beachtung strenger 
Sicherheitsvorkehrungen wegen ihrer Brennbarkeit und der damit verbundene 
Explosions- und Verpuffungsgefahr. 
 
Der Durchbruch bei der Erforschung gefahrloser Kältemittel kam, als es 
Chemikern gelang, Kohlenwasserstoffe vollkommen zu halogenisieren, d. h. 
in der Paraffinreihe (Methan, Äthan etc.) den Wasserstoff durch Hologene wie 
Chlor, Fluor, Jod und Brom zu substituieren. Damit waren die Fluor-Chlor-
Kohlenwasserstoffe (FCKW’s) ins Leben gerufen. Die industrielle Produktion 
der vollhalogenisierten Kältemittel (Freone) wurde erstmals in den dreißiger 
Jahren von den Firmen Du Pont de Nemours u. Co. und Kinetic Chemical 
begonnen. 
 
Aufgrund ihrer Reaktionsträgheit und der damit verbundene Unbrennbarkeit, 
ihrer Ungiftigkeit und ihres niedrigen Überdruckbereichs stellten diese 
Kältemittel einen enormen Fortschritt dar und ermöglichten den Einsatz von 
Kälteanlagen in Bereichen wie z. B. Haushalte und Kälteanlagen, die keiner 
oder nur minimaler Überwachung unterliegen. Sie bekamen somit das 
Prädikat „Sicherheitskältemittel“. Der Betrieb einer Kälteanlage mit diesen 
Kältemitteln galt als absolut sicher und unbedenklich. 
 
Die Forschung konzentrierte sich hauptsächlich auf die Verbesserung der 
speziellen Eigenschaften der Sicherheitskältemittel, um anschließend das am 
besten geeignete Kältemittel für die verschiedenen Bereiche der Kälteanlagen 
zu verwenden. Nachdem aber 1974 Molina und Rowland über die mögliche 
Zerstörung der Ozonschicht in der Stratosphäre durch die FCKW’s und die 
damit entstehenden Gefahren der Beeinflussung unseres Klimas in der 
Troposphäre berichteten, wurde die Unbedenklichkeit der FCKW’s in Frage 
gestellt. Intensive Forschungen auf diesem Gebiet bekräftigten die ersten 
Vermutungen, so dass bereits zu Beginn der 80-iger Jahre in den USA und 
Schweden ein Verbot für den Einsatz von FCKW’s als Treibmittel zur 
Herstellung von Aerosolen erlassen wurde. 
Japanische und britische Forscher berichteten 1985 unabhängig voneinander 
über eine Vergrößerung des Ozonlochs über der Antarktis. Es wurde 
festgestellt, dass der Verbrauch von FCKW’s auf der Erde unmittelbar mit der 
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Abnahme der Ozonkonzentration in der Stratosphäre einhergeht. Die 
zusätzliche Feststellung, dass die FCKW’s in erheblichem Maße bei der 
Erwärmung der Troposphäre (sog. Treibhauseffekt) beteiligt sind, machte die 
Bedenklichkeit ihres Einsatzes deutlicher. 
 
Den Politikern war nun von den Wissenschaftlern nahegelegt, entsprechend 
zu handeln. Die ersten Vereinbarungen zum Schutz der Ozonschicht in der 
Stratosphäre entstanden nach der Wiener Konvention im Jahre 1985 und 
dem Montrealer Protokoll zwei Jahre später. Die vorhandenen allgemeinen 
Bestimmungen sind erst 1990 auf der Londoner Konferenz konkretisiert und 
verschärft worden. Dabei wurde der Beschluß gefaßt, die Herstellung von 
FCKW’s oder Halogenen nach dem Jahr 2000 einzustellen. Darüber hinaus 
vereinbarten die EU-Staaten, dass bereits im Jahr 1997 im Geltungsbereich 
der EU keine FCKW’s mehr produziert werden dürfen. 
 
Diese Maßnahmen setzten die Kälteindustrie unter starken Druck, obwohl sie 
im Jahre 1990, z. B. in Westeuropa, nur ca. 18% der FCKW’s verbraucht 
hatte. Auf die bis dahin viel gepriesenen Sicherheitskältemittel musste nun 
verzichtet werden. Das Anforderungsprofil für die Kältemittel musste 
überarbeitet und erweitert werden. Zwei neue Kennzahlen, die eine 
Beurteilung ihrer Umweltverträglichkeit ermöglichen, wurden definiert: die 
Ozonzersetzungs (ODP=Ozone Depletion Potential) und die 
Treibhauspotential-Kennzahl (GWP=Global Warming Potential). 
 
Die Suche nach Ersatzkältemitteln ist in den letzten Jahren intensiviert 
worden. Es wurden hauptsächlich Kältemittel auf Fluorbasis eingesetzt, bei 
denen kein Chlor vorhanden ist, da Chlor maßgeblich die Zerstörung des 
Ozons in der Stratosphäre fördert. Zudem werden Kältemittelgemische 
erforscht, bei denen bereits die ersten Erfolge zu erkennen sind. 
Zusammenfassend ist zu den Vorschriften über das Verbot von FCKW und H-
FCKW folgendes zu bemerken. 
Die Anwendung von FCKW’s, z.B R11 und R12, ist seit dem 01.01.1992 
untersagt. Bei sich in Betrieb befindenden Anlagen dürfen R11 und R12 bis 
zum 01.01.2001 (Verordnung der EU) verwendet werden. 
Der Einsatz von H-FCKW’s, z.B R123 und R22, ist bei Neuanlagen mit einer 
Kälteleistung über 100kW seit dem 01.01.2001 (Verordnung der EU) nicht 
mehr zugelassen. 
Ab dem 01.01.2015 wird der Einsatz sämtlicher H-FCKW basierender 
Kältemittel verboten sein (Verordnung der EU). In verschiedenen Ländern 
wurden jedoch unterschiedliche Ausstiegsfristen festgelegt. So wurden z.B in 
Italien das Jahr 2008, in den USA 2015 und in Russland, China, Japan sowie 
in Fernost das Jahr 2020 vorgeschrieben. 
 
4.1 Eigenschaften von Kältemitteln 
Um den heutigen hohen Anforderungen zu genügen, musste das 
Anforderungsprofil der Kältemittel überarbeitet und erweitert werden. Die 
schwerwiegendsten Anforderungen, die an Kältemittel gestellt werden, sind: 
• niedrige oder möglichst keine Ozonzersetzung (ODP) 
• niedriges direktes Treibhauspotential (GWP) 
• nicht brennbar 
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• günstige physiologische Eigenschaften 
• chemische und thermische Stabilität 
• Verträglichkeit mit den üblicherweise in Maschinenbau und Apparatebau 

verwendeten Werkstoffen 
• gute Schmiermittelverträglichkeit 
• hohe spezifische Leistung 
• niedriger spezifischer Leistungsbedarf (niedriges indirektes 

Treibhauspotential) 
• einfache Entsorgung 
• niedriger Bezugspreis 
Da die gleichzeitige Erfüllung all dieser Anforderungen nicht zu realisieren ist, 
müssen teilweise Kompromisslösungen herangezogen werden. 
 
4.1.1 Umweltverträglichkeit 
Zur Beurteilung der Umweltverträglichkeit von Kältemitteln werden das 
Treibhauspotential (GWP) und das Ozonzersetzungspotential (ODP) 
herangezogen. 
 
4.1.1.1 Treibhauspotential (GWP) 
Das Treibhauspotential stellt ein Maß für den Beitrag zur globalen 
Erderwärmung dar. Dieser auch als „Treibhauseffekt“ bekannt gewordene 
Effekt resultiert zum einen aus der direkten Wirkung von zusätzlich in die 
Atmosphäre gelangenden Substanzen wie z. B. Kältemittel aus Leckagen, 
zum anderen aus der indirekten Wirkung über den Energieverbrauch, z. B. 
von Kühlanlagen und der damit verbundenen CO2 Emission aus Kraftwerken.  
In Tabelle 4-1 (Quelle: DKV-aktuell Nr.3 1990) sind die Werte für den 
direkten Treibhauseffekt von verschiedenen Kältemitteln aufgelistet. Es ist 
deutlich erkennbar, dass der direkte Treibhauseffekt sehr unterschiedlich ist, 
wenn verschiedene Zeiträume betrachtet werden. Es ist ferner deutlich 
ersichtlich, dass sowohl die FCKW’s R11, R12, das Gemisch R502 und das 
H-FCKW R22 als auch die Substitute R123, R134a und R152a in Bezug auf 
CO2 auch nach 500 Jahren ein erheblich höheres Treibhauspotential 
aufweisen.  
 
Tabelle 4-1: Treibhauspotential (GWP) bei entspr. Atmos. Lebensdauer 
Stoff 20 Jahre 100 Jahre 500 Jahre 
Bezogen auf R11 CO2 R11 CO2 R11 CO2
CO2 2.22x10-4 1 2.86x10-4 1 6.7x10-4 1 
FCKW   R11 1 4.5 1 3.500 1 1.500 
FCKW   R12 1.58 7.100 2.09 7.300 3 4.500 
R502 1.07 4.810 1.21 4.250 2.7 4.020 
H-FCKW   R22 0.91 4.100 0.43 1.500 0.34 510 
H-FCKW   R123 0.07 310 0.02 85 0.02 29 
H-FKW   R134a 0.71 3.200 0.34 1.200 0.28 420 
H-FKW   R152a 0.11 510 0.04 140 0.03 47 
 
4.1.1.2 Ozonzersetzungspotential 
Wie bereits in den vorangegangenen Abschnitten erläutert wurde, tragen 
chlorhaltige Kältemittel, wie z. B. FCKW (z.B. R12) und H-FCKW (z. B. R22) 
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zum Abbau der Ozonschicht bei, wenn sie aus der Kälteanlage freigesetzt 
werden.  
In Bild 4.1 sind das Ozonzersetzungspotential (ODP) sowie das 
Treibhauspotential (GWP) für verschiedene Kältemittel in Bezug auf R11 
(ODP=1, GWP=1) aufgetragen. Daraus geht hervor, dass Ammoniak weder 
ein Ozonzerstörung- noch ein direktes Treibhauspotential besitzt. Das gleiche 
gilt für die Reihe der Kohlenwasserstoff-Kältemittel Propan, Propylen und 
Äthylen. Die Ersatzkältemittel R152a, R134a, R125 und R143a enthalten kein 
Chlor und besitzen deswegen kein Ozonzerstörungspotential (Bild 4.1). 
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Quelle: Prof. Dr. H.D. Baehr. Hannover
 4.1:  Ozonzersetzungs- (ODP), Treibhauspotential (GWP)  
von Kältemitteln im Verhältnis zu R11 (ODP=1, GWP=1) 

2 Physiologische Eigenschaften 
Falle des Austritts eines Kältemittels aus einer Kälteanlage stellt sich 
ittelbar die Frage nach den physiologischen Wirkungen auf den 
schlichen Organismus sowie auf die Einwirkung auf eingelagertes 
lgut. Von einem Kältemittel wird erwartet, dass keine toxischen, 
inogenen und mutagenen Wirkungen ausgehen. Ferner sollten 
emittel, wenn sie Flammen, Funken o. ä. ausgesetzt werden, nicht 
etzt werden und dadurch giftige Reaktionsprodukte bilden. Zudem ist 
ünscht, dass giftige Kältemittel gut wahrnehmbar durch Geruch sind, so 
s sie bereits bei geringsten Konzentrationen bemerkt werden. Die als 
onders giftig geltenden Kältemittel Ammoniak und Schwefeldioxid 
hnen sich dadurch aus, dass sie bei Konzentrationen weit unterhalb der 
ädigungsgrenze wahrnehmbar sind. Ammoniak beispielsweise besitzt bei 
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einer Konzentration von nur 5 ppm einen charakteristisch stechenden Geruch 
mit hoher Warnwirkung.  
 
4.1.3 Chemische Eigenschaften 
Kältemittel müssen für den gesamten erforderlichen Temperatur- und 
Druckbereich reaktionsträge, d.h. chemisch stabil sein. Kältemittelmoleküle 
dürfen weder dissoziieren noch untereinander Reaktionen eingehen. Es wird 
ebenfalls erwartet, dass sie sich gegenüber Schmierstoffen sowie 
Wasserdampf oder Sauerstoff träge verhalten, falls diese Stoffe in den 
Kältekreislauf gelangen. Ferner sollten Kältemittel nicht brennbar sein und mit 
der Luft keine explosiven oder brennbaren Gemische bilden.  
 
4.1.4 Physikalische und thermodynamische Eigenschaften 
Bei der Auswahl des geeigneten Kältemittels sind folgende Eigenschaften zu 
beachten: 
• Molare Masse 
• kritischer Punkt (Temperatur, Druck, Volumen) 
• Schmelzpunkt 
• Dampfdruckverlauf 
• Verdampfungsenthalpie 
• spezifische Wärmekapazität 
• spezifische Kälteleistung 
• volumetrische Kälteleistung 
• Kälteleistungszahl 
• Wärmeleitfähigkeit 
• Viskosität 
• Grenzflächenspannung 
• Öllöslichkeit bzw. Mischbarkeit mit Ölen 
• Wasserlöslichkeit bzw. Mischbarkeit mit Wasser 
• elektrischer Widerstand. 
 
4.1.4.1 Physikalische Eigenschaften 
4.1.4.1.1 Stoffdaten 
Aus Tabelle 2 sind die wichtigsten Stoffdaten einiger Kältemittel zu 
entnehmen. 
 
Tabelle 4-2: Stoffdaten 
Kältemittel 
 
 

Molare 
Masse 
M (kg/kmol) 

Siedepunkt  
bei 
1.013bar 

kritische 
Temperatur 
(°C) 

kritischer 
Druck (bar) 

kritisches 
Volumen 
(m³/kg) 

R11 137.367 + 23.7 198 44.89 0.001794 
R123 152.93 + 27.6 186.3 34.9 0.00185 
R12 120.93 - 29.789 111.8 41.25 0.001792 
R134a 102.03 - 26.148 101.1 40.46 0.001949 
R22 86.469 - 40.786 96.0 49.77 0.001905 
R290 (Propan) 44.096 - 42.117 96.67 42.50 0.004455 
R717 17.031 - 33.35 132.3 112.77 0.004256 
R1270 
(Propylen) 

42.080 - 47.724 91.7 46.01 0.004301 
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Die Molare Masse hat bei den Turboverdichtern einen großen Einfluss auf 
den Bauaufwand, da die zum Erreichen eines bestimmten Druckverhältnisses 
aufzuwendende Arbeit pro Kilogramm Gas, d. h. die Förderhöhe, umgekehrt 
proportional dem Molekulargewicht ist. Bei gleichem Druckverhältnis ist somit 
bei einem leichten Gas eine größere Förderhöhe erforderlich als bei einem 
Gas mit höherer Molaren Masse. Deshalb müssen bei einem leichten Gas 
mehr Stufen hintereinander geschaltet werden als bei einem schweren Gas. 
 
Ferner ist darauf zu achten, dass der gesamte Temperatur- und 
Druckbereich, innerhalb dessen der Kältekreisprozess stattfindet, vom 
Kritischen- und Schmelzpunkt entfernt sind. 
 
4.1.4.1.2 Dampfdruckverlauf 
In Bild 4.2 sind die Dampfdruckkurven einiger Kältemittel dargestellt. 

 
Bild 4.2: Dampfdruckkurven 
 
Es ist erstrebenswert, dass die Verdampfungsdrücke möglichst etwas über 
dem atmosphärischem Druck liegen, damit gewährleistet ist, dass keine Luft 
in die Anlage eindringen kann. In umgekehrter Richtung können Leckagen an 
undichten Stellen der Anlage mit Hilfe von Sensoren schnell erfasst werden. 
Schließlich sollte der Kondensatordruck nicht so hoch liegen, damit das 
Druckverhältnis des Turboverdichters niedrig bleibt und entsprechend wenig 
Laufradstufen benötigt werden. 
 
4.1.4.1.3 Wärmeleitfähigkeit 
Die Kenntnis der Wärmeleitzahl des Kältemittels sowohl im flüssigen als auch 
im dampfförmigen Zustand ist bei der Dimensionierung der Apparatflächen 
von Verdampfer, Kondensator, Kühler und Economizer von großer 
Bedeutung. Kältemittel mit großen Wärmeleitzahlen benötigen kleine 
Austauschflächen. 
 



   13

4.1.4.1.4 Grenzflächenspannung 
Zur richtigen Beurteilung des Kondensations- und Verdampfungsvorganges 
ist die Kenntnis der Grenzflächenspannung notwendig. Sie wird als 
Grenzflächenwinkel ausgedrückt. Letzteres resultiert aus dem Kräfteansatz 
der Grenzflächenspannungen. Die Grenzflächenspannungen entstehen 
zwischen gasförmiger und flüssiger Phase (Oberflächenspannung), zwischen 
Feststoff z. B. der Apparatefläche und flüssiger Phase und schließlich 
zwischen Feststoff und der gasförmigen Phase des Kältemittels. 
 
4.1.4.1.5 Öllöslichkeit bzw. Ölmischbarkeit der Kältemittel 
Bei Turboverdichtern, bei denen sich die Lager im Gasraum befinden 
(Druckölsystem), oder bei Kolben- und Schraubenverdichtern, bei denen die 
Förderteile - Kolben, bzw. Schrauben - geschmiert werden müssen, kommt es 
zwangsläufig zum direkten Kontakt zwischen Öl und Kältemittelgas. Deshalb 
ist der Öllöslichkeit bzw. Ölmischbarkeit der Kältemittel besondere Bedeutung 
beizumessen. Durch die Öllöslichkeit des Kältemittels werden sowohl die 
Schmiereigenschaften des Öls als auch die Stoffeigenschaften des 
Kältemittels beeinflusst. Ferner tritt eine erhebliche Veränderung der 
Viskosität, der Grenzflächenspannung und der Dichte des Öls auf. Außerdem 
ist dadurch mit einer Reduzierung des Kältemittel-Dampfdruckes zu rechnen. 
Ferner wird das Öl durch die Anlage mittransportiert und haftet an den 
Wänden, womit die Wärmeübertragung erschwert wird. Zudem ist darauf zu 
achten, dass es beim Starten einer Kälteanlage zum Aufschäumen des Öl-
Kältegemisches kommen kann, wenn z. B. der Turboverdichter mit inneren 
Lagern, bzw. äußeren Dichtungen ausgerüstet ist und beim Startvorgang der 
Saugdruck zu rasch gesenkt wird. 
 
4.1.4.1.6 Wasserlöslichkeit der Kältemittel 
Beim Auffüllen einer Kälteanlage mit Kältemittel kommt es häufig vor, dass 
geringe Wassermengen in den Kreislauf hineingelangen. Sie könnten jedoch 
auch in der Restluft der Anlage enthalten sein oder sich noch als Haftwasser 
in manchen Anlageteilen befinden, sowie mit dem Öl oder dem Kältemittel 
eingeschleust werden. 
Aus diesem Grunde ist eine partielle Wasserlöslichkeit der Kältemittel 
wünschenswert, da ungelöstes Wasser im Kältekreisprozess bei tiefen 
Temperaturen erstarrt und somit den Kreisablauf behindert. Ferner ist 
erwiesen, dass Wasser im Kältekreisprozess zu Korrosionen führt. 
 
4.1.4.1.7 Elektrischer Widerstand der Kältemittel 
In Kleinkälteanlagen sowie in Turbokälteanlagen für die Klimatechnik werden 
öfter Hermetik - Verdichter verwendet. Da der elektrische Teil des Antriebes 
vom Kältemittel-Öl-Gemisch umströmt wird, ist die Frage der elektrischen 
Leitfähigkeit für die Beurteilung des Kältemittels von großer Bedeutung. Von 
Kältemitteln sowie Kältemittel-Öl-Gemischen wird, sowohl in der 
dampfförmigen als auch in der flüssigen Phase, erwartet, dass sie einen 
hohen elektrischen Widerstand besitzen. 
 
4.1.4.2 Thermodynamische Eigenschaften der Kältemittel 
Zur Diskussion der thermodynamischen Eigenschaften der Kältemittel wird 
der in Bild 4.3 dargestellte Vergleichsprozess zugrunde gelegt. 
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pc

p0

Bild 4.3: Vergleichsprozess 
 
4.1.4.2.1 Druckverhältnis pc/p0
Es stellt das Verhältnis des Verflüssigungsdrucks zum Verdampfungs-druck 
dar. Das Druckverhältnis sollte nach Möglichkeit niedrig gehalten werden, bei 
vorgegebener Verflüssigungs- und Verdampfungstemperatur, kann jedoch nur 
durch die Wahl des Kältemittels beeinflusst werden. 
 
4.1.4.2.2 Spezifische Kälteleistung 
Je größer die spezifische Kälteleistung q0=h0-h4, desto niedriger ist der 
erforderliche Massenstrom des Kältemittels und demzufolge auch die 
Antriebsleistung des Verdichters. Letzteres führt zu einer geringeren Wirkung 
auf den indirekten Treibhauseffekt. 
In Bild 4.4 ist die spezifische Kälteleistung q0=h0–h4 über der Verdampfungs-
temperatur bei einer Verflüssigungstemperatur von tc=40°C für einige 
gebräuchliche Kältemittel aufgetragen. 
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Bild 4.4: Spezifische Kälteleistung gängiger Kältemittel 
 
4.1.4.2.3 Volumetrische Kälteleistung 
Die volumetrische Kälteleistung qv=qo/vo drückt das Verhältnis von 
aufgenommenem Wärmestrom im Verdampfer pro m³ angesaugtem 
Kältemitteldampf aus und bestimmt den erforderlichen Verdichter-
Fördervolumenstrom für eine bestimmte Kälteleistung. Große qv-Werte 
bedeuten einen kleineren und damit kostengünstigeren Turboverdichter. In 
Bild 4.5 ist der Verlauf der volumetrischen Kälteleistung qv  für einige 
gebräuchliche Kältemittel über der Verdampfungstemperatur bei einer 
Verflüssigungstemperatur von tc=40°C dargestellt. 
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Bild 4.5: Verlauf der volumetrischen Kälteleistung gängiger Kältemittel 
 
4.1.4.2.4 Kälteleistungszahl 
Die Kälteleistungszahl ε drückt das Verhältnis der Kälteleistung zur 
aufgenommenen inneren Verdichterantriebsleistung aus. Sie hängt primär 
von der Differenz zwischen Verdampfungs- und Verflüssigungstemperatur 
und sekundär vom Kältemittel ab. Eine große Kälteleistungszahl führt zu einer 
Reduzierung der Betriebskosten der Kälteanlage sowie der Wirkung auf den 
indirekten Treibhauseffekt. In Bild 4.6 ist der Verlauf der Kälteleistungszahl 
für einige gebräuchliche Kältemittel über der Verdampfungstemperatur bei 
einer Verflüssigungstemperatur von tc= 40°C dargestellt. 
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5. Ersatzkältemittel 
Die Produktion der Kältemittel R11, R12, R22, R113 und R114 umfasste 
weltweit ca. 95% der gesamten FCKW- und H-FCKW-Herstellung. Die meist 
eingesetzten Kältemittel in Turbokälteanlagen, sowohl im Klima- als auch im 
Tiefkühlbereich, waren R11, R12 und R22. Sie waren weltweit bei ca. 100 000 
Turbokälteverdichteranlagen im Einsatz. Es ist beachtenswert, dass jährlich 
schätzungsweise etwa 7500 t allein aus R11-Anlagen infolge von Undichtig-
keiten und Servicearbeiten in die Atmosphäre gelangten. 
 
Die daraus resultierte Umweltbelastung führte zwangsläufig zur FCKW-Halon-
Verbotsordnung, wonach die Installation von Großkältemaschinen mit den 
Kältemitteln R11 und R12 seit dem 01.01.92 untersagt ist. Ferner wurde der 
Einsatz des Kältemittels R22 bis Ende 1999 duldend hingenommen. Um den 
neuen Anforderungen zu genügen, wurde eine Reihe von Ersatzkältemitteln 
vorgeschlagen, die ähnliche physikalische und thermodynamische 
Eigenschaften wie die Kältemittel R11 und R12 aufweisen. Danach wurde 
zunächst das Kältemittel H-FCKW R123 (Dichlortrifluorethan) als Substitut für 
R11 und das H-FKW R134a (Tetrafluorethan) für R12 in die engere Auswahl 
herangezogen. 
 
Im Anwendungsbereich der Klima- und Wärmepumpentechnik wird anstelle 
von R12 und R114 das H-FKW Kältemittel R227 bevorzugt eingesetzt. Das 
ebenfalls als Substitut für R12 geeignete H-FKW Kältemittel R152a ist jedoch 
wegen seiner Brennbarkeit aus Sicherheitsgründen auf Ablehnung gestoßen. 
Die Umweltverträglichkeit dieser Ersatzstoffe ist aber unterschiedlich zu 
beurteilen. Die gestellte Forderung der „Chlorfreiheit“ der einzusetzenden 
Ersatzkältemittel bedeutet, dass das Ozonabbaupotential (ODP) den Wert 
Null erreichen muss. Ferner tragen die Wasserstoffatome im Molekül solcher 
Kältemittel zur wesentlichen Verkürzung der atmosphärischen Verweilzeit im 
Vergleich zu den vollhalogenierten FCKW bei, welches mit einer Verringerung 
des Treibhauspotentials (GWP) einhergeht. 
 
Bei einer Gegenüberstellung des Ersatzkältemittels R123 zu dem R11 ist 
deutlich erkennbar, dass sowohl die Werte des Treibhaus- als auch des 
relativen Ozonabbaupotentials niedriger liegen. Gemäß Bild 4.1 beträgt das 
ODP und GWP für R123 0,02, während für R11 die entsprechenden Werte 
bei Eins liegen. Daraus geht hervor, dass das Substitut R123 hinsichtlich 
seiner Umweltverträglichkeit besser als R11 ist. Dennoch kann es wegen 
seiner zwei Chloratome nur als mittelfristige Lösung betrachtet werden. Da-
gegen ist das Ozonabbaupotential der H-FKW Substituten R 134a und R 227 
gleich Null, da ihre Moleküle keine Chloratome besitzen. Dieser positiven 
Eigenschaft steht jedoch ihr relativ hohes Treibhauspotential (0,25 bei 134a 
und 0,5 bei R227) gegenüber. 
 
Des weiteren ist das nicht brennbare H-FKW Kältemittel R125 als Substitut für 
R22, R502 und R13B1 im Bereich niedriger Verdampfungstemperaturen in 
Aussicht gestellt. Nachteilig wirken jedoch sein relativ hohes Treibhaus-
potential von 0,84 sowie seine besonders niedrige kritische Temperatur 
(tkr=66°C) aus. Dadurch ist die Einsetzbarkeit bei höheren Verflüssigungs-
temperaturen relativ stark eingeschränkt. Ferner ist die Verfügbarkeit von 
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R125, da zur Zeit nur kleinere Mengen zu Testzwecken vorhanden sind, noch 
problematisch.  
 
Obwohl die Substitute R32 und R143a für höhere Verflüssigungs-
temperaturen geeignet sind, ist ihr Einsatz wegen Ihrer Brennbarkeit aus 
Sicherheitsgründen fragwürdig. Darüber hinaus muss auf das sehr hohe 
Treibhauspotential von R143a (GWP=1,1) hingewiesen werden. Daraus wird 
ersichtlich, dass der Ersatz von R12 durch R134a relativ günstig ist. Ferner 
sind die Alternativkältemittel R125, R32 und R143a anstelle von R22 und 
R502 aufgrund ihrer z.T. negativen Eigenschaften (Brennbarkeit, 
thermodynamische Eigenschaften und Treibhauseffekt) kritisch zu bewerten 
und nur in Ausnahmefällen als Einstoffkältemittel zu verwenden. 
 
Die chlorfreien Kältemittel R245ca und R245fa sind Isomere von HFKW R245 
und werden als Ersatzkältemittel für R11 und R123 vorgesehen. Obwohl die 
thermodynamischen Eigenschaften vom R245ca ähnlich mit denen von R123 
sind, bestehen Bedenken wegen seiner möglichen Entflammbarkeit. Deshalb 
wird in Zukunft das Ersatzkältemittel R245ca für R11 und R123 bevorzugt 
eingesetzt werden. Nachteilig bei R245fa wirken jedoch seine Verdampfungs- 
und Verflüssigungsdrücke (mehr als 1bar Überdruck bei tc=36°). Das 
erfordert eine umfangreichere Modifikation des Turboverdichters sowie 
zusätzliche Druckbehälterprüfungen. 
 
Diese Ersatzkältemittel können jedoch als Bestandteile zeotroper (nicht - 
azeotroper) Gemische weit aussichtsreicher sein, wobei die jeweiligen 
Eigenschaften in Abhängigkeit vom Mischungsverhältnis verändert werden 
können und somit den jeweiligen Bedürfnissen weitgehend angepasst 
werden. Zur Zeit werden zwar in diese Richtung viele Untersuchungen 
durchgeführt, wegen der enormen Variantenvielfalt besteht aber, Unklarheit 
und Unsicherheit hinsichtlich der Verfügbarkeit und der Anwendungs-
möglichkeiten. Grundsätzlich wird jedoch zwischen zwei Kategorien 
unterschieden.  
 
5.1 Übergangs - bzw. Retrofit- Gemische 
Sie sind als Ersatzkältemittel für R502 und R12 in bereits bestehenden 
Anlagen vorgesehen und enthalten das H-FCKW R22 als wesentlichen 
Bestandteil. Verschiedene Hersteller bieten bereits derartige „Retrofit-
Gemische“; z. B. unter den Handelsnamen „Suva“ HP80, HP81 (R22/125/290 
[Propan]) von Du Pont, „Isceon“ 69L, 69 S (R22/218/290) von Phone Poulene, 
„Forane“ FX10 (R22/..[bis  zur Klärung der Patentrechte nicht offengelegt]) 
von Atochem und „MP-Blendes “ (R22/152a/124). Letzteres ist als Substitut 
von R12 vorgesehen.  
 
5.2 Chlorfreie Gemische 
Sie werden als langfristige Substituten für die Kältemittel R12, R22 und R502 
vorgesehen. Ihre Verfügbarkeit ist noch stark eingeschränkt, da sie sich erst 
seit ein paar Jahren bei den Herstellern und ausgesuchten Anwendern in 
Erprobung befinden. Bei dem Gemisch R152a / R134a als Substitut für R12 
wird versucht, die Vorteile des niedrigen Treibhauspotentials von R152a 
sowie die Unbrennbarkeit von R134a zur Anhebung der Zündgrenze auf 
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unkritische Werte weitgehend zu nutzen. Versuche haben jedoch gezeigt, 
dass die Unbrennbarkeit nur durch eine deutliche Erhöhung des R134a-
Anteils erreicht werden kann. Letzteres bedeutet schließlich, dass das 
Treibhauspotential sich nur noch geringfügig von dem des reinen R134a 
unterscheidet. Ein weiteres chlorfreies Kältemittelgemisch als 
Ersatzkältemittel für R502 stellt R143a/R125/R134a dar. Es ist unter dem 
Handelsnamen „Suva“ HP62 (von Du Pont) bekannt und befindet sich bei 
verschiedenen Herstellern und Anwendern in Erprobung. Ferner sind die 
Gemische R 143a / R125 und R32/R125/R134a als Alternativen für R502 in 
Betracht zu ziehen, wobei letzteres auch als R22-Substitut gilt. Darüber 
hinaus sind die Gemische R32/R134a, R32/R152a, R32/R125 und 
R32/R125/R134a/R290 als Ersatz für R22 zu erwähnen. 
 
Abschließend sind die klassischen Kältemittel Ammoniak NH3 (R717) und 
Propan (R290) als Substitute für R12 bzw. für R22 und R502 darzustellen. 
Diese beiden Kältemittel werden seit Jahrzehnten in Industrie- und 
Großkälteanlagen eingesetzt und weisen kein Ozonabbaupotential und kein 
direktes Treibhauspotential auf. Die spezifischen Eigenschaften von 
Ammoniak ermöglichen seinen Einsatz hauptsächlich in Groß-Kälteanlagen 
und nur beschränkt in kleineren Kälteanlagen, sowie in der Klimatechnik. 
Kälteanlagen mit Propan benötigen jedoch wegen der Brennbarkeit von 
Propan einen Exschutz. Über die Ersatzkältemittel R717 und R290 für R22 
und R502 wird im nächsten Abschnitt dieser Abhandlung ausführlicher 
berichtet. 
 
5.3 R123 als Ersatz für R11 
Aus Bild 4.1 geht hervor, dass sowohl das direkte Treibhauspotential 
(GWP=0,02) als auch das Ozonabbaupotential (ODP=0,02) des Substitutes 
R123 im Vergleich zum Kältemittel R11 (GWP=1, ODP=1) deutlich niedriger 
liegen. Dennoch rufen die zwei Chloratome seines Moleküls ein 
Ozonabbaupotential hervor und es kann deshalb nur als eine mittelfristige 
Lösung betrachtet werden. Bedenklich sind außerdem auch die 
physiologischen Eigenschaften von R123. Nach der Auswertung einer 
zweijährigen Studie des PAFTT-Programms (Program for Alternative 
Fruorcarbon Toxicity Testing) wurde ein Zwischenergebnis veröffentlicht aus 
dem hervorgeht, dass bei einer zweijährigen sehr hohen Dosis (5000ppm) 
von R123 bei männlichen Versuchstieren (Ratten) gutartige Tumore 
festgestellt wurden, die aber zu keiner Lebensverkürzung geführt haben. 
Infolge dieser toxikologischen Befunde wurde von R123-Herstellern 
empfohlen, dass die R123-Konzentration in der Raumluft den Wert von 
10mg/m³ (10 Vol-ppm) nicht überschreiten sollte. Diese toxikologischen 
Befunde sowie die zeitlich begrenzte politische Akzeptanz von R123 - wegen 
der zwei Chloratome in seinem Molekül - haben viele Hersteller veranlasst, 
die Entwicklungsarbeiten zur großtechnischen Herstellung dieses Kältemittels 
einzustellen. 
Obwohl der Einsatz dieses Kältemittels in der EU seit dem 01.01.2001 
untersagt ist, werden hier seine Eigenschaften im Verhältnis zu R11 
beschrieben (ausführicher in [50]), da in manchen Ländern seine Verwendung 
bis zum Jahr 2020 erlaubt ist.  
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Aus Tabelle 2 ist zu ersehen, dass die Molare Masse von R123 11% höher 
liegt als die von R11. Das bedeutet, dass beim Vergleichen der beiden 
Kältemittel, bei sonst gleichen Druckverhältnissen, die Verdichtungsarbeit von 
R123 größer ist. Alle übrigen Stoffdaten - mit Ausnahme des kritischen 
Drucks - zeigen nur geringfügige Unterschiede auf. Zudem sind beide 
Kältemittel nicht brennbar. 
Die Einsatzmöglichkeit eines Kältemittels bei vorgegebener Verdampfungs- 
und Verflüssigungstemperatur wird primär vom Verlauf des Dampfdruckes 
über die Temperatur bestimmt. In Bild 4. 2 ist dieser Verlauf u.a. für die 
Kältemittel R11 und R123 dargestellt. Daraus geht hervor, dass es sich bei 
beiden Stoffen um Niederdruckkältemittel handelt und dass R123 als Substitut 
für R11 gut geeignet ist. 
Das Druckverhältnis von Verflüssigungs- zum Verdampfungsdruck (pc/po) für 
R123 liegt mit zunehmender Tendenz bei abnehmender Verdampfungs-
temperatur etwas höher als das von R11 (Bild 5.1). 

 
Bild 5.1 Druckverhältnisse von R11 und R123 
 
Die spezifische Kälteleistung q0 von R123 liegt 7-10% niedriger als die von 
R11 (Bild 5.2 und 5.3). Daraus folgt, dass bei der Substitution des 
Kältemittels R11 durch R123 - bei gleicher Kälteleistung - der erforderliche 
Massenstrom um ca. 7 - 10 % zunehmen würde. Die gleiche Tendenz ist für 
die volumetrische Kälteleistung festzustellen. In Bild 5.4 ist der Verlauf der 
volumetrischen Kälteleistung über der Verdampfungstemperatur bei 
verschiedenen Verflüssigungstemperaturen dargestellt. 
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Bild 5.2 Spezifische Kälteleistung von R11 und R123 

 
Bild 5.3 Verhältnis der spezifischen Kälteleistung von R123 zu R11 
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qv[kJ/m3] 

 
Bild 5.4 Volumetrische Kälteleistung von R11 und R123 
 
Aus Bild 5.5 geht hervor, dass die volumetrische Kälteleistung von R123 12-
19% niedriger liegt als diejenige von R11. Daraus folgt, dass für eine 
bestimmte Kälteleistung das erforderliche Fördervolumen bei R123 um ca. 
12-19% größer ist als bei R 11. 

 
Bild 5.5 Verhältnis der volumetrischen Kälteleistung von R123 zu R11  
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Bild 5.6 zeigt den Verlauf der Kälteleistungszahl ε für R123 und R11 über der 
Verdampfungstemperatur bei der Verflüssigungstemperatur tc = 40°C. Aus 
Bild 5.7 geht hervor, dass die Kälteleistungszahl von R123 etwas niedriger 
(ca. 2,5% bei t0 = +10°C und 5% bei t0 =-10°C) liegt.  
ε=Q0/Pi  

 
Bild 5.6 Kälteleistungszahl für R11 und R123 
 
(1-εR123/εR11)*100% 

 
Bild 5.7 Verhältnis der Kälteleistungszahlen R123 zu R11 
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Die thermische Stabilität von R123 ist etwa vergleichbar mit der von R11 und 
R113. Dauertemperaturen unter Kältekreisprozess-Bedingungen bis zu 
maximal 120°C führen nicht zu Abbaureaktionen. 
 
Da das H-FCKW Kältemittel R123 noch zwei Chloratome besitzt, ist die 
Schmierstoffauswahl unproblematisch. Es können die marktüblichen Kälte-
maschinenöle auf Mineralöl- bzw. Alkylbenzolbasis verwendet werden. Die 
herkömmlichen naphtenbasischen Mineralöle sind sowohl mit den FCKW’s 
(R11, R12) als auch mit dem hydrierten Fluorchlorkohlenwasserstoff-
Kältemittel (H-FCKW) wie z. B. R123 ausreichend mischbar. 
 
Das Verhalten von H-FCKW-Substituten wie z. B. des R123 gegenüber 
metallischen Werkstoffen ist vergleichbar mit dem der vollhalogenierten 
FCKWs (z.B. R11, R12 etc.). Das bedeutet, dass beim Betrieb einer Anlage 
mit R123 ähnlich wie bei R11 alle gewöhnlichen im Apparate- und 
Maschinenbau verwendete Metalle und Metall-Legierungen verwendet 
werden können. Es soll jedoch auf den Einsatz von Blei, Zink, Magnesium 
und Aluminiumlegierungen mit mehr als 2% Magnesium verzichtet werden. 
Umfangreiche Versuche haben gezeigt, dass als Dichtungsmaterial das 
Elastomer „Neoprene“ für Dichtungsringe (O-Ringe) am besten geeignet ist.  
 
5.4 R134a als Ersatz für R12 und R22 
Das Ersatzkältemittel R 134a besitzt kein Ozonabbaupotential (ODP=0), da 
sein Molekül kein Chloratom enthält. Dagegen ist sein direktes 
Treibhauspotential relativ hoch (GWP=0,28). Langzeituntersuchungen mit 
dem Kältemittel R134a zeigten keine schädlichen toxikologischen 
Eigenschaften. Dieser Vorteil sowie die Nichtbrennbarkeit von R134a stellen 
zwei positive Eigenschaften für seinen Einsatz im Hinblick auf 
Sicherheitsaspekte für Kälteanlagenbauer und Betreiber dar.  
 
Die Molare Masse von R134a liegt im Vergleich zu der von R12 um ca. 16% 
niedriger. Deshalb verlangt die Substitution von R12 durch das R134a, bei 
gleichem Druckverhältnis, eine höhere Verdichtungsarbeit. Die übrigen 
Stoffdaten weisen jedoch nur geringfügige Unterschiede auf. 
 
Bild 4.2 zeigt den Verlauf des Dampfdruckes über der Temperatur. Daraus 
geht hervor, dass sich R134a als Substitut für R12 gut eignet. Aus Bild 5.8 ist 
noch abzulesen, dass das Verhältnis von Verflüssigungs- zu Verdampfungs-
druck pc/po von R134a höher liegt als jenes vom R12. Ferner weist R134a 
eine 20-26% höhere spezifische Kälteleistung als R12 auf (Bild 5.9 und 5.10). 
Das bedeutet, dass der erforderliche Massenstrom von R134a, bei gleicher 
Kälteleistung, um 20-26% niedriger als der mit R12 liegt. 
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Bild 5.8 Gegenüberstellung der Druckverhältnisse von R12 und R134a 

 
Bild 5.9 Gegenüberstellung der spez. Kälteleistung von R12 und R134a 



    27

 
Bild 5.10 Verhältnis der spezifischen Kälteleistung von R134a zu R12 
 
Die volumetrische Kälteleistung qv von R134a und R12 ist zwar im 
Klimabereich etwa gleich, liegt jedoch für R134a bis zu 23% niedriger im 
Tiefkühlbereich (Bild 5.11 und 5.12). Daraus folgt, dass für eine bestimmte 
Kälteleistung bei sonst gleichbleibenden Verdampfungs- und Verflüssigungs-
temperaturen die Fördervolumina im Klimabereich für beide Kältemittel gleich 
bleiben. 
qv[kJ/m3] 

 
Bild 5.11 Gegenüberstellung der volumetrischen Kälteleistung  

von R12 und R134a 
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Bild 5.12 Verhältnis der volumetrischen Kälteleistung 

von R134a zu R12 
 
Im Tiefkühlbereich dagegen ist das erforderliche Fördervolumen von R134a 
um maximal 23% größer als bei R12. Dieses hat jedoch nicht zwangsläufig 
die Ausführung eines größeren Verdichters zur Folge, da bei R134a wegen 
des höheren Druckverhältnisses und einer niedrigeren Molaren Masse 
lediglich die Verdichterdrehzahl um ca. 13% erhöht werden muss, so dass die 
Volumenzahl des Turboverdichters nur maximal um ca. 10 % zunehmen wird. 
In Bild 5.13 ist der Verlauf der Kälteleistungszahl ε für R134a und R12 
dargestellt.  

 
Bild 5.13 Vergleich der Kälteleistungszahl von R12 und R134a  

ohne Economicer 
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Bild 5.14 zeigt, dass die Kälteleistungszahl von R134a gegenüber R12 im 
Klima- um 3% und im Tiefkühlbereich um 7% niedriger liegt. Das bedeutet, 
dass bei gleichen Kältebedingungen nach der Substitution von R12 durch das 
Kältemittel 134a eine Erhöhung der Antriebsleistung um 3-7% zu erwarten ist. 
Das chlorfreie H-FKW R134a weist eine hohe thermische Stabilität auf, so 
dass Maximaltemperaturen im Kältekreisprozess bis zu ca. 160°C möglich 
sind. 

 
Bild 5.14 Prozentuale Abweichung der Kälteleistungszahl von R134a 

gegenüber R12 in  
 
Es ist bekannt, dass herkömmliche Kälteverdichter-Schmiermittel auf 
Mineralölbasis mit FCKWs (z.B. R12) und H-FCKW (z. B. R123) mischbar 
sind, mit den chlorfreien H-FKWs (z. B. R134a) Substituten jedoch keine 
Mischung eingehen. 
 
Der Einsatz eines nicht mischbaren Mineralöls bei einer mit R134a 
betriebenen Kälteanlage hätte negative bis verheerende Folgen. Aus diesem 
Grund haben die Schmierstoffhersteller neue sythetische Öle auf Ester-Basis 
entwickelt. Sie weisen eine hervorragende Mischbarkeit mit dem Substitut 
R134a über einen weiten Temperaturbereich auf, wurden bereits mit einer 
Reihe von Kältemitteln getestet und sind mit den meisten FCKWs und H-
FCKW’s ebenfalls mischbar. Sie haben i.a. bessere physikalische Eigen-
schaften sowie bessere Schmiereigenschaften als die herkömmlichen 
Mineralöle. Einige Schmierstoffhersteller haben bereits Anwendungs-
anweisungen für die neuen synthetischen, auf Ester basierenden Öle 
herausgegeben.  
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Ferner können für das Ersatzkältemittel R134a die gleichen Metalle und 
Metall-Legierungen, die bisher in Kälteanlagen für vollhalogenierte FCKWs (z. 
B. R12) eingesetzt wurden, ebenfalls verwendet werden. Abschließend ist 
noch zu erwähnen, dass die chlorfreien Substitute wie z. B. das R 134a eine 
geringere Quellwirkung auf Elastomere aufweisen als R12. 
 
5.5 Ammoniak (R717) als Ersatz für R22 
Ammoniak wird seit Jahrzehnten in Industrie- und Kälteanlagen eingesetzt. Es 
besitzt weder ein Ozonzerstörungspotential (ODP = 0) noch einen direkten 
Treibhauseffekt (GWP = 0) (Bild 4.1) und ist ferner konkurrenzlos 
preisgünstig. Ammoniak ist jedoch giftig, wirkt in Verbindung mit Wasser 
ätzend und bildet mit Luft unter bestimmten Bedingungen und in engen 
Grenzen brennbare bzw. explosionsfähige Gemische. Es kann aber wegen 
seines stechenden Geruchs beim Austreten aus der Kälteanlage unmittelbar 
wahrgenommen werden. Bereits ein geringer Luftkonzentrationswert von 5 
ppm warnt lange, bevor gesundheitsschädliche Konzentrationen auftreten, so 
dass rechtzeitig Gegenmaßnehmen ergriffen werden können. 
Aus Tabelle 2 geht hervor, dass die Molare Masse vom NH3 nur 20% 
derjenigen vom R22 beträgt. Das hat zur Folge, dass im Falle einer 
Substitution von R22 durch NH3 - bei gleichem Druckverhältnis - eine 
erheblich höhere Verdichtungsarbeit benötigt wird. Vorteilhaft ist dagegen, 
dass die kritischen Daten vom NH3 erheblich höher liegen als die von R22. In 
Bild 5.15 ist der Verlauf des Dampfdruckes über der Temperatur dargestellt. 
Daraus ist zu entnehmen, dass der Dampfdruck von NH3 bis zu einer 
Temperatur von 35°C niedriger liegt und erst danach höher steigt als die von 
R22. Der steilere Anstieg der NH3 -Kurve bedeutet ein vergleichsweise hohes 
Verhältnis von Verflüssigungs- zu Verdampfungsdruck pc/po (Bild 5.16)  
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Bild 5.15 Dampfdruckkurve 
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Bild 5.16 Verhältnis von Verflüssigungs- zu Verdampfungsdruck für 
R717 und R22 bei tc=40°C 

 
Ferner beträgt die spezifische Kälteleistung von NH3 ca. das siebenfache der 
von R22. Daraus resultiert entsprechend ein siebenfach geringerer 
Massenstrom für NH3 (Bild 5.17 und 5.18 ). 
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Bild 5.17 Spezifische Kälteleistung von R717 und R22 
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Bild 5.18 Verhältnis der spezifischen Kälteleistung von R717 zu R22 

für tc=40°C 
 
Der höhere Isentropenexponent von Ammoniak mit κ = 1,31 (für R22 ist κ = 
1,18) hat zu dem höhere Druckgastemperaturen als bei R22 zur Folge (Bild 
5.19). 
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Bild 5.19 Verdichtungsendtemperaturen verschiedener Kältemittel 
 
Aus den vorgenannten Gründen benötigt ein Ammoniak- Turboverdichter - bei 
gleichem Druckverhältnis - mehr Laufräder als ein Turboverdichter für R22 
und kommt ab einem bestimmten Druckverhältnis hinaus nicht ohne 
Zwischenkühler aus. 
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Die volumetrische Kälteleistung qv von NH3 ist bei höheren 
Verdampfungstemperaturen größer und bei niedrigeren kleiner als die von 
R22 (Bild 5.20 und 5.21). 
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Bild 5.20 Volumetrische Kälteleistung für tc=40°C 
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Bild 5.21 Verhältnis der volumetrischen Kälteleistung von R717 zu 

R22 für tc=40°C 
 
In (Bild 5.22) ist die Kälteleistungszahl ε für R717 und R22 dargestellt. 
Daraus  ist zu ersehen, dass die Kälteleistungszahl vom NH3 höher liegt und 
somit eine geringere Antriebsleistung erfordert. Dieses bedeutet letztendlich, 
dass der indirekte Treibhauseffekt von NH3 geringer ist als der von R22. 
 
Des weiteren ist das Kältemittel NH3 in den zur Zeit aus Mineralölen 
hergestellten Schmierstoffen nicht löslich. 
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Bild 5.22 Kälteleistungszahl für R717 und R22 
 
Die Forschung nach neuen Schmierstoffen ergab vollsynthetische 
Kältemaschinenöle auf Polyglykolbasis, die mit Ammoniak im 
anwendungsrelevanten Temperaturbereich komplett mischbar sind (9). Die 
gute Mischbarkeit von Ammoniak mit diesen Schmierstoffen macht in Zukunft 
eine vereinfachte sowie kostengünstigere Anlagengestaltung bei kleineren 
Kälteanlagen möglich. 
Ferner ist auf die korrosive Wirkung von Ammoniak auf Kupferwerkstoffen 
hinzuwesen, weshalb Kältemittelleitungen, Apparate und Armaturen in Stahl 
auszuführen sind. Daraus geht hervor, dass NH3 sich nicht für die Umstellung 
bestehender R22- Anlagen geeignet ist, da dadurch alle Anlagekomponenten 
ersetzt werden müssten. 
Die o.g. Eigenschaften in Verbindung mit der Toxizität und Brennbarkeit, der 
hohen Isentropenexponent und die elektrische Leitfähigkeit des NH3- 
Kältemittels erschweren erheblich seinen Einsatz im Gewerbe- und 
Klimabereich. Hinzu kommen die besonderen Sicherheitsvorschriften in den 
zuletzt genannten Bereichen, die den Einsatz von NH3 einschränken. 
Dennoch stellt Ammoniak wegen seiner positiven Eigenschaften einen recht 
guten Ersatz für R22 bei Großkälteanlagen dar. 
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5.6. Propan (R290) als Ersatz für R22 
Propan wird seit vielen Jahren in Kälteanlagen, insbesondere im industriellen 
Bereich, verwendet und gilt als weitgehend bewährtes Kältemittel. Wie bereits 
im vorangegangenen Kapitel über „Kältemittel“ erwähnt wurde, besitzt R290 
als organische Verbindung weder direktes Treibhauspotential (GWP=0) noch 
Ozonabbaupotential (ODP=0). Wegen seiner leichten Brennbarkeit wird 
Propan der „Gefahrenklasse 3“ zugeordnet und erfordert somit bei 
Überschreitung von 1 kg Füllmenge eine spezielle Ex-Schutzausführung der 
gesamten Kälteanlage sowie einen gesonderten Maschinenraum mit 
entsprechenden Sicherheitsvorschriften. 
 
Die Tatsache, dass die Molare Masse von Propan um ca. 49% niedriger liegt 
als dieselbe vom R22 (Tabelle 2) führt zu höherer Verdichtungsarbeit für 
Propan. Alle übrigen Stoffdaten zeigen nur geringfügige Unterschiede. Aus 
Bild 4.2. geht hervor, dass sich Propan als Substitut für R22 gut eignet, da 
sich ihre Dampfdruckverläufe nur unwesentlich unterscheiden. 
 
Bilder 5.23 bis 5.29 stellen den Verlauf der wichtigsten thermodynamischen 
Beurteilungskriterien (Druckverhältnis, spezifische Kälteleistung, 
volumetrische Kälteleistung, Verdichtungstemperatur und Kälteleistungszahl) 
dar. Während das Druckverhältnis von Propan niedriger als das von R22 liegt, 
ist seine spezifische Kälteleistung erheblich größer, welches mit einer ca. 
60%-igen Reduzierung des erforderlichen Massenstroms bei Inbetriebnahme 
der Kälteanlage mit Propan einhergeht. Letzteres ist bei der Dimensionierung 
der Komponenten zu berücksichtigen. 
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Bild 5.23 Druckverhältnisse für tc=40°C 
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Bild 5.24 Spezifische Kälteleistung für tc=40°C 
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Bild 5.25 Verhältnis der spezifischen Kälteleistung  
von R290 zu R22 für tc=40°C 
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Bild 5.26 Volumetrische Kälteleistung für tc=40°C 
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Bild 5.27 Verhältnis der volumetrischen Kälteleistung von R290 zu 

R22 für tc=40°C 
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Bild 5.28 Kälteleistungszahl von R290 und R22 für tc=40°C 
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Bild 5.29 Prozentuale Abweichung der Kälteleistungszahl  
von R290 zu R22 für tc=40°C 
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Die volumetrische Kälteleistung von Propan liegt niedriger als die von R22, so 
dass bei sonst gleichen Kälteprozessbedingungen ein größeres erforderliches 
Fördervolumen an Propan benötigt wird. Dies hat jedoch nicht unmittelbar die 
Auswahl eines größeren Turboverdichters zur Folge, da bei Propan - wegen 
seiner niedrigen Molaren Masse – lediglich die Verdichterdrehzahl erhöht 
werden muss, so dass sich die Volumenzahl ϕ nur geringfügig ändert. 
 
Aus Bild 5.19 ist ersichtlich, dass die Verdichtungsendtemperaturen bei 
Propan wesentlich niedriger liegen als bei R22, was den Einsatz von Propan 
begünstigt. Ferner unterscheidet sich die Kälteleistungszahl ε von Propan nur 
minimal von derjenigen von R22 und liegt bei niedrigeren Verdampfungs-
temperaturen um ca. 3% tiefer sowie im Klimabereich um ca. 3% höher als 
beim R22. 
 
In Bezug auf den Einsatz herkömmlicher Mineralöle ist Propan wegen seiner 
guten Mischbarkeit unbedenklich. Demzufolge sind in diese Richtung keine 
besonderen Vorkehrungen zu treffen. 
Anschließend ist zu bemerken, dass der Einsatz von Propan keine 
besonderen Materialprobleme hervorruft und deshalb z. B. Kupferwerkstoffe 
verwendet werden können, wodurch der Einsatz von Halbhermetik- und 
Hermetikverdichtern möglich wäre, wenn der elektrische Anschluss in der 
entsprechenden Schutzklasse ausführbar sein sollte. 
Abschließend ist hinzuzufügen, dass, obwohl die einzelnen 
Anlagenkomponenten einer bestehenden R22-Anlage für das Kältemittel 
R290 geeignet sind, ihre Umstellung mit dem genannten Substitut wegen des 
zusätzlich notwendigen Ex-Schutzes nicht möglich ist. Ist jedoch eine 
Nachrüstung der Kälteanlage mit Ex-Schutz möglich, dann wäre eine 
Umrüstung denkbar. 
 
6 Theoretische Grundlagen 
In diesem Abschnitt werden die thermodynamischen und strömungs-
technischen Grundlagen für die Radialverdichter zusammengefasst. 
 
6.1 Thermodynamische Grundlagen 
6.1.1 Thermische Zustandsgleichung 
Der Druck p, die Temperatur T, und das spezifische Volumen v sind die 
wichtigsten Größen, die den Zustand eines Gases charakterisieren. Sie 
heißen auch thermische Zustandsgrößen.  
Für die idealen Gase gilt die thermische Zustandsgleichung. 
  p v = RT         (6.1) 
wobei R die Gaskonstante ist. 
Die meisten Kältemittel weichen jedoch merklich vom Verhalten idealer Gase 
ab. Ihr reales Gasverhalten ist unter anderem durch den Realgasfaktor Z 
gekennzeichnet. Die thermische Zustandsgleichung für die reale Gase lautet 
p v = Z R T           (6.2) 
und daraus der Realgasfaktor Z 

    
RT
pvZ =        (6.3) 
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6.1.2 Thermodynamische Hauptsätze 
Die Thermodynamik basiert auf vier Hauptsätzen. Der erste und zweite 
Hauptsatz sind wichtig bei der Untersuchung der Energieumwandlung und 
demzufolge bei der Beschreibung der thermodynamischen Vorgänge bei 
Strömungsmaschinen.  
 
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 abgeführte Wärmemenge und W 
die verrichtete Arbeit ist. 
Jeder Körper, sowie jedes thermodynamische System, beinhaltet auf Grund 
seines Zustandes eine bestimmte Gesamtenergie E.  
Diese setzt sich zusammen aus der kinetischen Energie Ekin, bedingt durch 
die Bewegung des Systems als Ganzem, der potentiellen Energie Epot, 
bedingt durch die Lage des Gesamtsystems oder dessen Teile in einem 
äußeren Kräftefeld (z.B. Schwerefeld, elektrisches oder magnetisches Feld 
usw.) und der inneren Energie U, bedingt durch die Molekularbewegung, d.h. 
  E=Ekin + Epot + U        (6.5) 
Der Energieinhalt eines Massenstromes besteht demzufolge auch aus der 
inneren, der kinetischen und der potentiellen Energie. 
Die innere Energie eines realen Gases ist abhängig vom 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 Zustandsgröße bezeichnet. Das 
vollständige Differential von u ist: 

 dv
v
udT

T
udu

Tv
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

∂
∂

∂
∂         (6.8) 

Bei konstantem Volumen ist dv = 0 und  

 dT
T
udu

v
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

∂
∂  oder  dTcdu v ⋅=       (6.9) 

d.h. 
v

v T
uc ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

∂
∂  wird als spezifische Wärmekapazität bei konstanten 

Volumen bezeichnet.  
Die innere Energie eines idealen Gases ist lediglich von der Temperatur 
abhängig u = u(T); die spezifische Wärmekapazität cv ist deswegen in diesem 
Fall von der Temperatur abhängig. 

( )
Td
udTcc vv ==         (6.10) 

Unter Enthalpie h versteht man die Summe der inneren und der Druckenergie 
(Verdrängungsarbeit) eines Gases.  
 h = u+p v        (6.11) 
Für ein reales Gas also ist sie abhängig von Druck und Temperatur bzw. vom 
spezifischen Volumen und wird deshalb auch als kalorische Zustandsgröße 
bezeichnet. 
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Ihr vollständiges Differential lautet: 

 dp
p
hdT

T
hdh

Tp
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

∂
∂

∂
∂       (6.12) 

Bei konstantem Druck ist dp = 0 und  

dT
T
hdh

p
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

∂
∂  oder dh = cp.dT     (6.13) 

wobei 
pT

h
pc ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=
∂
∂  als spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck 

bezeichnet wird.  
Bei idealen Gasen jedoch ist die Enthalpie lediglich von der Temperatur 
abhängig, 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 abhängig: 

( )
Td
hdTcc pp ==          (6.15) 

Für die idealen Gase wird κ als das Verhältnis der spez. Wärmekapazitäten 
cp und cv eingeführt: 

 
c
c

v

p=κ         (6.16) 

Aus der Gleichung (6.11) geht hervor, dass R
dT
du

dT
dh

+= ist und mit Hilfe der 

Gleichungen (6.10) und (6.15) ergibt sich der Zusammenhang zwischen R, cp 
und cv d.h. cp = cv+R  
oder die Mayersche Wärmegleichung  
 cp – cv = R        (6.17) 
und aus (6.16) und (6.17) folgt  

Rc p ⋅
−

=
1κ

κ                  (6.18) 

Schließlich lautet die mathematische Formulierung des ersten Hauptsatzes: 
dQ = dU + p dV        (6.19) 
bzw. dQ = dh -V dp        (6.20) 
Der zweite Hauptsatz ist ein Erfahrungsgesetz und stellt fest, dass alle 
natürlichen Energieumwandlungsprozesse unumkehrbar d.h. irreversibel sind. 
Er kennzeichnet ferner die gütemäßigen Besonderheiten dieser Prozesse und 
die Bedingungen ihres Verlaufes. Unter Benutzung des zweiten Hauptsatzes 
kann für jedes thermodynamische System eine Zustandsfunktion, die Entropie 
s angegeben werden. Sie besitzt folgende Eigenschaften: 
 
a) Sie ist eine eindeutige Zustandsfunktion des Systems und zusammen 
mit den Zustandsgrößen p, v, T, u und h kennzeichnet sie den Zustand des 
Systems und sie kann daher als selbständige Zustandsgröße betrachtet 
werden.  
Bei einer zum Grenzwert hin unendlich klein werdenden Zustandsänderung 
eines Systems kann sie durch die Beziehung  
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T
dQdS≥          6.21) 

bestimmt werden. Dabei gilt das Gleichheitszeichen für umkehrbare d.h. 
reversible und die Ungleichung für nicht umkehrbare d.h. irreversible 
Zustandsänderungen. 
Daraus folgt, dass bei einem adiabaten reversiblen Prozess dQ = 0 ist und 
daher S = konst. In diesem Fall spricht man von einer isentropen 
Zustandsänderung. An diesem idealen Grenzprozess kann die Güte realer 
Prozesse gemessen werden. 
 
Die Entropie ist, wie z.B. die innere Energie U, eine additive Größe, so dass 
für ein aus einzelnen Teilen bestehendes System S = S1 + S2 + S3 +.... gilt.  
Die analytische Formulierung des zweiten Hauptsatzes für eine reversible 
Zustandsänderung lautet nach Gleichung (6.21) dQ = T dS. Durch 
Kombination mit der Gleichung (6.19) ergibt sich, in spezifischen Größen 
geschrieben,  
T ds = du + p dv         (6.22). 
Diese ist die Gibbs’sche Fundamentalgleichung für das geschlossene 
System. 
Für das offene System ergibt sich durch Kombination mit der Gleichung (6.20) 
   T ds = dh - v dp     (6.23) 
Diese Gleichung wird als Gibbs’sche Fundamentalgleichung des offenen 
Systems bezeichnet.  
 
6.1.3 Vergleichsprozesse 
Als thermodynamischer Prozess wird die Veränderung des Zustandes eines 
im Gleichgewicht befindlichen thermodynamischen Systems bezeichnet. 
Diese Zustandsänderung des Systems kann nur durch äußere Wirkung, z.B. 
durch Wärmeaustausch über seine Grenze stattfinden. Für die Bewertung 
unumkehrbarer, verlustbehafteter, realer, d.h. irreversibler Prozesse werden 
umkehrbare, verlustlose d.h. reversible Vergleichsprozesse herangezogen. 
Solche reversiblen Vergleichsprozesse sind  
a) der Isobare  (p = Konst) 
b) der Isochore  (v = konst) 
c) der Isotherme (T = konst) 
d) der Isentrope  (s = konst) 
e) der Polytype  (ηp = konst) 
 
Bei Turboverdichtern werden die drei letztgenannten reversiblen 
Zustandsänderungen mit der tatsächlichen Zustandsänderung verglichen. Da 
die spezifischen Arbeiten nach den Gibbs‘schen Fundamentalgleichungen mit 
dem Term Tds zusammengefasst sind, lassen sie sich im  
T, s- Diagramm als Flächen darstellen. 
 
Isotherme Zustandsänderung 
Da diese Zustandsänderung bei konstanter Temperatur vollzogen wird, 
erscheint sie im T, s – Diagramm als horizontale Gerade parallel zur 
Abszisse. Sie ist im Bild 6.1 zwischen den Punkten 1 und 2T für ideale Gase 
dargestellt. Bei idealem Gasverhalten laufen, da die Entralpie nur von der 
Temperatur abhängig ist, die Isenthalpen ebenfalls horizontal, bei realem 
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Gasverhalten dagegen, da die Enthalpie sowohl von der Temperatur als auch 
vom Druck abhängig ist, verlaufen die Isenthalpen gegenüber den Isothermen 
geneigt (Bild 6.2). 

 
Bild 6.1 Isothermer Vergleichsprozess Bild 6.2  

   bei idealem Gasverhalten   bei realem Gasverhalten 
 
Isotherme Zustandsänderung 
Eine isotherme Zustandsänderung wird nur näherungsweise durch Wand- 
bzw. durch Zwischenkühlung des Fördergases erreicht. Eine exakte 
isothermische Zustandsänderung ist schwer realisierbar. Dieser 
Vergleichsprozess wird bei mehrstufigen Turboverdichtern verwendet. 
Bei idealem Gasverhalten folgt aus der Zustandsgleichung (6.1),  
da T = const und damit pv = const  
oder   p1v1 = p2v2       (6.24) 
und, da ebenfalls ∆h = 0 ist, bedeutet dies,dass die spez. isotherme Arbeit hT 
gleich der abgeführten spezifischen Wärmemenge ist. 
Die spez. isotherme Arbeit ist  

∫=
2
1 vdphT          (6/25) 

An dieser Gleichung unter Einbeziehung der Gleichung  (6.1) erhalten wir für 
die spez. isotherme Arbeit: 

1

2
1ln

p
p

TRhT =         (6.26) 

Diese wird im (Bild 6.1) mit den Flächen A- B-1-2T dargestellt.  
Die spezifische reale Arbeit  ∆h ist  
∆h =         (6.27)  ( 12 TTc pm −⋅ )
wobei cpm die mittlere spez. Wärmekapazität ist und aus der folgenden 
Gleichung bestimmt wird: 

( ) ( )
2

1 12

12

2

1

TcTcdTc
TTc

pp
T

T
ppm

+
≈∫

−
=      (6.28) 

Die spezifische reale Arbeit erscheint im (Bild 6.3) als die Fläche A-C-2-2T 
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Bild 6.3 Vergleichsprozesse im T s-Diagramm  

bei idealem Gasverhalten 

Der isotherme Wirkungsgrad ist 
h

hT
T ∆
=η     (6.29) 

Bei der isothermen Verdichtung von realen Gasen bei den üblichen Drücken 
und Temperaturen nimmt die Enthalpie ab. Deswegen ist die isotherme Arbeit 
gleich der abgeführten Wärmemenge, verringert um die isotherme 
Enthalpiedifferenz 

( ) ( )TTT hhssTh 21211 −−−=        (6.30) 

Die spez. isotherme Arbeit hT erscheint in Bild 6.2 als die Fläche A- B’-1′-1-
2T und die spezifische reale Arbeit ∆h in Bild 6.4 als die Fläche A’-C-2-2h. 

 
Bild 6.4 Vergleichsprozesse im T s-Diagramm  

bei realem Gasverhalten 
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Isentrope Zustandsänderung 
Für ideale Gase gilt bei isentroper Zustandsänderung 

.11 constvpvp == κκ         (6.31) 
Die Gleichung für die spezifische isentrope Arbeit  

∫=
2

1
vdphs          (6.32) 

kann mit Hilfe der Gleichung (6.31) integriert werden. Daraus ergibt sich: 

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡
−⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

−

− 1

1

1

2
11

κ
κ

κ
κ

p
pRThs        (6.33) 

Der isentrope Wirkungsgrad lautet: 

h
hs

s ∆
=η          (6.34) 

wobei h in Bild 6.3 als Fläche A-C-2-2T erscheint. ∆
Die spez. isentrope Arbeit erscheint in Bild 6.3 als die Fläche A-B-2S-2T. 
Die realen Gase werden außer durch den Realgasfaktor Z auch durch den 
isentropen Volumenexponent kv und den isentropen Temperaturexponent kT 
gekennzeichnet. Beide Exponenten werden durch folgende Gleichung 
definiert: 

s
v v

p
p
vk ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=

∂
∂         (6.35)  

entstanden aus = konst vkp v

sT

T
p
T

T
p

k
k

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=

−
∂
∂1         (6.36)  

entstanden aus 
T
k

kp T 1−

= konst, 

wobei der Realgasfaktor Z für die Berechnung des Volumenstromes, der 
isentropen Verdichtungsarbeit und der Leistung, der isentrope 
Volumenexponent kv für die Berechnung der isentropen Verdichtungsarbeit 
und der isentrope Temperaturexponent kT für die Berechnung der 
Endtemperatur verwendet werden. Aus den Gleichungen (6.35) und (6.36) 

geht hervor, dass kv und kT, im Gegensatz zum 
vc
pc

=κ  für ideale Gase, nicht 

nur von der Temperatur abhängig sind, sondern auch vom Druck. Für die 
isentrope Verdichtungsarbeit gilt:  

⎥
⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

−⎟
⎟
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−
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1
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1

1

11 p
p k

k

k
kRTZh v

v

v

v
s       (6.37) 

Sie erscheint im Bild 6.4 als Fläche A-B-2s-2h. 
Der isentrope Wirkungsgrad sη  lautet  
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h
hs

s ∆
=η          (6.38) 

wobei  im Bild 6.4 als Fläche A’-C-2-2h erscheint.  h∆
Die Endtemperatur wird aus der Gleichung  

T

T
k

k

p
pTT

1

1

2
12

−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=         (6.39)  

ermittelt.  

Für ideale Gase ist 
c
c

kk
v

p
Tv ===κ . 

Vorteil der isetropen Zustandsänderung ist ihre anschauliche Definition. Der 
Nachteil ist aber, dass die isentrope Arbeit eines Verdichters kleiner als die 
Summe der isentropen Arbeiten seiner einzelnen Stufen ist. Daraus folgt, 
dass der isentrope Wirkungsgrad abhängig vom Druckverhältnis des 
Verdichters ist. Deswegen wird die Isentrope heute nicht so oft als 
Vergleichsprozess herangezogen.  
 
Polytrope Zustandsänderung 
Die spez. polytrope Arbeit für ideale Gase lautet: 

⎥
⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢
⎢

⎣

⎡

−⎟
⎟
⎠

⎞
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RTh pp
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      (6.40) 

Für ideale Gase gilt  

  
pn

n
ηκ

κ
⋅
−

=
− 11        (6.41) 

wobei n der polytrope Exponent ist.  
Sie erscheint im Bild 6.3 durch die  Fläche  A-B-1-2-2T 
Die Endtemperatur wird wie folgt berechnet: 

 p

p
pTT

ηκ
κ
⋅
−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
=

1

1

2
12        (6.42) 

Der polytrope Wirkungsgrund ist : 
h

hp
p ∆
=η     (6.43) 

Bei realen Gasen werden der polytrope Volumenexponent nv und der 
polytrope Temperaturexponent wie folgt definiert: 

p
v v

p
p
vn

η∂
∂

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=         (6.44) 

und 

p

T

p
T

T
p

n

η∂
∂

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

=
1

1         (6.45) 

Darauf folgt für nv   



    47

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛ −
+⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ −
=

−

k
k

k
k

n
n

T

T

p

p

v

v

v

v 1111
η
η

      (6.46) 

und für nT

T
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T
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      (6.47) 

Die spez. polytrope Arbeit ist  
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und erscheint im Bild 6.4 als die Fläche A-B-1-2-2h. Die Endtemperatur wird 
wie folgt errechnet: 

T

T
n

n

p
pTT

1

1

2
12

−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅=

        (6.49) 

Der polyprope Wirkungsgrad lautet: 

h
hp

p ∆
=η          (6.50) 

Der Vorteil der polytropen Zustandsänderung ist, dass der polytrope 
Wirkungsgrad thermodynamisch unabhängig vom Druckverhältnis 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. 
 
Früher war es üblich, die Auslegung des Kälteverdichters grafisch nach einem 
logp-h Diagramm für das entsprechende Kältemittel vorzunehmen. Dadurch 
waren alle Realgaseinflüsse erfasst, aber diese Methode war sehr 
zeitaufwendig, so genau wie die Verlässlichkeit des Diagramms und nicht für 
Gasgemische anwendbar. 
Heute werden durch die Verfügbarkeit von allgemeinen Zustandsgleichungen 
und die Anwendung geeigneter Computer der Realgasfaktor und die beiden 
Isentropenexponenten analytisch ermittelt. 
Die an der BWR-Gleichung (Benedick-Webb-Rubin) entwickelte 
Zustandsgleichung von Lee, Kesler und Plöcker (LKP) liefert die genauesten 
Ergebnisse für Kohlenwasserstoffe (z.B. für Äthylen, Propan, Propylen etc.), 
sowohl im überhitzten als auch im Sattdampfgebiet [10]. 
 
Die Zustandsgleichung von Benedict, Webb, Rubin und Starling (BWRS) ist 
am besten geeignet für Ammoniak (NH3) und Kohlendioxid (CO2), da sie 
jedoch bisher keine befriedigend genauen Ergebnisse für Ammoniak liefert, 
wird für dieses Kältemittel auf speziell angepasste Zustandsgleichungen 
zurückgegriffen.  
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Ferner werden für fluorierte Kohlenwasserstoffe (z.B R134a, R123 etc) 
spezielle Zustandsgleichungen verwendet, die von den Herstellern 
angegeben werden.  
 
6.2 Strömungstechnische Grundlagen 
6.2.1 Geschwindigkeitsverhältnisse im Laufrad 
Bei den Turbomaschinen wird unterschieden zwischen dem feststehenden 
Absolutsystem und dem mit dem Laufrad festgebundenen und mit der 
Winkelgeschwindigkeit ω rotierenden Relativsystem. 
Die Umfangsgeschwindigkeit irgendeines Punktes am Laufrad mit dem 
radialen Abstand r vom Mittelpunkt der Drehachse ist u = ω⋅r. Die 
Absolutgeschwindigkeit c des Fluides ist auf das feststehende Absolutsystem 
(in unserem Falle die Erde) bezogen. Die Relativgeschwindigkeit w ist die 
Geschwindigkeit des Fluides gegenüber dem rotierenden Bezugssystem. 
Nach der Grundgleichung der Kinematik beträgt dann die 
Relativgeschwindigkeit in vektorieller Schreibweise. 
  ucw rrr

−=        (6.51) 
In Bild 6.5 sind die Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Laufrades 
dargestellt. 

 
Bild 6.5 Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Laufrades 
 
Aus dem Cosinus-Satz folgt  
       (6.52) αcos2222 ⋅⋅−+= ucucw
Wenn °= 90α  ist, d.h. bei drallfreier Zuströmung des Fluids am Laufradeintritt 
was des öfteren zutrifft, wird dann aus Gleichung (6.52)  

2
1

2
1

2
1 ucw +=          (6.53) 

Ferner erhalten wir aus dem Geschwindigkeitsdreieck in Bild 6.6 folgende 
Gleichungen für die Meridian- und Umfangskomponenten der 
Geschwindigkeiten.  
cm = c sinα         (6.54) 
cu =c cosα         (6.55) 

m

u
c
c = cotα         (6.56) 

wm = w sinβ         (6.57) 
wu = w cosβ         (6.58) 

m

u
w
w = cotβ         (6.59) 
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Mit dem Kosinussatz und den Gleichungen (6.55) und (6.58) erhalten wird. 
 

( 222
2
1 uwcucu +−=⋅ )       (6.60) 

und 

( 222

2
1 ucwuwu +−=⋅ )       (6.61) 

 
Bild 6.6 Geschwindigkeitsdreieck  
 
6.2.2 Kontinuitätsgleichung 
Die Kontinuitätsgleichung 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 
für die stationäre Strömung  

0=
dt
dm  oder m  = konst       (6.62) &

Demzufolge gilt für die eindimensionale stationäre Strömung eines 
kompressiblen Fluids  

m&  = Acρ  
und  222111 cAcA ⋅⋅=⋅⋅ ρρ       (6.63) 
Bei der dreidimensionalen kompressiblen instationären Strömung muss die 
einströmende Masse in ein Volumenelement dx, dy, dz gleich der lokalen 
Dichteänderung zuzüglich der ausströmenden Masse sein. Mathematisch 
lässt sich wie folgt formulieren [11]. 

( ) ( ) ( ) 0=+++
z
c

y
c

x
c

t
zyx

∂
ρ∂

∂
ρ∂

∂
ρ∂

∂
∂ρ       (6.64) 

 
6.2.3 Der Impulsmomentensatz 
Der Impulsmomentensatz (Drallsatz) ist eine dem Impulssatz analoge 
Aussage über den Zusammenhang von Impulsmoment (Drehimpuls) und 
Kraftmoment. Er stellt die Bilanzgleichung für das Momentengleichgewicht 
dar. D.h. die Differenz des Impulsmomentes am Ein- und Austritt eines 
durchströmten Kontrollraumes (z.B. eines Laufrades) ist nach Betrag und 
Richtung gleich dem am Kontrollraum wirkenden äußeren Drehmoment. 
Das Impulsmoment des Fluids mit einem Massenstrom m  hat den Betrag  &

m&  cu r. Das Drehmoment dass dem Laufrad von außen zuzuführen ist, 
beträgt also  ( 1122 rcrcmM uu − )= &       (6.65) 
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6.2.4 Die Energiegleichung 
In einem stationär durchströmten offenen System, wie z.B. einem 
Turboverdichter (Bild 6.7), beschreibt der erste Hauptsatz der 
Thermodynamik die Umwandlung der über die Antriebswelle eingespeisten 
mechanischen Energie in innere, kinetische und potentielle Energie bei 
gleichzeitiger Wärmeabfuhr.  

 
Bild 6.7 Stationär durchströmtes offenes System 
 
Dabei treten über die Grenze eines offenen Systems Energie und Masse 
über. Was im Innern des Systems geschieht, wird nicht berücksichtigt. Die 
Energiebilanz zwischen (1) und (2) für 1kg Massenstrom lautet:  

243211 eeeeee =∆+∆−∆−∆−      (6.66) 
wobei der Energieinhalt in (1) und (2)  
e1 bzw. e2 = innere Energie (u) + kinetische Energie (c2/2) + potentielle 
Energie ist.  
In unserem Fall wird die potentielle Energie nicht berücksichtigt, da kein 
geodetischer Höhenunterschied zwischen (1) und (2) vorhanden ist. 
Die Energieänderung zwischen (1) und (2) lautet: 

:1e∆  Abfuhr der Energie über die Systemgrenzen in Form von Wärme q12

:2e∆  Arbeit infolge Volumenänderung  ∫
2

1
pdv

:3e∆  Arbeit infolge Verschiebung eines Volumens mit Überwindung eines  

Druckgradienten   ∫
2

1
dv p

:4e∆  Zufuhr von technischer Arbeit über die Systemgrenzen wt12 

Es ist    ( ) 11
2

1

2

1
22

2

1
32 vpvpvpdvdppdvee −∫ ∫ ==∫ +=∆+∆

Daraus folgt 

22

2
2

2121112

2
1

1 22
vpcuwvpqcu t ++=++−+      (6.67) 

und durch Einsetzen der Gleichung (6.11) in Gleichung (6.67) ergibt sich 
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12

2
2

212

2
1

1 22
qchwch t ++=++       (6.68) 

Es wird nun der Begriff Totalenthalpie ht eingeführt. Sie setzt sich zusammen 
aus der statischen Enthalpie und der kinetischen Energie (die pot. Energie 
wird wie oben erwähnt, vernachlässigt). 

2

2chht +=          (6.69) 

Aus (6.68) und (6.69) folgt 
122121 qhwh ttt +=+         (6.70) 

und mit 12 ttt hhh −=∆  folgt tt hqw ∆+= 1212  bzw. 

thqy ∆+=          (6.71) 
Da der Prozess stationär ist, gilt die Gleichung (6.71) auch für den 
Massenstrom m  &

ti hmQP ∆+= &&
12         (6.72) 

Wenn es sich um ein adiabates System handelt dann ist q=0 und  
thy ∆=          (6.73) 

In diesem Fall ist die aufgenommene spezifische Arbeit gleich der 
spezifischen Totalenthalpiedifferenz. 
 
6.2.5 Die Euler’sche Hauptgleichung 
Diese Gleichung (auch als Grundgleichung der Strömungsmaschinen 
genannt) beschreibt den Zusammenhang der spezifischen Arbeitsübertragung 
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 zugeführte Leistung im Laufrad eines Verdichters ist 
   ω⋅=MPi       (6.74) 
Bei einem adiabatische Prozess ist 
         (6.75) ti hmP ∆= &

oder thmM ∆= &ω  

daraus folgt ω
m
Mht &

=∆        (6.76) 

und mit Hilfe der Gleichung (6.65) ergibt sich 
  ( )1122 rcrch uut −=∆ ω  
und schließlich 
  ( 1122 ucuch uut − )=∆       (6.77) 
Gleichung (6.77) wird als Euler’sche Hauptgleichung der Turbomaschinen 
bezeichnet. Sie ist eine Auslegungsbeziehung für jegliche Turbomaschinen 
mit allen Fluidarten. Sie gilt allgemein sowohl für reibungsfreie als auch für 
reibungsbehaftete Strömung. 
Mit Hilfe der Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt und Austritt des Laufrades 
und Anwendung der Gleichung (6.60) wird die Euler’sche Hauptgleichung in  

  
222

2
1

2
2

2
2

2
1

2
1

2
2 ccwwuuht

−
+

−
+

−
=∆     (6.78) 

umgeformt. 
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Das erste Glied 
2

2
1

2
2 uu −  bewirkt eine statische Druckerhöhung im Laufrad als 

Folge der Zentrifugalkräfte. Bei axialen Turboverdichtern ist  und 

demzufolge 

21 uu =

.0
2

2
1

2
2 =
− uu  Daraus folgt, dass die Druckerhöhung in einer Stufe 

eines Radialverdichters größer ist als in einer Stufe eines Axialverdichters. 

Das zweite Glied 
2

2
2

2
1 ww −  bewirkt eine statische Druckerhöhung im Laufrad 

durch die Verzögerung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit w1 auf die 

relative Austrittsgeschwindigkeit w2 . Ferner stellt das dritte Glied 
2

2
1

2
2 cc −  den 

kinetischen Energiezuwachs im Laufrad dar, der im nachgeschalteten 
Ringdiffusor in statische Druckerhöhung umgewandelt wird.  
Aus der Euler’schen Hauptgleichung (6.78) geht durch Heranziehung der 
Gleichung (6.69) hervor dass die ersten beiden Summanden die statische 
Energieerhöhung sind und der letzte Summand die dynamische 
Energieerhöhung darstellt.  

2

2
1

2
2

12
cchhht

−
+−=∆   

wobei 
22

2
2

2
1

2
1

2
2

12
wwuuhh −

+
−

=−  ist      (6.79) 

oder  
2222

2
2

2
2

2

2
1

2
1

1
uwhuwh −+=−+ .     (6.80) 

 
Daraus folgt dass der Ausdruck  

konstuwhhR =−+=
22

22
2        (6.81) 

im gesamten Laufrad konstant bleibt und als “Rothalpie“ bezeichnet wird. 
Diese Beziehung ist die Energiegleichung (Bernoullische Gleichung) des 
Relativsystems. Die Energieübertragung im Laufrad erfolgt also bei 
konstanter Rothalpie.  
Wenn die Zuströmung des Laufrades drallfrei ist, d.h. c1u = 0, dann ist die 
Totalenthalpie am Laufradeintritt gleich groß mit der Rothalpie, denn es gilt 

 2
1

2
1

2
1 cuw =−

und daraus  1

2
1

1 2 tR hchh =+=       (6.82) 

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:

 
22

22
xx

Rx
wu

hh −+=  
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Ferner ist zu bemerken, dass im nachgeschalteten Diffusor die Totalenthalpie 

2

2
2

22
chh t +=  konstant bleibt. 

Nachfolgende Enthalpieangaben sind auf Totalzustände bezogen (Indizes t 
entfällt). 
In Bild 6.8 sind im h-s-Diagramm die statischen und totalen 
Zustandsänderungen sowie die Verläufe der Energieanteile für eine 
vordrallfreie Radialverdichterstufe. 

 
Bild 6.8 Zustandsänderung in einer vordrallfreien Verdichterstufe 
  Punkt 1: Eintritt Laufrad 
  Punkt 2: Austritt Laufrad 
  Punkt 3: Austritt Diffusor 
 
6.2.6 Kenngrößen 
Im Strömungsmaschinenbau wurde vor mehr als 35 Jahren damit begonnen, 
die übliche Praxis, jede Maschine einzeln auszulegen und zu bauen, 
aufgegeben, um auf die in anderen Bereichen der Technik bereits eingeführte 
Baureihenentwicklung überzugehen. 
 
Die Basis für die Entwicklung einer Strömungsmaschinenbaureihe bilden die 
geometrischen und physikalischen Ähnlichkeitsgesetze, die durch die jeweils 
übereinstimmenden Kenngrößen charakterisiert werden.  
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Mit der Entwicklung von Baureihen in geeigneten Größenabstufungen lässt 
sich jedes gewünschte Betriebsfeld abdecken. Bild 6.9 zeigt eine solche 
Verdichterbaureihe. 

 
Bild 6.9 Einsatzbereiche für Verdichter mit horizontal und vertikal 

geteiltem Gehäuse (Fa. Babcock-Borsig) 
 
Bei der Entwicklung einer Baureihe erfolgt die Standardisierung des 
Verdichters entweder als ganzes (Package System) oder in Komponenten 
(Baukastensystem). Voraussetzungen für die Entwicklung eines Package 
Systems bilden i.a. gleiches Gas, nahezu gleiche Anfangsbedingungen sowie 
etwa gleiches Druckverhältnis. Dies ist der Fall bei Turbo-Kaltwassersätzen, 
wie an anderer Stelle beschrieben wird.  
 
Bei der geometrischen Ähnlichkeit unterscheiden sich alle miteinander 
entsprechenden Längenabmessungen um einen einheitlichen 
Längenmaßstabsfaktor. Durch die Verwendung der dezimalgeometrischen 
Normzahlreihe wird prinzipiell, durch eine Anzahl abgestufter Baugrößen, ein 
gewünschter Leistungsbereich gleichmäßig abgedeckt. Die auf den Verläufen 
der Stufenkennlinien festzulegenden Betriebsgrenzen des Volumenstromes 
bestimmen die Größen eines Stufensprungs der Baureihe, d.h. den 
Maßstabsfaktor. Zur Bestimmung der Betriebsgrenzen werden hauptsächlich 
wirtschaftliche Erwägungen herangezogen. 
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Bei der physikalischen Ähnlichkeit ist zwischen der kinetischen und der 
dynamischen Ähnlichkeit zu unterscheiden. 
Die kinetische Ähnlichkeit ist erfüllt, wenn alle einander entsprechenden 
Geschwindigkeiten sich um einen einheitlichen Geschwindigkeitsmaßstabs-
faktor unterscheiden. Die dynamische Ähnlichkeit ist erfüllt, wenn alle sich 
einander entsprechenden Impulsströme und Kräfte (Druck-, Massen-, 
Reibungskräfte) um einen einheitlichen Kraftmaßstabsfaktor unterscheiden.  
 
Die dimensionslosen “Maßstabsfaktoren“ werden auch Kenngrößen genannt. 
Werden alle Ähnlichkeitsbedingungen erfüllt, so wird von einer vollständigen 
Ähnlichkeit gesprochen.  
Wenn über die geometrische Ähnlichkeit hinaus auch die physikalische 
vorliegt, müssen die Kenngrößen für den betrachteten Fall jeweils 
übereinstimmen. Bei den Turbomaschinen ist bekanntlich eine große Anzahl 
von Kenngrößen eingeführt. Zur Charakterisierung eines Verdichters bzw. 
einer Verdichterstufe werden grundsätzlich zwei voneinander unabhängige 
Kenngrößen herangezogen. Eine Kenngröße charakterisiert das 
Schluckvermögen des Verdichters bzw. der Verdichterstufe, die andere die 
Druckumsetzung. An einem solchen Paar unabhängiger Kenngrößen lässt 
sich jede weitere ermitteln. 

Die Volumenzahl oder Volumenflusszahl ist 
2u

cM=ϕ , wobei 
2
24

d

Vc ot
M π

&
=  eine 

fiktive Geschwindigkeit ist die entstehen würde, wenn der Saugvolumenstrom 
 durch eine Rohrleitung mit dem Durchmesser dotV& 2 strömt. 

Danach ergibt sich für die Volumenzahl 
2

2
24
ud

Vot
πϕ
&

=    (6.83) 

Sie erfasst das Schluckvermögen der Verdichterstufe und bestimmt ihre 
Eintrittsfläche. 
Die polytropische Druckzahl 

2
2
2 /u

hp
p =ψ          (6.84) 

ist verantwortlich für die Druckumsetzung und bestimmt das Druckverhältnis 
der Stufe. 
Bei einer Verdichterstufe mit vorgegebenen Werten der Kenngrößen ϕ und 
Ψp kann ein bestimmter polytropischer Wirkungsgrad 

h
hp

p ∆
=η           (6.85)  

erreicht werden. 
Ferner wird die Volumenzahl am Laufradaustritt 

2

3
3 u

c m=ϕ          (6.86) 

eingeführt. 
Um eine aerodynamische Ähnlichkeit am Austritt des Laufrades bzw. am 
Eintritt des Diffusors zu gewährleisten, muss die Volumenzahl ϕ3 konstant 
bleiben. 
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Mit  
22

3
3

bd

V
c m

π

&
=   und  

ϕπ 2
2

2

4
d

V
u ot

&
=  ergibt sich 

22

3
3 /4

/
db

VV ot
&&

⋅= ϕϕ         (6.87) 

Das Laufradvolumenverhältnis ist 
( )[ ]xuvot MksV

V

2
2

3

11

1

ρ−+
=&

&
  (6.88) 

mit 
( )

( )1
1

−

−+
=

v

plv

k
k

x
ρ

ηρ
, wobei der Reaktionsgrad 

pp

pp

h
ch

η
η

ρ
/

2// 2
3−

=   

bzw.  
s
s

2
1

22
3 +

−=
ϕ

ρ        (6.89) 

lautet, und der Slipfaktor 

2

3
u
c

s u=          (6.90) 

ist. η pl  ist der polytrope Laufradwirkungsgrad. 

Das Laufradvolumenverhältnis /  ist primär abhängig von der 

Umfangsmachzahl M
3V& otV&

u2 (Bild 6.10). 

 
Bild 6.10 Laufradvolumenverhältnis als Funktion der Umfangsmachzahl. 
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Die Umfangsmachzahl 

ota
uMu 2

2 =          (6.91) 

ist eine wichtige Kenngröße der Verdichterstufe, wobei  
otvotot RTkZa =          (6.92)  

die Schallgeschwindigkeit am Stufeneintritt bezogen auf totale Zustände ist. 
Die Umfangsmachzahl ist keine echte Gasmachzahl. Daher können ihre 
Werte über eins liegen, ohne dass dabei die Schallgeschwindigkeit von der 
Gasgeschwindigkeit an irgendeiner Stelle am Laufrad erreicht wird. 
Eine weitere sinnvolle Kenngröße für den Arbeitsumsatz stellt der 
Arbeitsfaktor 

2
2u
ht∆

=µ          (6.93) 

dar. Er kann in Beziehung mit der Druckzahl Ψp und dem polytropen 
Wirkungsgrad ηp folgendermaßen formuliert werden: 

µ
ψ

η
=

⋅
p
p2

         (6.94) 

Ferner werden oft noch weitere Kenngrößen herangezogen wie der spez. 
Drehzahlkoeffizient oder die Schnelllaufzahl 

4/3

2/1

pψ
ϕσ =          (6.95) 

sowie die Durchmesserzahl 
4/1

22/1

4/1

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
==

ϕ

ψ

ϕ

ψ
δ pp    (6.96) 

Dynamische Ähnlichkeit zweier Strömungen besteht, wenn der Quotient der 
Trägheits- und Reibungskräfte, d.h. wenn die Reynoldszahl 

ν
22Re ub

=   oder   
ν

22Re ud
=     (6.97) 

für beide Strömungen gleich ist. Sie heißt auch Reynolds-Umfangszahl. 
Bei vollständiger Ähnlichkeit müssen zur Charakterisierung einer 
Verdichterstufe (oder des ganzen Verdichters) die Kenngrößenfunktionen  
für die polytropen Druckzahl   ( )Re,, ,2 κϕψψ upp M=   
und den polytropen Wirkungsgrad  ( )Re,, ,2 κϕηη upp M=  
aufgestellt werden. 
Die vollständige Ähnlichkeit kann bei thermischen Strömungsmaschinen sehr 
oft nicht erfüllt werden, da eine gleichzeitige Übereinstimmung der 
Reynoldszahlen und der Umfangsmachzahlen nicht erreicht werden kann. 
In der Praxis ist jedoch nicht die vollständige Erfüllung der Ähnlichkeit, 
sondern die Erhaltung der Gültigkeit der charakteristischen 
Kenngrößenfunktionen (Wirkungsgrad und Druckzahl-Kennlinien) von großer 
Bedeutung. 
 
Für große Reynoldszahlen ist die Änderung der Ähnlichkeit infolge der 
Änderung von Re gering, da die Reibungskräfte erheblich kleiner gegenüber 
den Trägheitskräften sind. In einem zulässigen Bereich der Re-Zahlen sind 
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i.a. nur geringfügige Abweichungen der Kenngrößenfunktionen zu erwarten. 
In diesem Bereich kann praktisch von einer Unabhängigkeit des 
Wirkungsgrades und der Druckzahl von der Re-Zahl gesprochen werden. Es 
liegt damit eine angenäherte Ähnlichkeit vor, wobei die geometrische 
Ähnlichkeit erfüllt wird, aber die exakte Übereinstimmung aller Kenngrößen 
nicht gewährleistet werden kann.  
 
Die auf die Basis der aerodynamischen Ähnlichkeitsgesetze entstehende 
Standardlaufradfamilie sowie die dazugehörigen Leitteile werden 
systematisch getestet und daraus die dimensionslosen Laufradstufen-
Kennlinien erstellt. Sie bilden die Grundlage für jede Verdichterauslegung. 
In Bild 6.11 sind die dimensionslosen Kennlinien einer Laufradstufe 
dargestellt [12]. 

 
Bild 6.11 Dimensionslose Kennlinien einer Laufradstufe 

6.2.7 Berechnungsvorgang eines Turboverdichters 
Aus der vorgegebenen Gaszusammensetzung, dem Massenstrom und den 
Ansaugbedingungen werden die Gasdaten und der Volumenstrom berechnet 
und der Gehäusetyp festgelegt. Die maximale Umfangsgeschwindigkeit wird 
nach aerodynamischen- und/oder Festigkeitskriterien angenommen.  
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Zur Auswahl des Laufradtyps dient die Volumenzahl ϕ  und die 

Umfangsmachzahl Mu2.  
Im nächsten Schritt erfolgt die Berechnung der Volumenzahl am 

Laufradaustritt 
22

3
3 /4

/
db

VV ot
&&

ϕϕ = , nachdem das Laufradvolumenverhältnis 

 (statisch durch Total) aus MotVV && /3 u2 und kv als erste Näherung ermittelt 
wurde (Bild 6.10). Danach wird das Laufradvolumenverhältnis  mit 

Hilfe der Gleichung (6.88) iterativ bestimmt und abschließend 

otVV && /3

3ϕ  genau 
berechnet.  

Mit Hilfe des soeben berechneten 3ϕ  und unter Berücksichtigung optimaler 
Wirkungsgradkriterien wird der Laufradtyp endgültig ausgewählt. Aus den 
dimensionslosen Kennlinien der ausgewählten Laufradstufe werden dann die 
entsprechende Umfangsmachzahl Mu2 und ψ p  bzw. µ  und pη  ermittelt und 
unter Berücksichtigung der Größe des Laufraddurchmessers, des 
Diffusorlängeneinflußes d4/d2 sowie der Re-Zahl entsprechend korrigiert. 

Die polytrope spezifische Förderarbeit der Laufradstufe ist 
2

2
2uh pp ψ=  und 

das auf totale Zustände bezogene Druckverhältnis 
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Danach wird die Austrittstemperatur sowie die von der Laufradstufe 
aufgenommene Leistung wie folgt ermittelt. 

T

T
n

n
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t
tt p

pTT

1

7
07

−

⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
⋅=         (6.99) 

und 
p

pR
i

hm
P

η
&

= , wobei Rm& = +  ist.     (6.100) m& spm&

Ferner lässt sich der Volumenstrom am Austritt der Stufe bzw. am Eintritt der 
nächsten Stufe, wenn keine Zwischenkühlung vorhanden ist, aus  

t

tt
Rt p

RTZ
mV

7

77
7 ⋅= &&  bestimmen.      (6.101) 

Damit sind die erforderlichen thermodynamischen Daten der Laufradstufe 
sowie der Eintrittszustand der nächsten Stufe bekannt. Obere Prozedur wird 
bis zum Erreichen des Enddruckes in der letzten Stufe für jede Laufradstufe 
wiederholt. 
Bei einer Änderung des Ansaugvolumenstromes wird die gleiche 
Vorgehensweise zur Vorausberechnung der Gesamtkennlinien des 
Turboverdichters herangezogen.  
Die Pumpgrenze wird derart festgelegt, dass entweder der maximale 
Enddruck auf der Gesamtkennlinie erzielt wird oder eine Laufradstufe – 
meistens die letzte – ihre Pumpgrenze erreicht hat. 
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7 Turboverdichterbauarten in der Kältetechnik 
In der Kältetechnik werden u.a. Einwellen- sowie Mehrwellenkälteverdichter 
eingesetzt (Bild 7.1 und 7.2). 

 
Bild 7.1 Prozess-Turboverdichter 
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Bild 7.2 Mehrwellenradialverdichter 
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Die Einwellenkälteverdichter (Bild 7.1) werden sowohl mit horizontaler als 
auch mit vertikaler Teilfuge (Topfbauweise) ausgeführt. Ein Vorteil der 
horizontal geteilten Bauweise liegt in der unkomplizierten sowie schnellen 
Zugänglichkeit zu den Innenteilen des Verdichters. Turboverdichter mit 
vertikaler Teilfuge sind zwar preiswerter, erfordern jedoch eine aufwendige 
Montage bzw. Demontage. Bei beiden Bauweisen können die Laufräder 
hintereinander (in Reihe) oder gegeneinander (Gegenschaltung) eingebaut 
werden. Zwischenkühlung sowie Zwischenzuführung des Fördermediums ist 
in beiden Fällen möglich. Die Großteil der Kälteturboverdichter ist einflutig und 
nur in seltenen Fällen zweiflutig ausgeführt. 
Die Anordnung der Dichtungen kann „innenliegend“ (atmosphärisches 
Ölsystem) oder „außenliegend“ (Druckölsystem) erfolgen. In der 
„außenliegenden“ Version befinden sich die Lager unter Gasdruck, sodass ein 
Druckölsystem erforderlich ist. Hierbei ist der Einsatz einer Dichtung 
ausreichend. Ist zwischen dem Antrieb und dem Verdichter ein Getriebe 
vorgesehen, so ist die Dichtung auf die langsam laufende Welle einzubauen 
(Bild 7.1e und 7.1g). Letzteres (Bild 7.1g) zeigt einen Topfverdichter mit 
angeflanschtem Getriebe womit die vorteilhafte kompakte Bauweise zum 
Ausdruck kommt. 
Die Mehrwellen-Radialverdichter werden mit einer Ritzelwelle einstufig 
(Klimatechnik) und zweistufig, mit zwei Ritzelwellen dreistufig und vierstufig 
sowie mit drei Ritzelwellen fünfstufig oder sechsstufig gebaut (Bild 7.2a bis 
7.2f). Darüberhinaus wurden in den letzten Jahren Mehrwellenturboverdichter 
mit vier (7- bzw. 8-stufig) sowie 5 Ritzelwellen (9- bzw. 10-stufig) gebaut. 
Der Einsatz von Mehrwellenturboverdichtern ist in der Kältetechnik noch nicht 
weit verbreitet, da zu jeder Laufradstufe eine Dichtung (z.B. Gleitringdichtung) 
erforderlich ist, womit bei mehreren Stufen, z.B. bei der Verdichtung von 
Ammoniak, mit einer Erhöhung der mechanischen Verluste zu rechnen ist. 
Ferner sind es die Betreiber, die aufgrund der Vielzahl der Dichtungen 
gewisse Bedenken bezüglich der Sicherheit ihrer Kälteanlagen haben. 
Die technologische Entwicklung hat jedoch in den letzten Jahren den Bau von 
öl- sowie gasgeschmierten Gleitringdichtungen für hohe Drücke und hohe 
Gleitgeschwindigkeiten bei geringen mechanischen Verlusten und hohen 
Standzeiten vorangetrieben. 
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8 Turboverdichterstufe 
In Bild 8.1 sind die typischen Bauteile einer Radialverdichterstufe dargestellt. 
Das zu fördernde Gas fließt vom Saugstutzen (S) zum Einlauf (1) und wird 
hierbei um etwa das Dreifache beschleunigt. 
Im Laufrad (2) wird die über die Verdichterwelle zugeführte Arbeit vom 
Fördergas als potentielle (statische Druckerhöhung) und  kinetische Energie 
(dynamische Druckerhöhung) aufgenommen. 
Im nachgeschalteten ruhenden Diffusor (3), der meistens unbeschaufelt ist, 
wird die im Fördergas vorhandene kinetische Energie teilweise in potentielle 
Energie (statische Druckerhöhung) umgewandelt. Trotz der Strömungs-
verzögerung tritt das Fördergas aus dem Diffusor mit einer relativ größeren 
drallbehafteten Geschwindigkeit aus. 
Im Umlenkkanal (4) wird das Fördergas um 180° umgelenkt und im 
beschaufelten Rückführkanal (5) sein Drall abgebaut, um schließlich nach 
einer weiteren Umlenkung drallfrei in die nachfolgende Stufe zugeführt zu 
werden. 
Wenn das Fördergas aus dem Verdichtergehäuse ausgeführt wird, wird dem 
Diffusor eine Spirale (6) nachgeschaltet, die aus einem in Drehrichtung sich 
erweiternden Strömungskanal besteht und als Gassammelraum dient. Auf die 
Spirale folgt der konische Diffusor (7), in dem das Gas weiterverzögert wird 
und somit eine weitere statische Druckerhöhung erfährt. 

 
Bild 8.1 Turboverdichterstufen: Erste mit Rückführbeschaufelung, 

zweite mit Spirale 
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8.1 Einlauf 
Frühere Messungen haben ergeben, dass häufig, obwohl der Wirkungsgrad 
des Laufrades ca. 90% betrug, der gleiche der gesamten Stufe nur knapp die 
70% überschreiten konnte. Dieses lag offensichtlich an der nicht optimalen 
strömungstechnischen Auslegung der verwendeten Leitteile. Daraufhin wurde 
die Aufmerksamkeit bei der Auslegung einer Verdichterstufe nicht nur dem 
Laufrad, sondern auch der dazugehörigen Einlaufkontur gewidmet.  
Eine optimale aerodynamische Gestaltung der Konfiguration des 
Strömungsraumes zwischen dem Saugstutzen und dem Laufrad kann sowohl 
den Wirkungsgrad der ersten Stufe als auch die Kennlinie des 
Turboverdichters positiv beeinflussen. In Bild 8.1.1 ist eine Verbesserung des 
polytr. Wirkungsgrades der ersten Stufe eines Turboverdichters um ca. 4% 
durch die Optimierung der Einlaufherzkontur dargestellt [12]. 

 
Bild 8.1.1 Steigerung des polytr. Wirkungsgrades der ersten Stufe 

eines Turboverdichters durch die Optimierung der 
Einlaufherzkontur 

 
Der Einlaufraum ist derart zu gestalten, dass die Strömung dem Laufrad 
möglichst verlustfrei und rotationssymmetrisch zugeführt wird. Dieses kann 
am einfachsten Fall durch die Axialzuströmung, wie in Bild 8.1.2 dargestellt, 
erreicht werden. 
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Bild 8.1.2 Axiale Zuströmung eines Laufrades (Fa. Babcock-Borsig) 
 
Hierbei wird das Gas an der Einschnürung des Querschnittes vor dem 
Laufradeintritt beschleunigt und dadurch die Grenzschichtdicke der Strömung 
an der Deckscheibenkontur verringert. 
Im Klimabereich werden gewöhnlich Kältesätze mit ein- oder zweistufigen 
Turboverdichtern mit Axialzuströmung des Laufrades verwendet. Diese 
werden meistens auf die Apparate eingebaut. 
Zur Erweiterung des Betriebsbereiches sowie der Verbesserung des 
Teillastwirkungsgrades von Turboverdichtern im Klimabereich werden 
Eintrittsleitgitter - sogenannte Dralldrossel - eingesetzt. In Bild 8.1.3 ist ein 
einstufiger Turboverdichter mit axialem Einlauf und Dralldrossel dargestellt. 

 
Bild 8.1.3 Turboverdichter mit axialem Einlauf und Dralldrossel 

(Fa.Babcock-Borsig) 
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Die axiale Zuströmung kann bei ein- und zweistufigen sowie bei mehrstufigen 
Getriebeverdichtern realisiert werden. Hierbei werden die Laufräder auf dem 
überhängenden Teil der Ritzelwelle fliegend angeordnet. 
Mehrstufige Einwellen-Turboverdichter können mit axialem Einlaufraum 
konzipiert werden, wenn das Lager im Gasstrom liegt. Bei den 
Kälteverdichtern ist diese Anordnung jedoch kaum anwendbar, da dadurch 
die Gefahr des Eindringens von Öl in den Kältemittelkreislauf erhöht wäre. Die 
am häufigsten verwendete Einlaufform bei mehrstufigen Turboverdichten 
sieht eine radiale Gasanströmung vor, bevor das Gas um mehr als 90° 
umgelenkt wird, um schließlich das Laufrad zu erreichen Bild 8.1.4. 

 
Bild 8.1.4. Turboverdichter mit radialer Gasanströmung 
 
Aufgrund der komplizierten Strömungsvorgänge ist die Durchführung von 
Berechnungen nicht leicht, so dass experimentelle Untersuchungen zur  
Ermittlung der optimalen Konfiguration der Einlaufform erforderlich sind. 
Die Meridionalfläche vom Saugstutzen bis zum Laufradeintritt verringert sich 
um das Flächenverhältnis A0/A1=2,5. Die durch die Verengung erzeugte 
Beschleunigung der Strömung in diesem Bereich führt zu einer Reduzierung 
der Grenzschichtdicke an der Deckscheibenwand des Laufrades und wirkt 
somit einer eventuellen Ablösung der Strömung entgegen. Um eine möglichst 
gleichmäßige Geschwindigkeitsverteilung am Laufradeintritt zu erreichen, ist 
eine aerodynamisch optimale Einlaufgestaltung unerlässlich. Ferner sollte der 
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Querschnitt an der horizontalen Teilfuge des Gehäuses erfahrungsgemäss 
etwa 50% des Saugstutzenquerschnitts betragen.  
Am Saugstutzen wird die Strömung durch eine Rippe gleichmäßig in zwei 
Teilströme geteilt und während ihrer Wanderung durch den Teilfugenbereich 
in axialer Richtung umgelenkt. Das gegenüberliegende Einlaufherz verhindert 
das Zusammentreffen der beiden Teilströmungen. Zur Verhinderung einer 
Strömungsablösung werden die Radien der Strömungsumlenkung von der 
radialen in die axiale Richtung ausreichend groß und nicht unmittelbar vor 
dem Laufrad gewählt. Bild 8.1.5 zeigt den Flächenverlauf in diesem Bereich. 

 
Bild 8.1.5 Flächenverlauf in der Strömungsumlenkung 
 
8.2 Laufrad 
Aufgrund der Tatsache, dass sich die Energieübertragung auf das 
Fördermedium im Laufrad vollzieht, erlangt seine strömungstechnisch 
optimale Gestaltung eine enorme Wichtigkeit 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 Fördermediums 
aus dem Laufrad hinaus. Diese kinetische Energie wird im nachgeschalteten 
Diffusor in Druck umgewandelt. Daraus geht hervor, dass die Strömung am 
Laufradaustritt bzw. am Eintritt des Diffusors einen starken Einfluss auf die 
Energieübertragung im Diffusor hat. 
Es ist allgemein bekannt, dass die Strömung durch ein Radialverdichter-
Laufrad mit ihrem ausgeprägten dreidimensionalen Charakter erheblich 
komplex ist. 
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Diese äußerst komplizierte Laufradströmung wird durch die Rotation der 
Strömungskanäle hervorgerufenen Flieh- und Corioliskräfte verursacht. 
Ferner wird durch die Krümmung der Laufradkanäle die Wirkung der Flieh- 
und Corioliskräfte auf die kompressible reibungsbehaftete turbulente 
Strömung und insbesondere auch auf die Sekundärströmung und die 
Totwassergebiete stark beeinflusst. 
Zur Laufradauslegung werden üblicherweise Ähnlichkeitskonzepte sowie ein-, 
zwei- bzw. quasidreidimensionale und lediglich selten echte dreidimensionale 
Verfahren herangezogen. 
 
8.2.1 Eindimensionale Berechnungsverfahren 
Stromfadentheorie 
Eindimensionale Verfahren basieren auf der Stromfadentheorie. Hierbei wird 
eine stationäre homogene Strömung vorausgesetzt, die durch Mittelwerte 
gekennzeichnet und lediglich als Funktion einer Ortskoordinate, der 
Hauptströmungsrichtung, ermittelt wird. 
Bei der einfachen Beschreibung der Laufradströmung nach der 
Stromfadentheorie wird angenommen, dass alle Strömungsfäden die Form 
der Schaufeln haben und letztere selbst Teile dieser Stromfäden darstellen 
(Bild 8.2.1). 
Daraus folgt, dass die Relativgeschwindigkeit im rotierenden Schaufelkanal 
an einem Radius des Laufrades über den gesamten Umfang konstant ist. 
Der Einfluss der endlichen Schaufelzahl und der Schaufeldicke wird bei dieser 
Betrachtung vernachlässigt. 

 
Bild 8.2.1 Laufradströmung nach der Stromfadentheorie 
 
Nach Eckert [13] kann die Relativgeschwindigkeit entgegen der Annahme 
der Stromfadentheorie nicht über den Umfang konstant sein. Zum 
Impulsaustausch zwischen den Schaufeln des Laufrades und der Strömung 
sind Druckunterschiede in der Strömung bzw. zwischen beiden 
Schaufelseiten erforderlich. Diesem Druckunterschied entspricht das 
zugeordnete Profil der relativen Geschwindigkeit (Bild 8.2.2). 
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Bild 8.2.2  Qualitative Druck- und Geschwindigkeitsverteilung 

in einem Radialrad. DS: Druckseite, SS: Saugseite 
 
An der Stelle zunehmender Relativgeschwindigkeit ist eine Abnahme des 
Druckes festzustellen. Die Schaufelrückseite wird als Saugseite (Seite 
geringeren Druckes) und die Schaufelvorderseite als Druckseite (Seite 
höheren Druckes) bezeichnet. 
Die Relativströmung in einem Schaufelkanal wird ebenfalls in der Literatur 
[13] gemäß Bild 8.2.3 als Überlagerung einer nach der Stromfadentheorie 
über den gesamten Umfang konstanten Relativgeschwindigkeit mit einer im 
Kanal rotierenden Strömung ohne Durchfluss (relativer Kanalwirbel) 
aufgefasst, welche mit  2ω  entgegen der Laufraddrehung rotiert. 

 
Bild 8.2.3  Relativströmung (W) in einem Laufrad, schematisch als 

Überlagerung der relativen Kanalgeschwindigkeit (KG) und 
des relativen Kanalwirbels (KW) dargestellt 
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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 Strömungsgeschwindigkeit auf der Saugseite kann die 
Strömung dem Schaufelprofil nicht mehr folgen und löst sich ab. Durch die 
Ablösung entsteht eine Totwasserzone (Wake). Auf der Druckseite folgt die 
Strömung weiterhin dem Schaufelprofil (Jet). Diese Überlegungen wurden 
zuerst von Dean und Senoo [14] veröffentlicht. Die Grundidee der Jet-Wake 
Theorie besagt, dass die Laufradströmung sich in eine Strahl- (Jet)  und eine 
Totwasserzone (Wake) aufteilen lässt (Bild 8.2.4). 

 
Bild 8.2.4 Laufradabströmung nach der Jet-Wake Theorie 
 
Für beide Zonen gelten folgende Annahmen: 
Die Strahlströmung (Jetzone) ist eine isentrope Kernströmung. 
Die Totwasserzone (Wake) beinhaltet sämtliche Verluste im Laufrad und fließt 
schaufelkongruent. Der Massenstrom in der Totwasserzone beträgt 15-25% 
des Gesamtmassenstroms. 
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 [15] sowie in [16] detailiert 
beschrieben. 
Bei den eindimensionalen Berechnungsverfahren können der Slipfaktor, 
Verluste, sowie die Reduzierung der geometrischen Querschnittsfläche 
aufgrund der Grenzschicht in Form empirischer Korrelationen erfasst werden. 
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Ferner lassen sich eindimensionale Berechnungsverfahren mit Hilfe von 
Korrelationen erweitern, die es erlauben, aerothermodynamische Größen an 
ausgezeichneten Stellen abzuschätzen. 
Die eindimensionale Theorie zur Beschreibung der Strömung im Laufrad 
liefert lediglich Näherungslösungen. Dennoch erfolgt die Gestaltung der 
Laufräder auf der Grundlage dieser Näherungsverfahren und wird durch die 
Erfahrung des Ingenieurs sowie anhand von empirischen Untersuchungen an 
vorhandenen Laufrädern ergänzt. 
 
8.2.2 Zweidimensionale und quasidreidimensionale Verfahren 
Erst die Messungen von Eckardt [17,18] haben einen Einblick in die 
tatsächlichen Strömungsverhältnisse im Laufrad verschafft. Hierzu wurde ein 
halboffenes 3D-Laufrad mit radialendenden Schaufeln ( S2β =90°) 
herangezogen. Die Messungen wurden mit einem L2F (Laser 2 Focus 
Velocimeter) Anemometer durchgeführt. 
In Bild 8.2.5 ist die am Austritt des Laufrades ausgeprägte Totwasserzone an 
der Ecke der Schaufelsaug- und Deckscheibenseite zu ersehen. 
In Bild 8.2.6 ist der Verlauf der Sekundärströmung dargestellt. 

 
Bild 8.2.5 Totwasserzone am Austritt des Laufrades  

 
Bild 8.2.6 Verlauf der Sekundärströmung 
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Im Jahr 1987 wurden die Messungen von Krain [19] an einem moderneren 
Laufrad veröffentlicht. Das hierbei verwendete Laufrad war ebenfalls 
halboffen, bestand jedoch aus rückwärtsgekrümmten Schaufeln ( S2β =60°). 
Obwohl die Ergebnisse von Krain weitgehend mit denen von Eckardt 
übereinstimmten, wurde dennoch ein großer 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. 
Mit 2D- bzw. quasi-3D-Berechnungsverfahren wird versucht, mit relativ 
geringem Aufwand, näherungsweise die tatsächlichen Strömungsverhältnisse 
im Laufrad zu beschreiben. 
Hierbei wird das 3D-Strömungsfeld auf zwei Ebenen aufgeteilt (Bild 8.2.7), 
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 
[20] zurück, der in den fünfziger Jahren die MSSM (Mean Steam Surface 
Method) entwickelte. 

 
Bild 8.2.7 Blade-to-blade und Hub-to shroud stream surface 
 
Die dreidimensionale Berechnung wird somit auf zweidimensionale 
Betrachtungen, nämlich auf der S1- und S2-Ebene zurückgeführt. Dabei wird 
meistens eine stationäre rotationssymmetrische Strömung unterstellt. Das 
aufgestellte resultierte Differentialgleichungssystem kann mit Hilfe der 
sogenannten Feldmethode oder der substantiellen Verfahren gelöst werden. 
Über 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 Lösung erzeugt. Dies geschieht 
durch einen iterativen Abgleich der ermittelten zweidimensionalen 
Ergebnisse. 
Obwohl die quasi 3D- Berechnungsverfahren lediglich eine Näherung für das 
reale reibungsbehaftete Strömungsfeld im Laufrad liefern, ist die 
Übereinstimmung aus Berechnung und Messung zufriedenstellend. Die Güte 
der Übereinstimmung hängt jedoch vom Aufwand ab, der in die 
Berechnungsverfahren investiert wird, sowie von der Erfahrung des 
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Ingenieurs, der die Berechnung umsetzen muss, und schließlich von der 
empirisch gewonnenen Datenbasis aus durchgeführten Versuchen an 
Laufrädern. 
 
8.2.3 Echte dreidimensionale Verfahren 
Die Behandlung der Strömung durch ein Laufrad mit einem 3D 
reibungsbehafteten Berechnungsverfahren würde eine Lösung der 
entsprechenden Navier-Stokes Bewegungsgleichungen, ein 3D elliptisches 
Differentialgleichungssystem, erfordern. Die Lösung dieser Gleichungen, die 
zu einer direkten Berücksichtigung der Verluste führt, ist sehr aufwendig. 
Lediglich Computer machen auf numerischen Wege Näherungslösungen 
dieser Gleichungen durchführbar. 
Es werden folgende 3D-Berechnungsverfahren zugrundegelegt: 

• Partiell-Parabolische 3D-Berechnungsverfahren unter Berücksichti-
gung der Reibung 

• Voll 3D-Berechnungsverfahren ohne Berücksichtigung der Reibung 
• Voll 3D-Berechnungsverfahren unter Berücksichtigung der Reibung. 

Zur Zeit werden lediglich 3D-Berechnungsverfahren zur Nachrechnung 
bereits festgelegter Laufradgeometrie für die Überprüfung der Ergebnisse 
eingesetzt. Zur Laufraddimensionierung selbst sind diese Verfahren bisher zu 
rechenzeitintensiv. 
 
8.2.4 Laufradbauarten 
Mehrstufige Einwellenverdichter werden hauptsächlich mit Laufrädern mit 
rückwärtsgekrümmten Schaufeln und Deckscheibe (geschlossene Laufräder) 
ausgerüstet. Bei Volumenstromzahlen ϕ  bis zu ca. 0,06 besitzen die 

Schaufeln über ihre gesamte Breite die gleiche Krümmung. Deswegen 
werden solche Laufräder als zweidimensionale Räder (2D-Laufräder) 
bezeichnet. Der Schaufelaustrittswinkel β s2  beträgt hierbei meistens 40°-50° 
(Bild 8.2.8). 

 
Bild 8.2.8  2D-Rad 
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In der Praxis werden 2D-Laufräder mit ϕ -Werten bis unter 0,01 und in 

besonderen Fällen bis zu 0,005 realisiert. Das geht jedoch mit einer 
erheblichen Reduzierung des polytropischen Wirkungsgrades einher. 

Kälteturboverdichter erhalten 2D-Laufräder, deren ϕ Werte die 0,015-

Grenze nicht unterschreiten. 

Volumenstromzahlen ϕ  größer als 0,06 führen zu Laufrädern mit breiteren 

Schaufelkanälen und vorgezogenen, angepassten Schaufeleintrittskanten an 
die unterschiedliche Strömungsrichtung an der Naben- und Deckscheibe. Das 
führt zu räumlich verwundenen Schaufeln mit unterschiedlichen Krümmungen 
über die Schaufelbreite. Deswegen werden die Laufräder dreidimensionale 
Laufräder (3D-Laufräder) genannt (Bild 8.2.9). 

 
Bild 8.2.9  3D-Rad 
 

In der geschlossenen Ausführung werden sie für ϕ - Werte von 0,06 bis ca. 

0,15 und einen Schaufelaustrittswinkel zwischen 45°-55° gebaut. 
Wie aus Bild 8.2.10 zu ersehen ist, gewährleisten 3D Laufräder die höchsten 
Wirkungsgrade sowie einen weiten Betriebsbereich. 
Bei hohen Umfangsgeschwindigkeiten sowie großen Volumenstromzahlen 
werden aus Festigkeitsgründen 3D-Laufräder ohne Deckscheibe (halboffene 
Laufräder) verwendet (Bild 8.2.11). Derartige Laufräder sind gut für den 
Einsatz als fliegend gelagerte Laufräder mit axialer Ansaugung geeignet. Sie 
werden meistens in ein- sowie mehrstufigen Getriebeverdichtern und selten in 
Einwellenturboverdichtern eingesetzt. 
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Bild 8.2.10 Wirkungsgrade für 2D- und 3D-Räder 

 
Bild 8.2.11 R-Rad 
 
Die höchste Umfangsgeschwindigkeit u2 lässt sich bei den halboffenen 
Laufrädern mit einem Schaufelaustrittswinkel von 90° (radial endenden 
Schaufeln) verwirklichen. Solche Räder (R-Räder) weisen jedoch eine flache 
Kennlinie, einen niedrigeren Wirkungsgrad sowie einen schmaleren 
Betriebsbereich als die halboffenen Laufräder mit rückwärtsgekrümmten 
Schaufeln auf (Bild 8.2.12 und Tabelle 1). 
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Bild 8.2.12  Kennlinien für R-, und S-Räder 
 
Tabelle 1: Richtwerte für R- und S-Räder 
 R-Räder S-Räder 
Stufenwirkungsgrad ηp 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 
 
Letztere werden mit Schaufelaustrittswinkeln ausgeführt, die zwischen  
45°-70° liegen. Sie werden auch als „S-Räder“ bezeichnet, da deren 
Schaufel-Axialprojektion einen S-Schlag bildet (Bild 8.2.13). 
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Bild 8.2.13 S-Rad 
 
In Bild 8.2.14 ist der polytrope Stufenwirkungsgrad η p  für 2D-, 3D-, S- sowie 
R-Räder in Abhängigkeit der Volumenstromzahl dargestellt. 
Daraus ist leicht ersichtlich, dass geschlossene 3D-Laufräder den höchsten 
polytropen Wirkungsgrad bei Volumenstromzahlen zwischen 0,08 und 0,1 
erreichen können. 

 
Bild 8.2.14 Pol. Stufenwirkungsgrad für 2D-,3D-,S- und R-Räder 
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8.2.5 Laufradaußendurchmesser 
Der Laufraddurchmesser bestimmt die Größe des Turboverdichters und stellt 
eine bedeutende Geometriegröße bei der Bildung der Kennzahlen einer 
Verdichterstufe dar. Seine Bestimmung wird bei optimalem polytropischen 
Wirkungsgradη p

, durch die Übernahme der Kennzahlen-kombination ϕ  

bzw. ϕ3  und ψ p  bzw. s an gemessenen Verdichterstufen vorgenommen. 
Zur Begrenzung der Investitions- und Betriebskosten wird der Bau von kleinen 
Turboverdichtern mit guten Wirkungsgraden angestrebt. Dies führt jedoch zu 
eventuell großen ϕ -Werten sowie möglichst erhöhter Laufrad-Umfangs-

geschwindigkeit u2 bzw. Umfangsmachzahl Mu2. 
Große ϕ -Werte deuten auf kleine Laufraddurchmesser d2 und einen guten 

pol. Wirkungsgrad, eine große Laufradumfangsmachzahl Mu2 auf geringe 
Stufenzahl hin. 
Die maximale Umfangsgeschwindigkeit u2 ist jedoch festigkeits- und 
rotordynamischen Stabilitätskriterien unterworfen. 
Bei leichten Gasen, wie beispielsweise beim Kältemittel Ammoniak NH3 mit 
einer Molaren Masse von M=17,03 kg/kmol, können hohe Machzahlen Mu2 zu 
derart hohen Umfangsgeschwindigkeiten u2 führen, die aus 
Laufradfestigkeitsgründen nicht zu realisieren sind. Deswegen bestimmt bei 
leichten Gasen die Festigkeit des Laufrades die max. zulässige 
Umfangsgeschwindigkeit. 
Bei schweren Gasen, wie es etwa bei sämtlichen übrigen Kältemitteln der Fall 
ist, erreicht letzte, aufgrund der großen Molaren Masse, des kleinen 
Isentropenexponenten und der niedrigen Ansaugtemperatur einen kleinen 
Wert. Deswegen kann die Umfangsmachzahl bei mehrstufigen 
Turboverdichtern den Wert von etwa 1,3 und bei einstufigen den Wert von 
etwa 1,5 erreichen, ohne dass die Umfangsgeschwindigkeit u2 zu groß und 
die Festigkeit des Laufrades gefährdet wird. In diesen Fällen kann bei 

Verdichtern mit breiten Laufrädern (große ϕ -Werte) am Außendurchmesser 

ihres Saugmundeintritts eine Überschallstörung der relativen Geschwindigkeit 
auftreten, welches zu einer negativen Beeinflussung des pol. Wirkungsgrades 
sowie des Betriebsbereiches der Verdichterstufe führt. 
Als Beispiel soll an dieser Stelle ein einstufiger Verdichter eines 
Turbokaltwassersatzes mit dem schweren Kältemittel R134a (Molare Masse 
M=102,03 kg/kmol) herangezogen werden. Hierbei wird bei einer 
Volumenzahl von lediglich ϕ =0,061 und einer Umfangsgeschwindigkeit von 

nur u2=217,7 m/s eine Umfangsmachzahl von Mu2=1,4806 sowie ein 
Druckverhältnis von pd/ps=3,58 erreicht. Die echte Machzahl der relativen 
Strömungsgeschwindigkeit am Außendurchmesser des Laufradsaugmundes 
erreichte bei dieser relativ niedrigen Volumenzahl den hohen Wert von 
Mw1A=0,932. Dies führte zu einer beträchtlichen Verringerung des 
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Verdichterbetriebsbereiches, der sich im Überlast- auf 06,10 =VV &&  und im 
Unterlastbereich auf 85,00 =VV &&  reduzierte. D.h., dass die Pump- und 
Schluckgrenze näher an den Auslegungspunkt gerückt sind. Ferner konnte 
lediglich der relativ kleine max. polytropische Wirkungsgrad von 8,0=η p  
erreicht werden (Bild 8.2.15). 
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Bild 8.2.15 Pol. Wirkungsgrad, Enthalpie-Verlauf 
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Die maximale Laufradumfangsgeschwindigkeit wird beim Einsatz „schwerer“ 
Gase unter Heranziehung der aerodynamischen Kriterien bestimmt. Das 
bedeutet, dass bei „schweren“ Kältemitteln Laufradwerkstoffe mit niedrigen 
Streckgrenzen, wie z.B. 23CrNiMo747 mit 700 N/mm2, verwendet werden. 
Liegen die Temperaturen unter -50°C, so werden kältezähe Stähle, wie z.B. 
X8Ni9 mit der Streckgrenze von 600 N/mm2, herangezogen.  
Bei leichten Kältemitteln, wie z.B. Ammoniak, werden hochfeste Stähle, wie 
z.B. X5CrNi134 mit einer Streckgrenze von 850 N/mm2, eingesetzt. 
Ferner werden bei der Verwendung von sehr „schweren“ Kältemitteln, wie es 
beim R134a der Fall ist, aufgrund der niedrigen erforderlichen 
Umfangsgeschwindigkeit oft Laufräder aus Aluminiumlegierungen bevorzugt. 
Zum Erreichen der erforderlichen Druckverhältnisse sind bei leichten Gasen, 
wie z.B. Ammoniak, mehrstufige Verdichter notwendig. 

Nach der Wahl der maximalen Volumenzahl ϕ , die die Kriterien für die 

Umfangsgeschwindigkeit u2 erfüllen muss, kann die Bestimmung des 
Laufraddurchmessers d2 erfolgen: 
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        (8.1) 

 
8.2.6 Schaufelaustrittswinkel β s2  
Radialverdichter werden in der Regel mit Laufrädern ausgerüstet, die aus 
rückwärts gekrümmten Schaufeln mit einem Austrittswinkel von β s2 =40° bis 
50° bestehen. Diese Laufräder werden vorwiegend wegen ihrer guten 
Wirkungsgrade sowie eines i.a. breiten Betriebsbereiches eingesetzt. 
Ferner werden ebenfalls S- Laufräder mit einem Schaufelaustrittswinkel von 
β s2 =45° bis zu 70°, sowie R-Räder mit radialendenden Schaufeln 

( β s2 =90°) verwendet. Letzte führen in der Regel zu einem schmaleren 
stabilen Betriebsbereich sowie einen schlechteren Stufenwirkungsgrad. 
 
8.2.7 Schaufelzahl 
Die Schaufelzahl des Laufrades beeinflusst u.a. sowohl den polytr. 
Wirkungsgrad als auch die polytrope spezifische Förderarbeit einer 
Laufradstufe. Die Erhöhung der Schaufelzahl bedeutet eine Zunahme der 
Reibungsverluste in den Laufradkanälen, 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. 
Zufriedenstellende Resultate konnten an Laufrädern mit rückwärts 
gekrümmten Schaufeln bei Schaufelzahlen zwischen 17 und 22 erzielt 
werden. 
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Üblicherweise werden 2D-Laufräder mit 20 und 3D- Laufräder mit 18 
Schaufeln versehen. Die geringere Schaufelzahl bei den 3D-Laufrädern ist 
auf ihre Fertigung zurückzuführen. Hierbei werden die 3D- Schaufeln zu dem 
Laufradsaugmund hin vorgezogen. 
 
8.2.8 Nabendurchmesser  
Es wird angestrebt, möglichst kleine Nabendurchmesser , insbesondere 
bei schnelllaufenden Verdichterlaufrädern, zu verwirklichen, um die 
notwendige Eintrittsfläche bei kleinem Saugmunddurchmesser  zu 
erreichen und somit die Machzahl der Relativgeschwindigkeit an der 
Deckscheibenseite des Laufradeintritts möglichst klein zu halten. 

d n

d s

Das ist einfach bei Mehrwellenverdichtern (Getriebeverdichter) zu realisieren, 
und zwar, wenn die Laufradaufspannung mittels Hirth-Verzahnung erfolgt. 
Bei mehrstufigen Einwellenverdichtern ist die Realisierung von kleinen 
Nabendurchmessern jedoch nicht immer möglich, da das 
Schwingungsverhalten der Verdichterwelle (biegekritische Drehzahl) dieses 
nicht erlaubt. 
Ferner hängt der Wellendurchmesser von der Größe des zu übertragenden 
Drehmoments sowie den zulässigen Spannungen des Wellenwerkstoffs ab. 
Erfahrungsgemäß können folgende Richtwerte herangezogen werden: Für 
ein- oder mehrstufige Getriebeverdichter (fliegend gelagerte Laufräder) ist 
dn/d2=0,1-0,2 und für mehrstufige Einwelleverdichter 0,25-0,4. 
Werte über 0,4, die eventuell bei sehr schmalen oder sehr breiten Laufrädern 
herangezogen werden, sind zu vermeiden. 
 
8.2.9 Eintrittsaußendurchmesser 
Im modernen Turboverdichterbau wird angestrebt, möglichst kleine 
Maschinen zu bauen, so dass die Tendenz zu Laufrädern mit großer 
Volumenzahl ϕ  und großen Druckverhältnissen führt. Das wiederum 

bedeutet einen großen Eintrittsdurchmesser  sowie große 

Umfangsgeschwindigkeiten  bzw.  und dementsprechend erhöhte 

Machzahlen der Relativgeschwindigkeit  am Laufradeintritt. 

d s
u2 u1

M aw1
Zur Optimierung des Eintrittsaußendurchmessers  werden hauptsächlich 
folgende zwei Methoden angewandt: Die Minimierung der Machzahl der 

Relativgeschwindigkeit am Eintrittsaußendurchmesser  oder die 
Minimierung der Relativmachzahl im Mittelschnitt am Laufradeintritt d

d s

d s
m, wobei 

der mittlere Durchmesser  den Einlaufquerschnitt d m ( )ddA ns
22

0 4
−⋅=

π
  in 

zwei flächengleiche Ringsquerschnitte aufteilt. 

Es ist     ( )ddd nsm
225,0 +⋅=     (8.2) 

Die Minimierung der Machzahl der Relativgeschwindigkeit am mittleren 
Laufradeintrittsdurchmesser führt, verglichen mit der Minimierung der 
Machzahl am Außenschnitt sd  zu einer geringeren Verzögerung der 
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Relativgeschwindigkeit,  aber auch zu einer höheren Strömungsumlenkung im 
Laufrad. 
Hier wird die erste Methode herangezogen. Zuerst wird am Laufradeintritt 
eine konstante Meridiangeschwindigkeit  angenommen, was bei radial 

gerichteten Schaufeln zu 
mc 0

.)(tan 1 konstdd =⋅ β  führt. Diese Annahme, die 
der Realität nicht entspricht, führt zu großer Incidence an der Laufradnabe. 
Ferner werden reibungsfreie Strömung sowie rotationssymmetrische und 
drallfreie Zuströmung des Laufrades ( )01 =c u  vorausgesetzt (Bild 8.2.16). 

 
Bild 8.2.16 Zuströmung eines Laufrades 
 
Aus dem Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintritt ergibt sich: 

ucw sms
2
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2
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2
1 +=          (8.3) 

Außerdem gilt 
( ) ε

π
mns

m
dd

Vc
⋅−⋅

=
22

1
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4

&
     (8.4) 

wobei V  den Eintrittsvolumenstrom bezogen auf statische Zustände darstellt. 
Ferner ist: 

&1

βπ
ε

mm

m
m

d
sz

1

1
sin

1
⋅⋅
⋅

−=         (8.5) 

der Verengungsfaktor mit 
sm :  mittlere Schaufeldicke 
β m1 :  Eintrittsschaufelwinkel am d   m

und z:  Schaufelzahl. 
Zwischen dem Volumenstrom V , bezogen auf den Gesamtzustand, und 
dem statischen Volumenstrom V  gilt: 
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und ( ) ( )
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wobei  
ε m

v tvB 00=  

Ferner ist 
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wobei 
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V t
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 ist. 

Durch das Einsetzen der Gleichungen (8.6) und (8.7) in (8.3) ergibt sich: 
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Da  stets einen positiven Wert hat, ergibt sich aus der Differentation der 

obigen Gleichung nach 
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       (8.8) 

Wenn am Laufradeintritt die Meridiangeschwindigkeit nicht konstant bleibt, 
sondern der Realität entsprechend zur Deckscheibenrichtung hin ansteigt, 
(Bild 8.2.17) wie Messungen des Geschwindigkeitsverlaufs am Laufradeintritt 
zeigen, folgt aus (8.3)  
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Bild 8.2.17 Geschwindigkeitsverlauf am Laufradeintritt 
 
Die Gleichungen (8.8) und (8.9) gelten für 3D- Laufräder mit vorgezogenen 
Schaufeln und achsnormalen Eintrittskanten. 
Für 2D- Laufräder mit zurückgezogenen Schaufelseintrittskanten wie in Bild 
8.2.18 wird der Verengungsfaktor ε m  bei der Berechnung der Eintrittsbreite 

 und nicht bei der Bestimmung des optimalen Verhältnisses 1b dd s 2  
berücksichtigt.  
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Bild 8.2.18 Laufräder mit zurückgezogenen Schaufelseintrittskanten 
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Für 2D-Laufräder mit 06,001,0 −=ϕ  ist gewöhnlich 15,11,11 −=AAs  und 
10,102,11 −=dd s . 
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und mit den Optimalbedingungen aus Gleichung (8.8) bzw. (8.9) folgt: 
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Es ist °≈ 301β sopt . 
 
8.2.11 Schaufeleintrittsbreite für 2D-Laufräder 
Um Strömungsablösungen zwischen Saugmundfläche  und der 
Schaufeleintrittsfläche  zu vermeiden, wird die Strömung in diesem Bereich 
um 10-15% beschleunigt. 
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und mit Gleichung (8.10) bzw.(8.11) folgt: 
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8.2.12 Austrittsbreite  
Zur Bestimmung der Austrittsbreite b2 eines Radiallaufrades wird die 
Kontinuitätsgleichung herangezogen. Dabei muss der Verengungsfaktor am 
Laufradaustritt aufgrund der endlichen Schaufeldicke berücksichtigt werden. 
Es ist. 

cbdVV m222232 επ== &&        (8.15) 
bzw.  

cbdV m3223 π=&         (8.16) 
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Der Volumenstrom am Laufradaustritt kann mit Hilfe der Gleichung: 
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8.2.13 Meridiankontur 
Nach der Festlegung des Außen- , des Naben- , des 
Saugmunddurchmessers  sowie der Austrittsbreite b

d 2 d n
d s 2 kann mit der 

Gestaltung der Meridianfläche des Laufrades begonnen werden. Demnach 
werden die Nabe- sowie die Deckscheibenkontur des Laufrades so gestaltet, 
dass der Kanalverlauf eine verlustarme Strömungsführung und -umlenkung 
gewährleistet und die Spannungen sowie Verformungen der Nabe- bzw. 
Deckscheibe in zulässigen Grenzen liegen. 
 
8.2.13.1 Axiallänge des Laufrades 
Um die Verluste durch die Strömungsumlenkung vom Axial- in den Radialteil 
des Laufrades möglichst gering zu halten, sind große Krümmungsradien 
erforderlich, was wiederum große Axiallängen zur Folge hat. 
Die Axiallänge des Laufrades darf jedoch nicht zu groß sein, da sonst die 
Weglänge der Strömung und damit die Reibungsverluste insbesondere bei 
schmalen Rädern zu groß werden. Darüber hinaus muss berücksichtigt 
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werden, dass die Anzahl der Laufräder auf einer Welle wegen der 
Rotorstabilität begrenzt ist. 
Bei 2D-Laufrädern ( 06,001,0 −=ϕ ) ist die Axiallänge gewöhnlich 

20,012,02 −=dlax  und bei 3D- Laufrädern ( 15,006,0 −=ϕ ) 28,02,02 −=dlax . 
Bei fliegend gelagerten hochbelasteten R- und S-Laufrädern erfolgt die 
Ermittlung der Axiallänge aus 35,03,02 −=dlax . 
 
8.2.13.2 Naben- und Deckscheibenkontur 
Bei den meisten Laufrädern werden die Nabe- und Deckscheibenkonturen 
aus Kreisbögen und anschließend Geraden gestaltet (Bild 8.2.19). Hierbei 
muss sowohl auf einen knickfreien Übergang zwischen Kreis und Gerade als 
auch auf einen stetigen Querschnittsverlauf des Ringkanals der 
Meridiankontur geachtet werden. 

 
Bild 8.2.19 Nabe- und Deckscheibenkonturen 
 
In Bild 8.2.20 ist der Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D- 
Laufrades 

)082,0;0605,0;139,0;290,0;610,0;500( 2221222 ====== ϕdbdbddddmmd ns
mit der dazugehörigen Einlaufkontur dargestellt. 
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Bild 8.2.20 Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D- Laufrades 
 
Die Gestaltung der Meridiankonturen von schnellläufigen sowie 3D- 
Laufrädern mit größeren Volumenzahlen ( 1,0=ϕ ) wird meistens mittels eines 
Bezier-Polynoms vorgenommen. Eine solche Methode wird in [24] vorgestellt. 
Die Nutzung von Bezier-Polynomen vervielfacht die Möglichkeit der 
Gestaltung der Meridiankontur des Laufrades. 
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8.2.14 Schaufelform 
Die Gestaltung der Schaufelkontur eines Verdichterlaufrades sollte eine 
stetige Richtungsänderung der Strömung sowie eine möglichst stetige 
Verzögerung der Relativgeschwindigkeit gewährleisten. Schaufeln von 2D- 
Laufrädern (ϕ  kleiner als 0,06) weisen dieselbe Krümmung über ihre gesamte 
Breite auf und sind deswegen einfach zu konstruieren und zu fertigen. 
Dagegen werden die Schaufeln von 3D-Laufrädern zum Saugmund hin 
vorgezogen und an die unterschiedlichen Strömungsrichtungen an Naben- 
und Deckscheibe angepasst. Dies wiederum führt zu räumlich verwundenen 
Schaufeln mit unterschiedlichen Krümmungen über die Schaufelbreite und 
erschwert dementsprechend sowohl ihre konstruktive Ausführung als auch 
ihre Fertigung. 
 
8.2.14.1 Zweidimensionale Schaufeln 
Die Gestaltung des Skelettlinienverlaufs dieser Schaufeln kann punktweise 
nach der Stromfadentheorie erfolgen, um z.B. eine konstante Änderung des 
Dralls rcu ⋅  längs der Schaufel zu erreichen. 
In der Praxis hat sich jedoch gezeigt, dass Schaufeln mit einfacher 
Formgebung wie z.B. die Einkreisbogenschaufeln, keine bemerkenswerten 
strömungstechnischen Nachteile gegenüber solchen Schaufeln aufweisen, 
die nach den oben genannten Kriterien gestaltet sind. 
In Bild 8.2.21 ist die Konstruktion einer Einkreisbogenschaufel 
wiedergegeben. 
Ferner werden öfter auch Zweikreisbogenschaufeln verwendet. Bild 8.2.22 
zeigt den Verlauf der Skelettlinie einer solcher Schaufel. 

 
Bild 8.2.21 Einkreisbogenschaufeln 
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Bild 8.2.22 Zweikreisbogenschaufeln 
 
8.2.14.2 Räumlich verwundene Schaufeln 
 
Bei Laufrädern mit Volumenstromzahlen ϕ  größer als 0,06 werden, wie 
bereits erwähnt, räumlich verwundene Schaufeln verwendet, die weit in den 
Saugmund vorgezogen werden. Damit wird eine Anpassung an die 
unterschiedliche Strömungsrichtung an der Naben- und Deckscheibe der 
Schaufeln im Eintrittskanal gewährleistet. Bild 8.2.23 zeigt die 
unterschiedliche Strömungsrichtung der Relativgeschwindigkeit am Eintritt 
des Laufrades unter der Annahme einer drallfreien Anströmung sowie 
konstanter meridionaler Zuströmungsgeschwindigkeit ( βββ nms 111 << ). 
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Bild 8.2.23 Relativgeschwindigkeit am Eintritt des Laufrades 
 
Aus den Geschwindigkeitsdreiecken folgt 
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Diese sogenannte Tangens-Regel gilt lediglich für .constcm =  sowie radial 
gerichtete Schaufeln  am Laufradeintritt. 
In früheren R- sowie S- Laufrädern konnte die Schaufelform in Zylinderschnitt 
aus Fertigungsgründen elliptisch, kreisförmig oder parabolisch ausgeführt 
werden. Ferner wurde die verwendete Schaufelform bei 3D-Laufrädern derart 
festgelegt, dass in Schnitten senkrecht zur Drehachse die sogenannten 
Höhenschnittlinien oder Brettschnitten z.B. die Kontur einer logarithmischen 
Spirale hatten. 
 
Bei der Herstellung der 3D-Schaufeln wird zuerst in der Tischlerei eine 
Vorrichtung aus Brettschnitten erstellt und daraus über Kopierfräsen die 
endgültige Vorrichtung gefertigt. Später wird die Vorrichtung der 
Schaufelkontur ohne Zwischenschaltung der Tischlerei auf einer NC- 
Fräsmaschine direkt gefertigt so, dass dadurch sowohl eine Kostensenkung 
als auch eine Verbesserung der Fertigungsgenauigkeit erreicht werden kann. 
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Seit ca. 25 Jahren sind durch die Unterstützung von CAD-Programmen sowie 
den Einsatz von 5-Achsen-Fräsmaschinen beliebige 3D-Schaufelformen 
möglich. 
Bei vorgegebenem Schaufelwinkelverlauf an der Deck- und Nabenscheibe 
des Laufrades sowie bekannter Meridiankontur lässt sich die Schaufelform 
über die Quasiorthogonalen (Erzeugungsgeraden) erzeugen. 
In Bild 8.2.24a ist der Verlauf des Schaufelwinkels eines R-Rades und in 
Bild 8.2.24b eines 3D-Laufrades über die normierte Kanallänge dargestellt. 
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DS

Bild 8.2.24a Schaufelwinkel-Verlauf entlang normierter Meridianlänge 
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Bild 8.2.24b Schaufelwinkel-Verlauf entlang normierter Meridianlänge 
 
In Bild 8.2.25 ist die Meridiankontur eines 3D- Laufrades mit den 
erzeugenden Geraden wiedergegeben. Für jeden Punkt auf der 
Meridiankontur ist nun der Schaufelwinkel bekannt. Somit können mit Hilfe 
von CAD-Programmen über die erzeugenden Geraden die jeweiligen Punkte 
auf der Deck- und Nabenscheibenseite verbunden und dadurch die 
Schaufelform festgelegt werden. 

 
Bild 8.2.25 Meridiankontur eines 3D- Laufrades 
 
8.2.15 Laufradherstellung 
Zur Herstellung von Turboverdichterlaufrädern wurde eine Reihe 
verschiedener Fertigungsverfahren entwickelt, deren Anwendung 
hauptsächlich von der Laufradgröße abhängig ist. 
Im Folgenden werden die wichtigsten und am häufigsten verwendeten 
Fertigungsverfahren vorgestellt. 
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Gefräste Schaufeln 
Die Schaufelkanäle werden aus dem vollen Schmiedmaterial der 
Nabenscheibe nach dem NC-Verfahren herausgefräst. Hierbei werden für 2D-
Räder, Dreiachsen- und für 3D-Räder (mit räumlich verwundenen Schaufeln) 
Fünfachsenfräsmaschinen (3 translatorische, 2 rotatorische Bewegungen 
relativ zwischen Werkzeug und Werkstück) benötigt. 
 
Separate Schaufelfertigung 
Die Schaufeln werden separat durch Gießen, Gesenkschmieden oder 
Freiverformung gefertigt und anschließend mit der Naben- und Deckscheibe 
zusammengeschweißt. Diese Methode wird hauptsächlich für Laufräder mit 
einem Durchmesser von über 1000 mm verwendet. 
 
Schweißen der Deckscheibe 
Die Deckscheibe wird durch Einführen der Elektrode in den Strömungskanal 
vom Außen- oder Innendurchmesser aufgeschweißt. Im Fall, dass die 
Kanalbreite am Austritt des Laufrades ca. 20 mm unterschreitet, wird die 
Deckscheibe von außen durch vorgefräste Schlitze mit den Schaufeln 
verschweißt. Hierbei ist darauf zu achten, dass die Schlitze exakt der 
Schaufelgeometrie angepasst sind. 
 
Vakuum-Hochtemperatur-Löten der Deckscheibe 
Bei diesem Verfahren wird die Deckscheibe entlang der gesamten 
Schaufellänge mit Hilfe der Vakuum-Hochtemperatur-Methode aufgelötet. 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 größeren Durchmessern kann die notwendige 
Lötspaltweite entlang der gesamten Schaufellänge nicht gewährleistet 
werden, da die Verformung des Laufrades während der Aufheizung zu groß 
wird. 
 
Genietete Laufräder 
Diese Fügetechnik 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 für Räder mit 2D- Schaufeln geeignet. 
Wegen der benötigten Bohrungen erhalten die Laufräder dickere Schaufeln. 
Dieses ist jedoch mit einer Verringerung des Wirkungsgrades verbunden. 
Ferner begrenzt die Nietfestigkeit die maximale Umfangsgeschwindigkeit des 
Laufrades auf niedrige Werte. 
 
Gegossene Laufräder 
Diese Methode wird zur Herstellung sowohl der halboffenen als auch der 
geschlossenen Laufräder herangezogen. 
 
Für Laufräder mit einem Außendurchmesser von über ca. 400 mm wird das 
Sandgussverfahren verwendet. 
Um die Herstellkosten der Laufräder niedrig zu halten, müssen die 
Modellkosten minimiert werden, indem zu jedem Model mindestens drei 
Abgüsse vorgenommen werden. 
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Zur Herstellung kleinerer Laufräderdurchmesser wird das Feingussverfahren 
(Wachsausschmelzverfahren) verwendet. Aufgrund der hohen Modellkosten 
wird dieses Verfahren bei größeren Stückzahlen eingesetzt. 
 
Elektroerodierte Laufräder 
Die Elektroerosion (EDM) der Laufradkanäle basiert auf Werkstoffabtragung 
durch Funkenentladung in einer dielektrischen Flüssigkeit zwischen dem 
Werkstück und dem Werkzeug, welches die Form eines Laufradkanals 
besitzt. Diese Methode wird auf kleine Laufräder sowie sehr einfache 
Kanalformen beschränkt. 
 
8.3 Diffusoren 
Die dem Laufrad eines Turboverdichters zugeführte technische Arbeit wird 
infolge des Impulsaustausches in potentielle und kinetische Energie des 
Strömungsmediums umgewandelt. Am Austritt des Laufrades beträgt der 
Anteil der kinetischen Energie je nach Konfiguration der Laufradschaufeln 
etwa 30 bis 50% der insgesamt zugeführten technischen Arbeit. Der Diffusor, 
der dem Laufrad nachgeschaltet ist, hat die Aufgabe, diese kinetische Energie 
des Strömungsmediums in potentielle umzuwandeln. Um einen hohen 
Stufenwirkungsgrad zu errechnen, sollte die Umwandlung der kinetischen 
Energie in statischen Druck im Diffusor möglichst verlustarm stattfinden. 
In Bild 8.3.1 werden schaufellose Diffusoren mit unterschiedlichen 
Breitenverläufen und in Bild 8.3.2 beschaufelte Diffusoren mit verschiedenen 
Schaufelformen zeichnerisch dargestellt. 

 
Bild 8.3.1 Schaufellose Diffusoren mit unterschiedlichen 

Breitenverläufen. a) paralellwandig, b) beidseitig 
eingeschnürter, c) deckenscheibenseitig eingeschnürter, 
flächengleicher Diffusor 
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b) c)

Bild 8
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.3.2  a) Gerade Schaufeln b) gekrümmte Schaufeln c) 
aerodynamisch profilierte Schaufeln d) profilierte 
Tandemschaufeln e) Keilschaufeln  

Unbeschaufelte Diffusoren 

Annahme einer stationären rotationssymmetrischen reibungsfreien 
ung im Diffusor gilt der Drallsatz cr u⋅ = const. oder crc uur 33 ⋅=⋅  und 
 Umformen 

cr u3
3 ⋅          (8.19) 

dass mit wachsendem Diffusorradius die Umfangskomponente 
nimmt. Da jedoch die Umfangsgeschwindigkeit in der Regel das 
che der Meridiangeschwindigkeit beträgt, trägt die Verzögerung von 
 stärksten zum Zuwachs des statischen Druckes im Diffusor bei. 
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inen parallelwandigen Diffusor ( )bb 3=  bei inkompressibler Strömung 
) gilt : crc mmr 33 ⋅=⋅  

c mr 3
3 ⋅          (8.22) 

ass analog zur Umfangsgeschwindigkeit die Meridiangeschwindigkeit 
alls umgekehrt proportional zum Diffusorradius ist. 
en Gleichungen (8.19) und (8.22) sowie Bild 8.3.3 folgt 
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Daraus geht hervor, dass der Strömungswinkel einer stationären rotations-
symetrischen, reibungsfreien und inkombressiblen Strömung durch einen 
parallelwandigen Diffusor vom Eintritt bis zum Austritt konstant bleibt. Hierbei 
bilden die Stromlinien logarithmische Spiralen. 

 
Bild 8.3.3: Stromlinienverlauf in einem parallelwandigen Diffusor 
 
Unter den o.g. Annahmen gilt für die Diffusorströmung die Energiegleichung 
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Daraus geht hervor, dass der statische Druckaufbau für eine 
Diffusorströmung unter den vorangegangenen Annahmen eine Funktion der 
Machzahl , des Isentropenexponenten M 3 κ und der Radien- rr 3  bzw.  
Durchmesserverhältnisse dd 3 , jedoch nicht des Strömungswinkels ist. 
In Bild 8.3.4 ist der statische Druckverlauf nach Gleichung (8) zeichnerisch 
dargestellt. 

 
Bild 8.3.4: Verlauf des stat. Druckverhältnisses  
  im schaufellosen parallelwandigen Diffusor 
 
Daraus ist zu entnehmen, dass durch die Steigerung des 
Durchmesserverhältnisses über 2 keine nennenswerte statische 
Drucksteigerung zu erwarten ist. Das gleiche tritt bereits ab 6,13 =dd  bei 
kleinen Machzahlen ( ) auf. 5.03 =M
 
Der statische Druckrückgewinn stellt einen Kennwert für die Güte des 
Diffusors dar und spiegelt die Drucksteigerung im Diffusor in Bezug auf die 
kinetische Energie am Laufradaustritt wieder. 
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Durch Einsetzten der Gleichungen (8.19) und (8.22) in (8.24) ergibt sich für 
den Druckrückgewinn  

⎟⎟
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⎛
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d
d

c p

3
4

11 2 .        (8.31) 

Aus dieser Beziehung geht deutlich hervor, dass unter Berücksichtigung der 
o.g. Annahmen der statische Druckrückgewinn in einem parallelwandigen 
schaufellosen Diffusor ausschließlich vom Durchmesserverhältnis abhängig 
ist, und zwar steigt er mit länger werdendem Diffusor an. Da jedoch bei 
Turboverdichtern das Verhältnis der Breite des Diffusors zu seiner Länge 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 berücksichtigen. Sie beeinflusst wesentlich den  
Diffusorwirkungsgrad ηD , der als Verhältnis der Änderungen der isentropen 
Enthalpie und der kinetischen Energie definiert wird. 
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Zur Berücksichtigung der Reibung im Diffusor führte Stanitz [21] eine 
eindimensionale Berechnungsmethode ein und definierte den empirischen 
Reibungskoeffizienten . Hierbei wurden folgende Gleichungen 
herangezogen: 
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Für den Zusammenhang zwischen der kinetischen Energie und der 
Totaltemperatur wurde folgende Beziehung verwendet. 
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Diese Gleichungen wurden als Grundlage für weitere Berechnungen von 
Johnston, Dean [22] und Japikse [23] herangezogen. 
 
Traupel [24] hat die Berechnungsmethode von Stanitz weiterentwickelt, 
indem er anstatt der radialen Impulsgleichung (13) die Energiegleichung 
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benutzte. Er hat zusätzlich zum Reibungskoeffizienten  , der ein Maß für 
die Wandreibung ist, den Dissipationskoeffizienten , der den 
Energieaustausch entlang des Diffusorkanals darstellt, eingeführt. 

c f

cd

Zur Berechnung von schaufellosen Diffusoren hat u.a. Senoo [25] für die 
reibungsfreie Kernströmung ähnliche Gleichungen wie die (8.33)-(8.35) ohne 
den Wandreibungskoeffizienten aufgestellt. Für die Berechnung der 
Grenzschichten hat er jedoch Gleichungen verwendet, die den Einfluss der 
Reibung berücksichtigen. Derselben Berechnungsmethode bedienen sich in 
einer neueren Arbeit Morgado und Gato [26], indem sie die reibungsfreie 
Kernströmung mit der Grenzschichtgleichung kombinieren. Dou [27,28] 
verwendet zur Berechnung schaufelloser Diffusoren eine halbempirische 
Methode, basierend auf einer Grenzschichttheorie sowie experimentellen 
Untersuchungen.  
 
8.3.2 Beschaufelte Diffusoren 
Um den Diffusorenwirkungsgrad, besonders bei kleinen Laufradabströmungs-
winkeln 2α  zu verbessern, werden beschaufelte Diffusoren eingesetzt.  
In Bild 8.3.2 sind bereits verschiedene Schaufelformen dargestellt. 
Durch den Einsatz von Schaufeln im Diffusor wird eine Änderung des 
Strömungsweges, ursprünglich von einer logarithmischen spiralförmigen 
Kontur mit großer Reibunsfläche beim unbeschaufelten Diffusor, zu einem 
kürzeren Strömungsweg vom Eintritt zum Austritt des Diffusors mit 
entsprechend kleinerer Reibungsfläche und schließlich besseren 
Wirkungsgrad erreicht. 
Zwischen dem Laufrad und den Diffusorschaufeln existiert ein 
unbeschaufelter Teil des Diffusors, der die Aufgabe hat, die vom Laufrad 
entstehenden Strömungsstörungen auszugleichen. Besonders nützlich ist 
dieser schaufellose Ringraum, wenn die Absolutgeschwindigkeit aus dem 
Austritt des Laufrades Überschallwerte erreicht. Denn der schaufellose 
Diffusor besitzt die bemerkenswerte Eigenschaft, eine Überschall- in eine 
Unterschallströmung zu verzögern, ohne dabei einen Verdichtungsstoß zu 
erzeugen. Erst wenn die Meridionalgeschwindigkeit am Laufradaustritt 
Überschallwerte erreicht, kann ein sogenannter Ringstoß entstehen. 
Das Verhältnis des Eintrittsdurchmessers der Diffusorbeschaufelung d3M zum 
Laufraddurchmesser  wird gewöhnlich mit  
angenommen. Ferner wird das Verhältnis des Austrittsdurchmessers der 
Diffusorbeschaufelung 

2d 25.11.1/ 23 −=dd M

Md4  zum Laufraddurchmesser  mit 2d
8.14.1/ 24 −=dd M  zugrundegelegt. 

Da die Strömung durch die Diffusorschaufeln eine verzögerte Kanalströmung 
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 °−°= 1072ϑ  liegt. Die 
Schaufelzahl lässt sich nach Eckert [13] aus folgender, auf Diffusoren 
angewandten Gleichung ermitteln: 
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Ein Nachteil des beschaufelten Diffusors stellt die Verkürzung des 
Betriebsbereiches der Verdichterstufe im Vergleich zu derjenigen mit 
schaufellosem Diffusor dar. Dieses Verhalten ist auf die Stoss- und 
Drosselverluste der Gitterströmung beim Teil- bzw. Überlastbereich 
zurückzuführen. Der Schaufeleintrittswinkel des Diffusors wird hierbei lediglich 
an den absoluten Austrittswinkel der Laufradströmung beim Auslegungspunkt 
angepasst. Aufgrund dieses Nachteils werden bei mehrstufigen Verdichtern 
keine beschaufelten Diffusoren eingesetzt. Um diesen Nachteil zu eliminieren, 
werden beschaufelte Diffusoren mit verstellbaren Schaufeln ausgeführt. Diese 
werden jedoch bei ein- und mehrstufigen Getriebeverdichtern verwendet und 
nicht bei den konventionellen mehrstufigen Verdichtern, da hierbei der 
notwendige konstruktive Aufwand erheblich wäre. 
 
8.3.3 Diffusor mit verstellbaren Schaufeln 
Bei einem beschaufelten Diffusor erfolgt die Änderung der Stufenkennlinie 
durch die Verstellung des Eintrittswinkels der Schaufeln. Damit wird in jedem 
Betriebspunkt des Regelbereiches eine zugeordnete Gitterströmung erreicht. 
Der Strömungsquerschnitt und Schaufeleinströmwinkel sind in jeder 
Schaufelstellung an die aus dem Laufrad austretende Laufradströmung 
angepasst. Auf diese Weise wird ein weiterer verlustarmer Regelbereich 
erreicht, wobei jede Schaufelstellung einer Verdichterkennlinie entspricht. 
Diffusoren mit verstellbaren Schaufeln werden bevorzugt bei flachen 
Anlagenkennlinien und großem Teillastbereich eingesetzt. 
In Bild 8.3.5 sind verstellbare Schaufeln schematisch dargestellt. Bild 8.3.6 
zeigt das Kennfeld eines einstufigen Verdichters mit regelbarem Nachleitgitter 
(verstellbare Schaufel im Diffusor). Daraus wird ersichtlich, dass sich bei 
konstantem Enddruck 2,2 bar der Betriebsbereich des Verdichters bis zu 
33% des Ansaugvolumenstromes ausdehnt und dass jeder Schaufelwinkel 
einer Verdichterkennlinie zugeordnet ist. 

=dp
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Bild 8.3.5 Verstellbare Schaufeln in einem Diffusor 

 
Bild 8.3.6 Kennfeld eines einstufigen Verdichters  

mit regelbarem Nachleitgitter 
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8.3.4 Diffusor mit kurzen Schaufeln (LSVD Low Solidity Vaned Diffusor) 
Durch den Einbau kurzer Schaufeln im Diffusor wird eine Steigerung des 
Druckverhältnisses sowie eine Verbesserung des polytropen Wirkungsgrades 
angestrebt. Dieses sollte jedoch ohne nennenswerte Einschränkung des 
Betriebsbereiches der Stufe erreicht werden. Ziel also ist es, das 
Druckverhältnis und den Wirkungsgrad eines beschaufelten mit dem 
Betriebsbereich eines unbeschaufelten Diffusors zu erreichen. Hierbei liegt 
das Verhältnis Länge zur Teilung der Schaufeln zwischen 0.7 und 0.8. 
Senoo [29] war der erste, der über derartige Diffusoren mit kurzen Schaufeln 
berichtete. Detaillierter berichtet er darüber in [30]. In Bild 8.3.7 sind die von 
Senoo untersuchten einfachen sowie Tandem LSVD- Schaufeln und in Bild 
8.3.8 der Verlauf des statischen Druckerhöhungskoeffizienten  in 
Abhängigkeit des Diffusorlängenverhältnisses für hohe und niedrigere 
Massenströme dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass in beiden Fällen die 
Tandemanordnung der Schaufeln zum höchsten statischen Druckerhöhungs-
koeffizienten führt. Bild 8.3.8 zeigt jedoch deutlich, dass eine erhebliche 
Erhöhung des - Wertes gegenüber dem schaufellosen Diffusor bei der 
schmaleren Stufe erreicht wurde (obere Hälfte in Bild 8.3.8). 

pc

pc

 
Bild 8.3.7 Einfache(unten) und Tandem LSVD- Schaufeln 
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Bild 8.3.8 Verlauf des statischen Druckerhöhungskoeffizienten  in 

Abhängigkeit des Diffusorlängenverhältnisses  
pc

 
In späteren Veröffentlichungen, u.a. in [31], [32] und [33], wurden die Vorteile 
der LSV-Diffusoren, sowohl bei Stufen mit kleinen als auch bei solchen mit 
größeren Volumenzahlen und unterschiedlichen Umfangsmachzahlen 
experimentell untermauert. 
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8.4 Rückführkanal 
Bei einwelligen mehrstufigen Radialverdichtern werden Rückführkanäle 
verwendet, um die Strömung vom Austritt des Diffusors zunächst um 180° zur 
Verdichterachse hin umzulenken, danach im Ringraum mit einer 
Rückführbeschaufelung den Drall herauszunehmen und schließlich nach 
einer weiteren 90°-Umlenkung der nachfolgenden Stufe zuzuführen. Der 
180°-Umlenkkanal ist meistens unbeschaufelt. Es gibt jedoch Fälle, bei denen 
die Rückführschaufeln bis zum Eintritt des 180°-Umlenkkanals reichen. 
Dieses ist jedoch mit erheblichem Fertigungsaufwand und hohen Kosten 
verbunden. Hinter der Rückführbeschaufelung können an der 90°-Umlenkung 
Radialgitter eingesetzt werden, um die Forderung nach einer drallfreien und 
gleichmäßigen Zuströmung des nachfolgenden Laufrades zu erfüllen. Die 
strömungstechnisch günstige Gestaltung des Rückführkanals und 
insbesondere der Rückführbeschaufelung führt zur Verringerung der 
Strömungsverluste, zur möglichst drallfreien und gleichmäßigen Zuströmung 
des nachfolgenden Laufrades und zur Verbesserung des Regelverhaltens 
und Betriebsbereiches der mehrstufigen Radialverdichter. Voraussetzung für 
eine verlustarme Strömung im Rückführkanal ist ein stetiger 
Querschnittsverlauf normal zur Strömung sowie ein stetiger Verlauf der 
Schaufel- und Wandkonturen. Die Querschnitte des 180°-Umlenkkanals (Bild 
8.4.1) müssen die Kontinuitätsgleichung 

VVV &&& 554444 ⋅=⋅=⋅ ′′ ρρρ  erfüllen. 

 
Bild 8.4.1 180°-Umlenkkanal 
 
Daraus kann die Meridiangeschwindigkeit  errechnet werden. Zur 
Ermittlung der jeweiligen Umfangskomponente der Geschwindigkeit  wird 
der Drallsatz 

cm

uc
rcrcr uuuc 554444 ⋅=⋅=⋅ ′′  herangezogen. 

Bei der reibungsbehafteten Strömung tritt eine Drallminderung auf, so dass 
die tatsächlichen Geschwindigkeiten   und c  kleiner als die nach dem c u′4 u5
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Drallsatz errechneten sind. Entsprechend vergrößern sich die Drallwinkel α 4′     
und α5 . 
Eckert/Schnell [13] verwenden zur Berechnung der Umfangskomponente 

 und des Strömungswinkels c u5 α 5  auf einem mittleren Stromfaden der 
reibungsbehafteten Strömung folgende Gleichungen: 

rc
s

Vrc uu 44555

1
2

1
⋅

+∑ ∆⋅
⋅
⋅

=
⋅ &

πλ       (8.40) 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ ⋅+∑ ∆⋅= α

λ
α 44

5
5 tan

4
1tan bs
b

      (8.41) 

wobei  Gasvolumen bezogen auf den statischen Zustand :54 VV && ≅

:∑ ∆s  Länge des mittleren Stromfades zwischen der Stelle 4 und 5 
Wegen der räumlich gekrümmten Stromlinien am Umlenkkanal erweisen sich 
eindimensionale Verfahren nach der Stromfadentheorie zur Berechnung der 
Strömungsabläufe als nicht geeignet, da sie die Komplexität dieser Strömung 
nicht genügend genau wiedergeben können. In Bild 8.4.2 aus [34] werden 
sowohl die errechneten als auch die gemessenen Strömungs-
geschwindigkeiten am Austritt einer 180°- Umlenkung dargestellt.  

 
Bild 8.4.2 Errechnete und gemessene Strömungsgeschwindigkeiten 

am Austritt einer 180°-Umlenkung [34] 
 
Aus Bild 8.4.2  ist deutlich zu erkennen, dass sogar die Potentialtheorie nicht 
einmal qualitativ die tatsächlichen Strömungsabläufe in Umlenkkanälen richtig 
wiedergeben kann. 
Der Strömungsablauf im Umlenkkanal wird hauptsächlich durch die Reibung, 
die Zentrifugalkräfte und die Sekundärströmungen beeinflusst. Selbst bei 
annähernd konstanter meridionaler Geschwindigkeitsverteilung am Eintritt der 
180°-Umlenkung entsteht am Austritt über die Breite des Kanals eine 
ungleichmäßige Verteilung von . cm
In [34] und [35] werden Berechnungen und Messungen an 180°-
Umlenkkanälen vorgestellt, die eine gute Übereinstimmung aufweisen. Die 
genaue Kenntnis des Strömungszustandes am Austritt ist von großer 
Bedeutung für die Auslegung der nachfolgenden Rückführbeschaufelung. Ihre 
Aufgabe ist, die Strömung zu verzögern und ihren Drall herauszunehmen. Bei 
Rückführkanälen mit schmalen und mittleren Breiten kann ein konstanter 
Strömungswinkel über der Kanalbreite angenommen werden. In solchen 
Fällen können zweidimensionale Rückführschaufeln verwendet werden. Bei 
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breiten Rückführkanälen (Stufe mit großer Volumenzahl) sind verwundene 
Rückführschaufeln am Eintritt die optimale Lösung. Der Eintrittswinkel der 
Rückführschaufeln liegt je nach Austrittswinkel der Schaufeln des 
vorgeschalteten Laufrades und der Kanalbreite im Bereich von 20° bis 30°. 
Der Austrittswinkel beträgt gewöhnlich 90°. 
Der Schaufelkanal kann so gestaltet werden, dass er bis zu einer bestimmten 
Stelle hauptsächlich zur Verzögerung und im nachfolgenden Teil nur zur 
Umlenkung bzw. zur leichten Beschleunigung der Strömung dient. Die 
Schaufelform ist derart zu konstruieren, dass kein zu langer Schaufelkanal 
entsteht, welcher zur Erhöhung der Reibungsverluste führen würde. 
Die einfachste Form ist die Kreisbogenschaufel. Die in Bild 8.4.3 
ausgeführten Rückführschaufeln sind aus zwei Kreisbögen 
zusammengesetzt. 

 
Bild 8.4.3 Rückführschaufeln aus zwei Kreisbögen 
 
In Bild 8.4.4 ist der Verlauf der Kanalfläche, der Schaufelskelettlinienwinkel 
und der Geschwindigkeit einer solchen Rückführbeschaufelung dargestellt. 
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Bild 8.4.4 Flächenverlauf, Winkel der Schaufelskelettlinie und 

Geschwindigkeitsverlauf des Rückführkanals 
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Daraus ist zu erkennen, dass in den ersten ¾ der Kanallänge eine 
Verzögerung und im nachfolgenden ¼ eine leichte Beschleunigung der 
Strömung auftritt. Diese Konzeption soll eine Strömungsablösung am Austritt 
des Rückführkanals verhindern. Leider existieren bis heute nur wenige 
Veröffentlichungen über theoretische und experimentelle Untersuchungen zur 
Optimierung von Rückführkanälen. Es sollte jedoch betont werden, dass 
aufgrund der Vielfalt der aerodynamischen und geometrischen Einflussgrößen 
die Durchführung systematisch experimenteller Untersuchungen mit 
erheblichem Aufwand verbunden ist.  
 
Der Flächenverlauf in der 90°-Umlenkung nach dem beschaufelten 
Rückführkanal wird derart gestaltet, dass eine Beschleunigung der Strömung 
erfolgt. In Bild 8.4.5 ist eine 90°-Umlenkung und der dazugehörige 
Flächenverlauf dargestellt.  

 
Bild 8.4.5 90°-Umlenkung und der dazugehörige Flächenverlauf 
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Durch die Beschleunigung der Strömung wird ihre Ablösung hinter der 
Innenkrümmung der Umlenkung verhindert und dadurch eine homogene 
Anströmung des Laufrades der nachfolgenden Stufe erreicht.  
 
8.5 Zwischeneinströmteile 
 
Bei Kälteanlagen mit mehreren Verdampfern auf verschiedenen 
Temperaturniveaus oder Zwischendruckbehältern (sog. Economisern) wird 
das Kältemittel bei verschiedenen Drücken unter Verwendung von 
Zwischeneinströmteilen dem Turboverdichter zugeführt. Die direkte 
Zwischenzuführung, eine konstruktive Besonderheit von Kälteverdichtern, 
erwies sich in zweifacher Sicht als vorteilhaft. Diese sind die Ersparnis eines 
Stutzens und die geringeren Verluste, die entstehen, wenn das Kältemittel 
aus dem Gehäuse heraus- und nach der Mischung dem Gehäuse erneut 
zuzuführen ist. Bei den Rückführkanälen mit Zwischeneinströmteilen treffen 
zwei Volumenströme mit verschiedenen Temperaturen und 
Geschwindigkeiten aufeinander. Die Gestaltung des Zwischeneinströmteils 
sollte derart konzipiert werden, dass einerseits das Bauteil selbst eine 
möglichst verlustarme Zuströmung aufweist und andererseits dem 
nachfolgenden Laufrad eine gut durchgemischte Zuströmung liefert, die eine 
annähernd gleichmäßige und drallarme Geschwindigkeitsverteilung über den 
gesamten Querschnitt präsentiert. 
In Bild 8.5.1 und Bild 8.5.2 werden zwei konstruktive Lösungen gezeigt. In 
Bild 8.5.1 wird die zugeführte Gasmenge über einen zentrischen 
Ansaugstutzen auf einen rotationssymmetrischen Sammelraum verteilt und 
anschließend hinter dem Umlenkkanal tangential der 
Verdichterhauptströmung im Bereich der Rückführschaufeln beigemischt.  

 
Bild 8.5.1 Kälteverdichter mit Zwischenzuführung (Fa. Babcock-Borsig) 
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Bild 8.5.2 Propanverdichter mit zwei Zwischenzuführungen (Fa. DEMAG) 
 
Dadurch ist eine gute Mischung beider Gasströme vor dem nachfolgenden 
Laufrad zu erwarten. Bei der direkten Zwischenzuführung in den Verdichter 
sollte die Zwischenmenge das 2-fache der Hauptmenge nicht überschreiten. 
Darüber hinaus ist es vorteilhafter, wenn die Mischung der beiden Ströme 
außerhalb des Verdichters stattfindet. In Bild 8.5.3 ist ein 
Zwischeneinströmteil mit spiralförmigem Einlauf gezeigt. In Bild 8.5.4 wird der 
Rückführkanal mit Zwischeneinströmteil schematisch dargestellt. Dieser 
wurde bei den durchgeführten Messungen herangezogen worden. 

 
Bild 8.5.3 Zwischeneinströmteil mit spiralförmigem Einlauf  

(Fa. Sulzer Escher-Wyss) 
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R1
R7

Bild 8.5.4 Rückführkanal mit Zwischeneinströmteil 
 
In Bild 8.5.5 und Bild 8.5.6 ist die gemessene Meridiangeschwindigkeit bzw. 
die Umfangsgeschwindigkeitsverteilung über den Umfangswinkel am Austritt 
des Rückführkanals mit Zwischeneinströmteil dargestellt. Hierbei wurden die 
Anteile der Zwischenmenge und der Hauptmenge gleich groß gewählt. 
Daraus ist zu erkennen, dass eine beinahe drallfreie Strömung herrscht, und 
dass die Verteilung der Meridiangeschwindigkeit , angenommen am 
Umfang an der Außenkontur am Radius 7, gleichmäßig verläuft. Der 
Außenradius und der Flächenverlauf der 90°-Umlenkung sollten optimaler 
gestaltet werden, um eine Verzögerung der Meridiangeschwindigkeit am 
Radius 7 zu verhindern. 

cm

Die Nachlaufdellen, die besonders bei den Radien 5, 6, 7 ausgeprägt sind, 
sind auf den Einfluss der Rückführschaufeln zurückzuführen. 
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Bild 8.5.5 Gemessene Meridiangeschwindigkeit über den 

Umfangswinkel am Austritt des Rückführkanals mit 
Zwischeneinströmteil 
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Bild 8.5.6 Gemessene Umfangsgeschwindigkeitsverteilung über den 

Umfangswinkel am Austritt des Rückführkanals mit 
Zwischeneinströmteil 
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8.6 Spirale 
8.6.1 Funktionsbeschreibung 
Wenn das Gas das Verdichtergehäuse verlässt, um einer Rohrleitung oder, 
wie bei mehrstufigen Verdichtern, einem Zwischenkühler zugeführt zu 
werden, wird in den meisten Fällen ein spiralförmiger Sammelraum, eine sog. 
Spirale, verwendet, die dem Laufrad bzw. dem Diffusor nachgeschaltet ist und 
deren Querschnittsfläche mit dem peripheren Umfangswinkel stetig wächst. 
Nur in seltenen Fällen werden rotationssymmetrische Sammelräume benutzt. 
 
Spiralen gehören zusammen mit den Rückführkanälen zu den am wenigsten 
untersuchten Komponenten von Radialverdichtern. Die geringe Anzahl von 
Veröffentlichungen und die allgemein gehaltene Beschreibung des Einflusses 
dieser Komponenten auf den Wirkungsgrad der Stufe bezeugen diese 
Feststellung. Außerdem wird bei fast allen dieser Arbeiten eindimensional 
gerechnet, was nur bedingt eine Optimierung der vorhandenen Geometrie 
zulässt.  
Für jede konstante Drehzahl gibt es einen Arbeitspunkt, für welchen die 
Spirale eine gleichförmige 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 großen Massenströmen 
erscheint die Spirale als zu klein, mit dem Ergebnis, dass die Strömung 
beschleunigt wird, welches mit einer Druckabnahme zwischen Spiralenein 
und -ausgang einhergeht. Die Hauptkonsequenzen sind Verluste und eine 
ungleichmäßige periphere Druckverteilung am Diffusor und am 
Laufradaustritt.  
Die Hauptmerkmale der ungleichmäßigen peripheren Druckverteilung können 
folgendermaßen zusammengefasst werden: 
a) Radialkräfte 
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 Laufradkanälen bei jeder 
Umdrehung führt zu zusätzlicher Energiedissipation. Mischverluste im Diffusor 
und in der Spirale entstehen infolge des ungleichen Momentes, verursacht 
durch den ungleichförmigen Verlauf der Strömung um den Umfang des 
Laufrades. 
c) Lärmemission, Vibrationen 
Lärm sowie Vibrationen werden aus der Interaktion Laufrad-Spirale aufgrund 
von Druckschwankungen verursacht. 
 
8.6.2 Einfluss der geometrischen Hauptparameter 
Die nachfolgend aufgeführten geometrischen Parameter der Spirale haben 
einen maßgebenden Einfluss auf die Strömung der Verdichterstufe. 
 
8.6.2.1 Größe der Spirale 
Stiefel [36] vergleicht Verdichterkennlinien unter Verwendung von zwei 
verschiedenen Spiralen bei gleichbleibendem Laufrad und schaufellosem 
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Diffusor. In Bild 8-6-1 sind die Verdichterkennlinien bei Verwendung einer 
großen Spirale für ein Druckverhältnis von 3,8 und in Bild 8-6-2 bei 
Verwendung einer kleineren Spirale für ein Druckverhältnis von 6 dargestellt.  

 

 

Bild8-6-1: Einfluss der Spiralgröße auf die Verdichterkennlinien für ein  
  Druckverhältnis von 3.8 [36] 
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Bild 8-6-2 Einfluss der Spiralgröße auf die Verdichterkennlinien für ein  
  Druckverhältnis von 6 [36] 
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Hierbei erzeugte die größere Spirale einen größeren Betriebsbereich, führte 
jedoch bei höheren Druckverhältnissen zu Instabilität der Strömung, was aus 
den wellenförmigen Kennlinien zu erkennen ist. Im Gegensatz dazu ergab die 
kleinere Spirale, aufgrund der Drosselung im Überlastbereich, zwar einen 
kleineren Betriebsbereich, jedoch mit einer stabilen Strömung auf allen 
Kennlinien. 
 
8.6.2.2 Querschnittsform der Spirale 
 
Bereits 1944/45 hat die Firma Escher-Wyss den Einfluss der Querschnitts-
form der Spirale auf die Druckziffer und den Wirkungsgrad einer Verdichter-
stufe untersucht. Dazu wurden eine einseitig und zwei symmetrisch ange-
ordnete Spiralen mit runden Querschnitten zugrunde gelegt. Die Auswertung 
der Messungen ergab eine wesentlich größere Druckziffer und einen 
besseren Wirkungsgrad für die einseitig angeordnete Spirale (Bild 8.6.3). 

 
Bild 8.6.3 Vergleich der Performancekurven für verschiedene 

Spiralengeometrien 
In Bild 8.6.4 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 
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sowie eine weitere geschweißte mit einseitig quadratischem Querschnitt. 
Beide Spiralformen besitzen flächengleiche Querschnitte mit gleichen 
Schwerpunktradien. Die Messergebnisse zeigen, dass die quadratische 
Spirale eine etwas höhere spezifische Enthalpie und einen besseren 
Wirkungsgrad als die runde symmetrische aufweist. Dadurch wird ersichtlich, 
dass die Strömungsverluste in den Eckbereichen der quadratischen 
Querschnittsform geringer ins Gewicht fallen als die Verluste, die durch die 
gegenläufig erzeugten Doppelwirbel in der symmetrischen Spirale verursacht 
werden. 

 
Bild 8.6.4 Gemessene Kennlinien einer Verdichterstufe  
  mit zwei unterschiedlichen Spiralformen [49] 
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H. Mischina und I. Gyobu [37] untersuchten sechs Spiralen mit 
unterschiedlichen Formen sowie einen Sammelraum bei unverändertem 
schauffellosem Diffusor. Ihre Spiralen s1-s5 besaßen gleiche Flächenverläufe. 
Dabei wurde festgestellt, dass die beste Spirale diejenige mit dem einseitigen 
kreisförmigen Querschnitt war.  
In Bild 8.6.5 werden folgende verschiedene Spiralquerschnittsformen 
dargestellt: 
Symmetrische Kreisspirale 
Asymmetrische Kreisspirale 
Asymmetrische Halbkreisspirale 
Asymmetrische quadratische Spirale 
Asymmetrische Dreieckspirale 
Symmetrische Dreieckspirale 

 
Bild 8.6.5 Verschiedene Spiralquerschnittsformen 
 
Die Verwendung der verschiedenen Querschnittsformen hängt vom 
Bauaufwand bzw. -volumen ab und stellt in der Regel einen 
strömungstechnischen Kompromiss dar. Dabei sollte versucht werden, dass 
der hydraulische Durchmesser des gewählten Querschnitts möglichst gleich 
dem der Kreisform ist. Im Auslegungspunkt am Umfang der Spirale ist die 
mittlere Strömungsgeschwindigkeit und demzufolge der statische Druck 
ebenfalls konstant. Ein solcher Zustand außerhalb des Auslegungspunktes ist 
physikalisch nicht möglich, denn der Massenstrom wird entlang der Spirale im 
Überlastbereich der Verdichterstufe beschleunigt bzw. im Teillastbereich 
verzögert und damit eine ungleichförmige periphere Druckverteilung der 
Spirale erzeugt. Diese periphere Ungleichförmigkeit des Druckes wird durch 
den Diffusor fortgepflanzt und beeinflusst rückwirkend die Laufradströmung. 
 
8.6.2.3 Spiralenzunge 
Der Anfang der Spirale ( °= 0ϑ ) wird als Zunge bezeichnet. Sowohl die 
Gestaltung als auch der Abstand der Spiralenzunge vom Laufrad 
beeinflussen die Strömung im Diffusor bzw. am Eintritt der Spirale. 
Durch die Gestaltung der Spiralenzunge mit möglichst großem 
Rundungsradius wird eine Verbesserung des Wirkungsgrades und der 
Druckziffer in Über- bzw. Unterlastbereich der Verdichterstufe angestrebt. 
Ferner nehmen bei zunehmendem Abstand der Spiralenzunge vom 
Laufradaustritt die periphere Druck- und Geschwindigkeitsstörungen ab. 
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8.6.3 Theoretische Grundlagen 
Die strömungsoptimale Gestaltung trägt wesentlich zur Beeinflussung des 
Gesamtwirkungsgrades sowie der Betriebskennlinie des Verdichters bei. In 
Bild 8.6.6 ist der Aufbau einer Spirale mit kreisförmigen symmetrischen 
Querschnitt dargestellt. 

 
Bild 8.6.6 Spirale mit kreisförmigem symmetrischen Querschnitt 
 
Am Austritt der Spirale  ( °= 360ϑ ) wird in der Regel ein Kegeldiffusor 
nachgeschaltet. Die Spirale ist so auszulegen, dass an ihrem Umfang Druck 
und Geschwindigkeit gleichförmig verteilt sind, damit rückwirkend eine 
ungleichförmige Beeinflussung der Strömung in den vorgeschalteten Räumen 
(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 Reibungsansätze sowie dreidimensionale 
Berechnungsmethoden mit und ohne Reibungskoeffizienten herangezogen. 
Hier werden für die eindimensionale reibungsfreie Strömung der Drallsatz und 
die Kontinuitätsgleichung herangezogen. Im Falle des kreisförmigen 
Spiralquerschnitts ist die Breite b  sowohl vom Winkel  ϑ  als auch vom 
Radius R abhängig, so dass die Spiralströmung nicht rotationssymmetrisch 
verläuft. Daraus folgt, dass der Drallsatz 

rcrc uu ⋅=⋅ 44          (8.42) 
nur Nährungsweise erfüllt ist. 
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Die Bestimmung des Volumenstroms V , der durch einen Spiralquerschnitt 
bei dem jeweiligen Winkel 

&ϑ
ϑ  fließt, erfolgt durch Integration über die Fläche 

A  (Bild 8.6.7) zu: 
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Bild 8.6.7 Schnitt durch eine Kreisspirale 
 
und durch das Einsetzten von (8.42) ergibt sich: 
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rcV 44&ϑ        (8.43) 

Unter der Annahme, dass die periphere Verteilung der Zustandsgröße am 
Eintritt und in der Spirale am Auslegungspunkt der Verdichterstufe 
gleichmäßig ist, folgt: 

VV && 42
⋅=

π
ϑ

ϑ          (8.44) 

wobei der Winkel ϑ  in Bogenmaß angegeben ist. 
Aus den Gleichungen (8.43) und (8.44) ergibt sich für den Winkel ϑ  
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442πϑ        (8.45) 

Für einen Kreisquerschnitt gilt nach Pythagoras 

( )r srRb −−⋅= 222         (8.46) 
und folglich 
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Aus der Integration von (8.47) ergibt sich 
( )RrrC ss

22 −−⋅=ϑ        (8.48) 

wobei 
V

crC u
&4

444 ⋅⋅
=

π  ist. 

Durch Umstellen der Gleichung (8.48) nach dem jeweiligen Radius ( )ϑR  des 
Spiralquerschnitts und unter der Berücksichtigung von Rrrs += 4  folgt 

( )
C
r

C
R ϑϑϑ ⋅⋅

+= 42        (8.49) 

In der Praxis werden sehr oft die bei reibungsfreier Strömung berechneten 
Spiralquerschnitte erfolgreich ausgeführt. Sie müssten jedoch infolge der 
reibungsbehafteten Strömung theoretisch vergrößert werden, um den 
Druckverlust in Strömungsrichtung zu kompensieren und dadurch die 
Forderung nach einer peripheren gleichförmigen Druckverteilung längs des 
Spiralenumfanges am Auslegungspunkt zu erfüllen. 
In Bild 8.6.8 ist das Kennfeld einer Verdichterstufe dargestellt.  

Bild 8.6.8 Kennfeld einer Verdichterstufe [49] 
 
Bild 8.6.9 wurde für die Kennlinie N/N0 = 0.9 N/N0 = 0.9 aus dem 
vorangegangenen Bild 8.6.8 aufgestellt und gibt die periphere 
Druckverteilung der Spirale am Teillastpunkt A, Auslegungspunkt B und 
Überlastpunkt C wieder. Daraus wird ersichtlich, dass nur am 
Auslegungspunkt eine gleichförmige periphere Druckverteilung zu realisieren 
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ist. Am Teillastpunkt A ist eine Erhöhung des peripheren Druckes (verzögerte 
Spiralenströmung) und am Überlastpunkt C eine Minderung des peripheren 
Druckes (beschleunigte Spiralenströmung) zu beobachten. 

 
Bild 8.6.9 Periphere Druckverteilung der Spirale bei den 

Betriebspunkten A, B und C (s. Bild 8.6.8) [49] 
 
Neben  der Strömungsreibung wird die Spiralströmung durch die 
Zentrifugalkräfte und die Sekundärströmungen beeinflusst. 
Bei symmetrisch angeordneten Spiralen entstehen zwei gegenläufige 
Drehbewegungen (Sekundärströmungen) wie es im Schnitt A-A (Bild 8.6.6) 
dargestellt ist. Die Stromlinien haben einen schraubenförmigen Verlauf auf 
beiden Spiralhälften, die links und rechts von der Mittelebene liegen. 
Die Sekundärströmungen entstehen aus der Mitwirkung der statischen 
Druckverteilung im Spiralenquerschnitt und aus der in die Spirale eintretenden 
Gasströmung. Gemäß des Drallsatzes entstehen an der Spiralaußenkontur 
kleinere Absolutgeschwindigkeiten und dementsprechend höhere statische 
Drücke als in der Innenkontur. Infolgedessen bewegt sich das Gas in der 
Wandnähe von außen nach innen und mischt sich mit dem in die Spirale 
einströmenden Gas. Dadurch entstehen zwei gegenläufige 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 
Strömungsstruktur in der Spirale von großer Bedeutung für die Entwicklung 
genauerer Auslegungsmethoden ist. 
Ein vollständiges Bild der dreidimensionalen Strömungsstruktur in der Spirale 
ist in [38] 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 
Strömungsquerschnittes hohe Verluste entstehen, welche zu niedrigeren 
Totaldrücken führen.  
 

  



   126

In [39] werden ein eindimensionales sowie ein 3D-Rechenmodel präsentiert. 
Dem eindimensionalen Rechenverfahren liegt zur Ermittlung der Wechsel-
wirkung zwischen Laufrad, Diffusor und Spirale eine iterative Prozedur 
zugrunde. Die Resultate dieser neuen quasi-eindimensionalen Berechnungs-
methoden wurden mit den experimentellen Ergebnissen von [40] bei einem 
Radialverdichter mit elliptischer Spirale verglichen. Die Resultate der 3D- 
Berechnung haben eine gute Übereinstimmung mit den Messungen gezeigt. 
 
8.7 Die Stufenzahl 
Bei Kälteanlagen kommen - mit Ausnahme der Klimaanlagen - mehrstufige 
Turboverdichter zur Anwendung. Die minimal erforderliche Stufenzahl lässt 
sich hierbei bestimmen, indem für sämtliche Laufräder der gleiche 
Außendurchmesser d2 sowie die maximal zulässige Umfangsgeschwindigkeit 
zugrunde gelegt wird. 
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Förderarbeit der einzelnen Stufen sind. 
Während die max. Umfangsgeschwindigkeit bei leichten Gasen (z.B. beim 
Kältemittel Ammoniak) von der Laufradfestigkeit begrenzt wird, ist sie bei 
schweren Gasen, wie bei den meisten Kältemitteln, von der Umfangs-
machzahl  limitiert, da letztere bei mehrstufigen Verdichtern den Wert 
von 1,3 nicht übersteigen soll. 

M u2

Ferner ist zu betonen, dass diese Art der Ermittlung der Stufenzahl lediglich 
bei mehrstufigen Turboverdichtern für leichte Gase zu realisieren ist. 
Bei Kälteverdichtern mit starker Stufenvolumenänderung nimmt die 
Volumenzahl von Stufe zu Stufe relativ rapide ab und zwar derart, dass die 
letzten Stufen sehr schmal geraten und entsprechend einen schlechten 
Wirkungsgrad aufweisen. Deswegen werden die Laufradaußendurchmesser 
nicht in allen Stufen konstant gehalten, sondern abgestuft eingesetzt, womit 
eine Erhöhung der Stufenzahl unvermeidbar ist. 
Die maximale Stufenzahl je Verdichtergehäuse wird überwiegend durch das 
Stabilitätsverhalten des Läufers festgelegt. 
Bei den meisten Kältemitteln werden die erforderlichen Laufradstufen in 
einem gemeinsamen Gehäuse untergebracht, ohne dass irgendwelche 
Rotorstabilitätsprobleme auftreten, da die Umfangsgeschwindigkeit und 
dementsprechend die Verdichterdrehzahl relativ niedrig liegt. 
Bei Ammoniak-Kälteanlagen kann es jedoch vorkommen, dass die errechnete 
erforderliche Stufenzahl so hoch ist, dass die Verwendung eines einzigen 
Gehäuses die Rotorstabilität nicht gewährleisten kann. In diesem Fall muss 
der Turboverdichter zweigehäusig ausgeführt werden. 
Die Rotorstabilität ist dann sichergestellt, wenn das Verhältnis der ersten 
kritischen Drehzahl auf starr abgesetzten Lagern zur maximalen 
Betriebsdrehzahl, d.h. das „Wellensteifigkeitsverhältnis“ NN kr max1 , 
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bestimmte empirische Grenzwerte nicht unterschritten hat. Im Falle des 
leichten Kältemittels Ammoniak liegt der Grenzwert bei etwa 0,4. 
In Bild 8.7.1 ist die Stufenzahl je Gehäuse - in vereinfachter Form - in 
Abhängigkeit von der Umfangsgeschwindigkeit, der Umfangsmachzahl sowie 
der Volumenzahl der ersten Stufe dargestellt. 

    Max. Stufenzahl z 

Mau2

 
Bild 8.7.1 Stufenzahl je Gehäuse in Abhängigkeit der Umfangs-

geschwindigkeit, der Umfangsmachzahl sowie der Volumen-
zahl der ersten Stufe 

 a: Volumenzahl 1. Stufe φ=0,1 
 b: Volumenzahl 1. Stufe φ=0,075 
 c: Volumenzahl 1. Stufe φ=0,05 
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9 Dichtungen 
Die Abdichtung der Wellen an den Gehäusedurchtritten des Kälte-
Turboverdichters gehört zu seinen wichtigsten Bestandteilen. Die Dichtungen 
haben die Aufgabe, die Verluste des Fördermediums zu minimieren und seine 
Durchdringung nach Außen zu verhindern. Ferner sind sie dazu da, um den 
Eintritt von Luft und Öl in den Turboverdichter beim Betreiben im 
Vakuumbereich zu unterbinden.  
 
Außerdem müssen Sie auch beim Stillstand des Turboverdichters die 
Gasdichtheit der Kälteanlage gewährleisten. In diesem Fall ist der 
Stillstandsdruck, der dem Dampfdruck des Kältemittels bei 
Umgebungstemperatur entspricht, zu berücksichtigen. Bei manchen 
Kältemitteln kann der Stillstandsdruck im Sommer einen erheblichen Betrag 
erreichen. Bei Ammoniak beträgt er 11,9 bar bei +30°C. Gegen diesen Druck 
muss der Kälteverdichter nach außen abgedichtet werden. 
 
9.1 Einbaumöglichkeiten 
Für den Einbau der Dichtungen in Kälte-Turboverdichtern bestehen folgende 
zwei Möglichkeiten: 
 
9.1.1 Innenliegende Dichtungen 
Der Verdichter besteht aus zwei innenliegend schnelllaufenden Dichtungen. 
Hierbei liegen die Lager außerhalb des Gasraumes (Bild 7.1 a,b,c). 
 
Vorteile: 
atmosphärisches Ölsystem, Getriebe und Kupplung sind leicht zugänglich 
ohne besondere Maßnahmen. Keine speziellen Probleme beim Starten des 
Kälteverdichters auf Grund der Löslichkeit des Kältemittels im Schmieröl und 
somit Beeinträchtigung der Schmiereigenschaften, da beide Medien 
voneinander getrennt sind (atmosphärisches Ölsystem). 
 
Nachteile: 
Große Umfangsgeschwindigkeit an der Dichtung, mehr Abnutzung. Der 
Verdichter benötigt zwei Dichtungen. Unbequemer Zugang zu den 
Dichtungen, kürzere Wartungsperiode. 
 
9.1.2 Außenliegende Dichtungen 
Auf der Antriebsseite des Verdichters befindet sich eine außenliegende 
Dichtung. Da die Lager im Gasraum liegen und unter dem Gasdruck stehen, 
ist ein Druckölsystem erforderlich. (Bild 7.1d). In diesem Fall ist es ebenfalls 
möglich, das Getriebe über eine druckfeste Kupplungsverschalung im 
Druckölsystem unterzubringen (Bild 7.1e). Die Dichtung liegt auf der 
langsamlaufenden Welle des Getriebes (daher langsamlaufende Dichtung). 
 
Vorteile: 
Nur eine Dichtung. Längerer Lauf. Geringere Abnutzung der Dichtungsringe. 
Einfacher Zugang zur Dichtung. 
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Nachteile: 
Das Ölsystem steht unter Gasdruck, der bei manchen Kältemitteln im 
Stillstand hohe Werte erreicht. Die Kosten für derartige druckfeste Ölsysteme 
liegen erheblich höher als für die atmosphärischen Ölsysteme - besonders bei 
großen Anlagen. 
 
9.2 Bauarten 
Im folgenden werden die am häufigsten eingesetzten Dichtungen sowie 
Dichtungskombinationen bei Kälte-Turbomaschinen vorgestellt und ihre 
konstruktiven Merkmale erläutert. 
 
9.2.1 Kombinierte Sperröl(Schwimmring)-Stillstandsdichtung 
Als in den 50er bis Anfang der 60er Jahre die Entwicklung der ölgeschmierten 
Gleitringdichtungen noch keine ausreichende Zuverlässigkeit und 
Verfügbarkeit garantieren konnte, erfolgte die Abdichtung von 
Kälteverdichtern mit Hilfe von Ölstopfbüchsen in Kombination mit 
Stillstandsdichtungen. Eine derartige kombinierte Sperröl- Stillstandsdichtung 
in Verbindung mit einem Sperrgassystem ist in Bild 9.1 dargestellt [41]. 

 
Bild 9.1 Kombinierte Sperröl- und Stillstandsdichtung [41] 
  1 Sperröldichtung, gasseitig   4 Dichtung 
  2 Sperröldichtung, atmosphärenseitig 5 Feder 
  3 Ringkolben     6 Dichtungssitz 
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Die Ölstopfbüchsen 1 und 2 - zur Abdichtung des Gehäuses während des 
Betriebs - bestehen aus mit Lagermetall ausgegossenen Ringen, die 
gegenüber der Welle ein möglichst geringes radiales Spiel aufweisen. Das 
Sperröl wird diesen Ringspalten aus dem Ringraum I durch Bohrungen im 
Ringkolben 3 zugeführt. Der in axialer Richtung verschiebbare Ringkolben 3 
dient zur Abdichtung des Verdichters im Stillstand. Um die Dichtung zu 
schließen, wird Drucköl in den Raum II geleitet, welches zusammen mit den 
Federn 5 den Ringkolben 3 nach rechts schiebt, so dass die Dichtung 4 
gegen den Ring 6 gedrückt wird. Nach dem Schließen der Stillstandsdichtung 
wirkt der Gasdruck zusätzlich auf den Ringkolben 3, so dass auf den Öldruck 
verzichtet werden kann. Der Verdichter ist somit gegen die Umgebung 
abgedichtet, ohne die Zufuhr von Sperröl. Das Öffnen der Stillstandsdichtung 
erfolgt durch Zufuhr von Drucköl in den Raum III, wodurch der Ringkolben 3 
nach links geschoben wird. Eine mechanische Verriegelungsvorrichtung 
verhindert ein Schließen der Stillstandsdichtung während des Betriebes. 
 
9.2.2 Kombinierte Sperröl - Gleitring - Stillstandsdichtung 
In Bild 9.2 ist eine derartige Dichtung, die von der Firma Dresser - Rand 
anfänglich für Kälteturboverdichter entwickelt wurde, vereinfacht dargestellt. 

7 

6 

5 

                   
 
Bild 9.2: Kombinierte Sperröl-Gleitring-Stillstandsdic

(Fa. DRESSER – RAND) 
 
Sie ist als innere Dichtung bis zu einem Druck von 35 ba
Hauptkomponenten sind: ein rotierender Gegenring 1, e
Kohledichtring 2 (rotiert mit ca. 50 % der Wellendrehzahl), e
3 und eine Druckfeder 4. Die Dichtung wird mit Sperröl betr
Menge des Sperröls fließt durch den Spalt des L-artige
Dichtringes 5, dessen Druck dadurch reduziert wird. Ansc
zusammen mit dem Lagerschmieröl zum gemeinsame
Sperrölbehälter zurück. Während des Abschaltens und da
der Ölpumpe schiebt die Druckfeder 6 den Stillstandskol
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nach links, so dass er gegen den Gegenring 1 gedrückt wird. Auf diese Weise 
wird die Stillstandsdichtung geschlossen und der Verdichter gegen die 
Umgebung abgedichtet. Normalerweise hält der Druck des Sperröls während 
des Betriebs den Stillstandskolben geöffnet. 
 
9.2.3 Ölgeschmierte Gleitringdichtung 
Die fortgeschrittene Entwicklung der ölgeschmierten Gleitringdichtungen 
(GLRD) in den letzten 30 Jahren ermöglichte ihren Einsatz auch bei den 
Kälte-Turboverdichtern. Sie eignen sich gut zum Abdichten sowohl im Betrieb 
als auch beim Stillstand des Verdichters. Es werden zwei Bauarten dieser 
Dichtungsart eingesetzt die langsamlaufende und schnelllaufende 
Gleitringdichtung. Die ölgeschmierten Gleitringdichtungen werden bis heute 
oft bei den Kälte-Turboverdichtern eingesetzt. 
 
9.2.3.1 Langsamlaufende Gleitringdichtung 
Sie wird als außenliegende Dichtung an der langsamdrehenden Getriebewelle 
eingebaut. Hierbei stehen die Verdichterlager und das Ölsystem unter 
Gasdruck. Diese Dichtung ist für eine maximale Gleitgeschwindigkeit von 25 
m/s und einen maximalen Druck von 35 bar konzipiert. Als Werkstoffpaarung 
wird Hartkohle/Chromguss verwendet. Die maximale gasseitige Ölleckage 
beträgt 3,8 Liter pro Tag, liegt jedoch meistens erheblich niedriger. 
In Bild 9.3 ist eine solche Dichtung dargestellt. 

 
Bild 9.3: Langsamlaufende Gleitringdichtung (Fa. Pacific) 
 
Die außenliegende GLRD kann zusätzlich mit einem Stillstandskolben 
ausgerüstet werden, der bei Stillstand des Turboverdichters den Ausbau der 
GLRD ermöglicht, ohne das Kältemittel aus der Anlage abziehen zu müssen. 
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9.2.3.2 Schnellaufende Gleitringdichtungen 
Sie wird als innenliegende Gleitringdichtung eingebaut. In diesem Fall liegen 
alle Verdichterlager außerhalb des Gasraumes, so dass ein atmosphärisches 
Ölsystem ausreicht. Es sind jedoch zwei Gleitringdichtungen pro Verdichter 
notwendig. Die neuere schnelllaufende Gleitringdichtung wird für eine 
maximale Umfangsgeschwindigkeit von 100 m/s und einen maximalen Druck 
von 50 bar ausgelegt. Als Werkstoffpaarung wird Siliziumkarbid/Hartkohle 
eingesetzt. Die gasseitige Ölleckage der Dichtung beträgt 3,8 Liter pro Tag, 
liegt jedoch meistens wesentlich niedriger. Bild 9.4 zeigt den Aufbau einer 
schnelllaufenden Gleitringdichtung. 

 
Bild 9.4 Schnelllaufende Gleitringdichtung: 1 Ölverteilring, 

2 Dichtungsgehäuse, 3 Welle, 4 Dichtring, 5 Gegenring, 
6 Federring, 7 Wellenmutter, 8 Dichtungsdeckel 

 
9.2.4 Kombinierte Sperröl(Schwimmring)-Gleitringdichtung 
Bei höheren Drücken oder auf Wunsch des Betreibers können als 
innenliegende schnelllaufende Dichtungen in Kälte-Turboverdichtern 
kombinierte Sperröl-(Schwimmring)-Gleitringdichtungen (Bild 9.5) eingebaut 
werden. Sie sind für den maximalen Abdichtungsdruck von 80 bar und die 
maximale Umfangsgeschwindigkeit von 75 m/s konzipiert. Ihre gasseitige 
Ölleckage beträgt 3,8 Liter pro Tag, ist jedoch meistens geringer. Sie 
funktioniert auch als Stillstandsdichtung. 
Die wesentlichen Teile der Dichtung  sind der rotierende Gegenring 1, der auf 
der Welle befestigt ist, sowie der ruhende Dichtring 2. Beide Ringe stehen an 
den Dichtflächen in Kontakt. Der Druckabbau des Sperröls 6 zur 
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Atmosphärenseite erfolgt durch den Schwimmring 4 und der Kühlölablauf 
durch die Kammer 5. 
 
Diese kombinierte Dichtung zeichnet sich durch sehr geringe Ölleckagen aus. 
Die Dichtung hat eine selbsttätig wirksame Stillstandsdichtfunktion, so dass 
eine Notauslaufsicherung nicht notwendig ist. 

 
Bild 9.5 Kombinierte Schwimmring-Gleitringdichtung  

(Fa. Babcock-Borsig) 
 
9.2.5 Gasgeschmierte Gleitringdichtung 
Im Jahre 1976 wurde der erste industriell ausgeführte Prototyp einer 
gasgeschmierten Gleitringdichtung von der Firma JOHN CRANE erfolgreich 
in einen Erdgasverdichter eingesetzt. Ab Mitte der 80er sind diese Dichtungen 
- auch trockene Gleitringdichtungen genannt - vermehrt im Einsatz. 
Insbesondere werden sie bei Verdichtern für Erdgas und verschiedene 
Kohlenwasserstoffgemische in der chemischen und petrochemischen 
Industrie herangezogen. In Kälte-Turboverdichtern werden sie in den letzten 
Jahren zunehmend eingesetzt. Im Fall Ihres Einsatzes werden sie 
hauptsächlich als innenliegende Dichtungen in Propan-, Propylen-, Äthylen - 
Turboverdichtern eingebaut. Als außenliegende Dichtungen können sie 
ebenfalls zum Einsatz kommen, allerdings in Kombination mit Magnetlagern, 
oder wenn es gelingen würde, gasgeschmierte Radial- und Axiallager für 
Kälte-Turboverdichter zu entwickeln. Beide Fälle führen zum ölfreien 
Verdichter mit der Zusatzforderung, dass er ohne Getriebe angetrieben 
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werden muss. Im folgenden sind die Vor- und Nachteile der gasgeschmierten 
Gleitringdichtung aufgelistet. 
 
Vorteile: 
• ölfreies Dichten führt zur erheblichen Reduzierung und Vereinfachung des 

Ölsystems 
• bedeutend geringere Reibungsverluste 
• berührungsloses Arbeiten und dadurch Verschleißfreiheit 
• 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 verwendet 
• verlangen Feinstfilterung (5-10 µm) des für die Dichtung benötigten Gases 

gegen Fremdkörper und Flüssigkeit 
• sind nicht gut geeignet, wenn hohe radiale und/oder axiale 

Wellenschwingungen auftreten 
• erfordern höchste Sorgfalt bei der Montage 
• meistens versagen sie beim Rückwärtslauf. In den letzten Jahren sind 

jedoch auch Gasdichtungen für beide Drehrichtungen entwickelt worden, 
die auch für Äthylen und Propylenanlagen eingesetzt werden.  

 
Zur Abdichtung giftiger oder explosiver Gase sowie von Kältemitteln, für die 
keine Leckage an die Umgebung gelangen darf, werden Tandemdichtungen 
mit internem Labyrinth eingebaut. In Bild 9.6 ist eine solche Dichtung 
dargestellt. 

 
Bild 9.6: Tandemdichtung (Fa. JOHN CRANE) 
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Auf der Atmosphärenseite des internen Labyrinths wird ein 
umweltverträgliches oder Inert-Gas, beispielsweise Stickstoff, als Sperrgas 
eingespeist, dessen gerichtete Strömung die Primärleckage zur Fackel 
abführt. Durch die Werkstoffpaarungen hart/weich werden maximal 
Abdichtdrücke von 82 bar erreicht. In solchen Fällen besteht der Gegenring 
aus Wolframkarbid und der Gleitring aus Kohlegraphit. Ferner werden bei den 
Werkstoffpaarungen hart/hart maximal Abdichtdrücke bis zu 150 bar erzielt. 
Hierbei wird für den Gegenring Wolframkarbid und den Gleitring SIC-C-Si 
(patentiert) verwendet. 
In Bild 9.7 ist eine ähnliche, gasgeschmierte Gleitringdichtung der Fa. 
PACIFIC gezeigt. Der Gegenring besteht auch hier aus Wolframkarbid und 
der Gleitring aus Siliziumkarbid. Die O-Ringe sind aus Fluor-Kautschuk oder 
Kalrez und das Zwischenlabyrinth aus Aluminium. Die Einsatzgrenzen dieser 
Dichtung sind: Umfangsgeschwindigkeit = 150 m/s, Druck = 140 bar/Stufe, 
Temperatur - 20 - 200°C bei Wellendurchmessern 49 - 250 mm. 

 
Bild 9.7 Drehrichtungsunabhängige Gleitringdichtung in Tandem-

Anordnung mit Zwischen-Labyrinth (Fa. PACIFIC) 
(A) Spülgas Eintritt (gereinigtes Produktgas) 
(B) Leckage produktseitige GLRD 
(C) Leckage atmosphärenseitige GLRD; im Notfall ist ausschließlich 

Sperrgas-Leckage zu entsorgen 
(D) Sperrgas Eintritt (Niederdruck-Inertgas) 
(E) Sperrgas Eintritt (Niederdruck-Inertgas) 
(F) Lageröl-Entleerungsraum 

 
10 Lager 
Der Läufer eines Turboverdichters wird durch die Lager geführt und fixiert. Sie 
arbeiten nach dem hydrodynamischen Prinzip. Ihre Laufflächen sind in 
horizontal geteilten Lagerkörpern eingesetzt. Letztere werden im Unterteil des 
Lagerbockes justiert und durch einen verschraubten Lagerbügel gehalten. Die 
Lager können ohne Öffnung des Verdichtergehäuses inspiziert werden. Zur 
Schmierung wird Drucköl verwendet, dessen Druck vor dem Lager - nach 
dem Drosselventil - ca. 2,5 bar - und dessen Temperatur ca. 45° C beträgt. 
Für atmosphärische Ölsysteme wird vorzugsweise Turbinenöl nach ISO VG 
46 eingesetzt. 
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Zur Ölfilmbildung an den Laufflächen sowie zur Abführung der 
Reibungswärme ist eine ausreichende Ölversorgung der Lager erforderlich. 
Die Zuführung des Schmieröls in die Lager erfolgt zentral. Die austretende 
Ölmenge kann durch die Spalteinstellung der seitlich angebrachten Stauringe 
dosiert werden. 
 
10.1 Radiallager 
Aufgrund ihrer guten Stabilitäts- und Dämpfungseigenschaften werden 
Kippsegmentlager als Radiallager in Turboverdichtern eingesetzt. Durch die 
Einzelbeweglichkeit der Kippsteine kann sich stets der günstigste Schmierkeil 
ausbilden, so dass eine gleichmäßige Lastenverteilung auch bei 
unterschiedlichen Betriebsbedingungen erzielt wird. 
Radial-Kippsegmentlager sind für beide Drehrichtungen geeignet. Sie 
bestehen aus einem zweiteiligen verschraubten und verstifteten 
Segmentgehäuse. Es werden Lager mit vier bzw. fünf Kippsteinen eingesetzt. 
Die maximal erreichbare Gleitgeschwindigkeit beträgt zur Zeit ca. 80 m/s. Die 
maximal zulässige statische Flächenbelastung ist abhängig von der 
Gleitgeschwindigkeit und beträgt:  
  ca. 3.3 N/mm2 bei u2 = 30 m/s 
  ca. 2.5 N/mm2 bei u2 = 60 m/s 
 und  ca. 2.0 N/mm2 bei u2 = 80 m/s. 
Das Verhältnis der Lagerbreite zum Durchmesser bewegt sich zwischen 0,38 
und 0,6 und der Preloadfaktor beträgt ca. 0,5. Das Verhältnis des Lagerspiels 
zum Durchmesser ist kleiner als 0,2 %. Zur Temperaturüberwachung können 
die Kippsegmente mit Weißmetalltemperaturfühlern ausgerüstet werden. 
In Bild 10.1 ist ein Kippsegmentlager und in Bild 10.2 der Zusammenbau 
eines Lagers mit fünf Segmentelementen nach Babcock-Borsig dargestellt. 

 
Bild 10.1 Kippsegmentlager 
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Bild 10.2 Zusammenbau eines Lagers mit fünf Segmentelementen 
 
10.2 Axiallager 
Das Axiallager fixiert den Verdichterläufer in Axialrichtung und nimmt seinen 
Gesamtaxialschub auf. 
Der Gesamtaxialschub setzt sich zusammen aus dem Gasschub der 
Laufräder, der jedoch weitgehend von einem Ausgleichskolben kompensiert 
wird, sowie dem über die Zahnflanken der Kupplung erzeugten Axialschub 
(Reibwert 0,25). 
Die Axiallager werden als doppelt wirkende Kippsegmentlager nach dem 
Prinzip des doppelseitigen Mitchellagers ausgeführt. Das symmetrisch 
aufgebaute Axiallager kann in beiden Schubrichtungen belastet werden und 
ist deswegen für beide Drehrichtungen geeignet. 
Axiallager werden für den maximal möglichen Gesamtaxialschub mit 
zweifacher Sicherheit gegenüber der größten zulässigen Lagerbelastung 
ausgelegt. Sie werden zweiteilig konzipiert und mit Einstellringen zur 
Läuferlage angepasst. Die Kippsegmente können ebenfalls mit Weißmetall-
Temperaturfühlern ausgerüstet werden. 
In Bild10.3 ist ein doppeltwirkendes Kippsegment-Axiallager der Fa. Glacier 
dargestellt. 

 
Bild 10.3 Doppeltwirkendes Kippsegment-Axiallager (Fa. Glacier) 
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In den meisten Fällen wird eine Durchflutungsschmierung der Axiallager 
verwendet, in dem das Öl durch Wellendichtungen zurückgehalten wird. 
Dabei steht das Öl im Lagergehäuse unter einem Überdruck von ca. 1.0 bar 
gegenüber dem Umgebungsdruck. In Bild 10.4 ist die Durchflutungs-
schmierung eines doppelten Axiallagers gemäß Fa. Glacier dargestellt. 

 
Bild 10.4 Durchflutungsschmierung eines doppelten Axiallagers 
 
Um bei höheren Drehzahlen die in den Axiallagern ansteigenden 
Leistungsverluste zu reduzieren, wird die "gelenkte Schmierung" verwendet. 
Dadurch können die Axiallagerverluste um ca. 50 % reduziert werden. In Bild 
10.5 und 10.6 ist das Prinzip der "gelenkten Schmierung" eines doppelten 
Axiallagers der Fa. Glacier dargestellt. 

   
Bild 10.5 "Gelenkte Schmierung" Bild 10.6 "Gelenkte Schmierung" 
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10.3 Magnetlager 
Seit etwa 20 Jahre werden Radial- sowie Axialmagnetlager verwendet. In Bild 
10.7 ist das Prinzip eines Elektromagnetlagers dargestellt. 
Ein Sensor misst die Abweichung des Rotors von seiner Referenzlage, ein 
Regler leitet aus der Messung ein Regelsignal ab, dieses erzeugt über einen 
Leistungsverstärker einen Steuerstrom durch den Stellmagneten und erzeugt 
damit Magnetkräfte derart, dass der Rotor gerade in Schwebe bleibt. 
Durch den Einsatz von Magnetlagern in Kombination mit Gasdichtungen 
werden folgende Vorteile erreicht: 

• Reduzierung der Leistungsverluste 
• Signifikante Reduzierung der Wartungskosten 
• Keine Verschmutzungen verursacht durch Ölleckagen 
• Längere Betriebsdauer 
• Platzersparnis 
• Gewichtsreduzierung 
• Verbesserung der dynamischen Stabilität des Rotors. 

 
Bild 10.7 Prinzip eines Elektromagnetlagers 
 
11 Antrieb 
Elektrische Motoren sowie Dampf- und Gasturbinen sind die hauptsächlichen 
Alternativen zum Antreiben eines Turboverdichters. Die Auswahl des 
geeigneten Antriebs erfolgt unter der Berücksichtigung des Aufstellortes 
sowie der Einsatzbedingungen der jeweiligen Anlage. Um einen 
zuverlässigen Betrieb der Anlage zu gewährleisten, ist die Abstimmung 
zwischen dem Antrieb und dem Verdichter erforderlich. 
 
Die vorwiegenden Ausführungsformen der verwendeten E-Motoren sind 
Asynchronmotoren mit Käfigläufer - oft Kurzschlussläufer genannt - und 
selten Synchronmotoren. 
Die E-Motoren werden sowohl mit konstanter als auch variabler Drehzahl 
eingesetzt. 
Während die Drehzahlsteuerung der Synchronmotoren ausschließlich über 
eine Frequenzsteuerung geschieht, erfolgt diese bei Asynchronmotoren mit 
Käfigläufer zwar hauptsächlich durch eine Frequenzsteuerung, kann jedoch 
ebenfalls durch Polumschaltung, Schlupfsteuerung oder Ständerspannungs-
steuerung (Thyristorsteuerung) erfolgen. 
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Beim Einsatz von Dampfturbinen werden hauptsächlich solche mit 
Reaktionsschaufeln (Überdruckturbine) herangezogen. In den USA werden 
jedoch sehr oft Dampfturbinen mit Gleichdruckschaufeln (Gleichdruckturbine) 
eingesetzt. 
Dampfturbinen können als Gegendruck- oder Kondensationsturbinen 
ausgeführt werden. In Bild 11.1 ist eine Kondensationsturbine dargestellt. Im 
Falle, dass ein Teil des Dampfes z.B. zur Speisewasservorwärmung oder zu 
Heizzwecken vorgesehen ist, wird die Turbine als Entnahmeturbine 
ausgeführt. Dampfturbinenantriebe benötigen in der Regel keine 
Zwischengetriebe. 
 
Seit den siebziger Jahren werden häufiger auch Gasturbinen als Antrieb für 
Turboverdichter eingesetzt. Sie bestehen aus drei Hauptgruppen: dem 
Verdichter, der Brennkammer und der Turbine. Sie werden hauptsächlich mit 
flüssigen (Kerosin) oder gasförmigen (Erdgas) Brennstoffen betrieben. 

 
Bild 11.1 Kondensationsturbine (SIEMENS) 
 
12. Kupplungen 
Der Zweck der Kupplung ist das Verbinden zweier voneinander unabhängig 
gelagerter Wellensysteme und das Übertragen eines Drehmoments, wobei im 
Betrieb gegenseitige radiale und axiale sowie winkelige 
Wellenverschiebungen zu kompensieren sind (Bild 12.1). 

 
Bild 12.1 Wellenverlagerungen 
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Axiale Wellenverschiebungen entstehen im Betrieb besonders bei langen 
Wellen aufgrund von Wärmedehnungen. 
Radiale und winkelige Wellenverschiebungen treten bei Ausrichtungs- und 
Montageungenauigkeiten sowie bei Fundamentenversatz auf. 
Die Auswahl einer Kupplung richtet sich hauptsächlich nach der Drehzahl der 
zu übertragenden Leistung und den Eigenschaften des Antriebs. 
 
Bei der Auswahl einer Kupplung für einen bestimmten Turbosatz sind 
folgende Kriterien heranzuziehen: 

• Übertragbares Nenn- und Spitzenmoment, 
• Maximale Drehzahl,  
• Elastizität,  
• Dämpfung,  
• Eigenfrequenz,  
• Torsionsfrequenz,  
• Dauerfestigkeit,  
• Massenträgheitsmomente von Antrieb, Getriebe und Verdichter,  
• Stöße,  
• Schwingungsverhalten,  
• Wellenlage: Zulässige axiale, radiale und winklige Verschiebungen,  
• Zulässige axiale und radiale Kräfte,  
• Axialbefestigung,  
• Gewicht,  
• Schwerpunktlage,  
• Auswuchtbarkeit,  
• Abmessungen,  
• Spiel,  
• Temperaturänderungen,  
• Jährliche Betriebsstunden,  
• Erwartete Lebensdauer und  
• Durchschlagssicherheit (bei drehelastischen Kupplungen die Fähigkeit, 

das Drehmoment auch bei Zerstörung der elastischen Elemente zu 
übertragen). 

 
Auf der langsam laufenden Getriebewelle zum E-Motor werden dreh-
elastische, biegeelastische Gummipuffer-Bolzenkupplungen oder drehstarre-
biegeelastische Zahn- oder Membrankupplungen eingesetzt. Auf der schnell 
laufenden Getriebeseite werden Zahn- oder Membrankupplungen verwendet. 
Bei mehrgehäusigen Verdichtern, z.B. beim Zweigehäusigen einer Amoniak-
Kälteanlage, kann die Zahnkupplung zwischen beiden Gehäusen axial 
begrenzt werden, wodurch das Axiallager im Hochdruck-Gehäuse entfällt. 
Somit werden die mechanischen Verluste reduziert. 
 
Ferner werden bei Turbosätzen auch Lamellenkupplungen, z.B. bei der 
Verbindung des E-Motors mit dem Verdichter bei den Turbokältesätzen im 
Klimabereich eingesetzt. 
 
 
 

  



 142

12.1 Ausführungsformen 
12.1.1 Zahnkupplungen 
Zahnkupplungen gehören der Gruppe der drehstarr-biegeelastischen 
Kupplungen an. Sie sind in der Lage, begrenzte axiale, radiale sowie winklige 
Wellenverschiebungen auszugleichen. Die dabei entstehenden 
Rückstellkräfte werden vom Axiallager aufgenommen. Die Zahnkupplung 
besteht grundsätzlich aus zwei Naben, die auf die zu verbindenden Wellen zu 
befestigen sind, sowie einer meistens beweglichen Hülse (Bild 12.2a). Die 
Wellen-Nabenverbindung kann über eine Passfeder, einen Keil oder eine 
Schrumpfung erfolgen. Die Naben tragen entweder eine Außen- oder eine 
Innenverzahnung. Die dazugehörige Hülse ist entsprechend mit Innen- oder 
Außenverzahnung zu fertigen. 
Die Verzahnung ist einsatzgehärtet und geschliffen. In Bild 12.2b werden die 
Kupplungsnaben auf dem Wellenzapfen aufgeschrumpft. Hierbei lässt der 
Pressverband keine Mikrobewegungen zwischen Naben und Welle zu. 

 
Bild 12.2a Zahnkupplung (Fa. RENK-TACKE) 

 
Bild 12.2b Ausschnitt Zahnkupplung (Fa. RENK-TACKE) 
 
Ferner ist darauf zu achten, dass die Kupplung ein geringes Gewicht aufweist 
und die Massenverteilung der Kupplungsnaben sowie der Hülse derart liegen, 
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dass sich die Schwerpunkte in der Nähe der Lager der jeweiligen Maschinen 
befinden, so dass die zweite Eigenfrequenz der Welle nur geringfügig von der 
Kupplung beeinflusst wird. 
 
Über die Länge der Hülse kann die Torsionssteifigkeit und somit die 
Torsionsfrequenz beeinflusst werden. Je länger die Hülse ist, desto 
drehelastischer verhält sich die Zahnkupplung. Bei den mit E-Motor 
angetriebenen Getriebeverdichtern werden Zahnkupplungen mit 
abgestimmtem drehelastischem Torsionsstab verwendet. Diese Maßnahme 
wird ergriffen, um infolge fehlender Torsionsdämpfung Instabilitäten, die durch 
Anregungen über den Luftspalt des E-Motors auftreten können, zu vermeiden. 
In Bild 12.3 ist eine Zahnkupplung mit Torsionsstab dargestellt. 

 
Bild 12.3 Zahnkupplung mit Torsionsstab 
 
Durch eine geeignete konstruktive Gestaltung der Kupplungsteile kann die 
Ablagerung von auszentrifugierten Ölbestandteilen (Schlamm) verhindert 
werden. Das erfolgt z.B. durch die Verwendung der Einzelzahn-
Einspritzschmierung mit den entsprechenden Ölablaufbohrungen. 
 
12.1.2 Lamellenkupplung 
Sie besteht aus zwei Flanschnaben und einem Zwischenstück. Zwischen den 
Flanschen und dem Zwischenstück sind Lamellenpakete angeordnet und 
wechselseitig verschraubt. Die einzelnen Lamellen sind aus nicht rostendem 
Federstahl gefertigt und werden durch Buchsen mit Halteringen 
zusammengehalten (Bild 12.4). 
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Bild 12.4 Lamellenkupplung 
 
Die Anordnung des Lamellenpakets lässt eine Drehelastizität nicht zu. Das 
Drehmoment (bis zu 8x105 Nm) wird drehspielfrei übertragen. Die Lamellen-
kupplung ist wartungsfrei und unterliegt bei fachgerechter Montage keinem 
Verschleiß. Somit ist ihre Lebensdauer nahezu unbegrenzt. 
 
Da die Lamellenpakete gut sichtbar angeordnet sind, können sie leicht 
kontrolliert werden und sind ohne Schwierigkeiten zu montieren.  
 
12.1.3 Membrankupplung 
Bei der Membrankupplung sind zwischen den Zwischenhülseenden und den 
Wellenenden Blechringe installiert (Bild 12.5). 

 
Bild 12.5 Membrankupplung 
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Membrankupplungen können einerseits drehstarr und spielfrei hohe 
Drehmomente und Drehzahlen übertragen und andererseits durch die 
Verformungsfähigkeit ihrer Blechringe axiale, radiale sowie winkelige 
Wellenverschiebungen ausgleichen. 
Im Vergleich zur Zahnkupplung treten bei der Membrankupplung geringere 
Axialkräfte auf, es können jedoch lediglich geringe axiale Wellen-
verschiebungen ausgeglichen werden. Zudem ist die Membrankupplung sehr 
stoßempfindlich. Sie kann mit etwa dem Vierfachen, während die 
Zahnkupplung mit dem Achtfachen ihres Nennmomentes belastet werden. 
Somit eignen sich Membrankupplungen nur bedingt für E-Motor-angetriebene 
Turboverdichter, da hier hohe Stoßbelastungen durch Kurzschlüsse auftreten 
können. Vorteilhaft ist, dass sie Schmierungs- und wartungsfrei eingesetzt 
werden können. 
Zur Drehmomentenübertragung sind hier alle üblichen Wellen-Naben-
Verbindungen (Keil, Passfeder, Aufschrumpfung) verwendbar. 
In Bild 12.6 ist eine Membrankupplung der Fa. BHS-VOITH dargestellt. Die 
flexiblen Membranscheiben, das Kernstück der Kupplung, bestehen aus 
Doppelmembranelementen, die sowohl außen als auch innen (mit der 
dünnwandigen Hülse) miteinander elektronenstrahlverschweißt sind. 

 
Bild 12.6 Membrankupplung (Fa. BHS-VOITH) 
 
12.2 Kupplungsschutz - Einrichtungen 
Zum Schützen gegen jegliche Berührung der rotierenden Teile sowie zur 
Vermeidung von Ölverlusten bei ölgeschmierten Kupplungen 
(Zahnkupplungen) werden Kupplungsschutz - Einrichtungen herangezogen. 
Im Falle, dass eine Ölschmierung vorhanden ist, ist eine öldichte 
Kupplungsverschalung vorzusehen. In den meisten Fällen ist sie einseitig 
angeflanscht und an der Maschine befestigt. Die andere Seite liegt gleitend 
auf einem O-Ring am Auflagering an der Maschine oder dem Getriebe auf 
(Bild 12.7). Der lichte Manteldurchmesser der Verschalung bei Ölzuführung 
über die Verschalung soll etwa 100 mm größer als der größte Durchmesser 
der Kupplungshülse sein. Bei einer Ölzuführung über das 
Maschinenlagergehäuse dürfen 20mm nicht unterschritten werden.  
Diese Maßnahmen sind notwendig, um bei öldichten Kupplungs-
verschalungen Stauungen im Ölabfluss durch die Ventilation der 
Kupplungshülse zu vermeiden. Bei schmierungsfreien Kupplungen, z.B. bei 
Membrankupplungen mit hohen Umfangsgeschwindigkeiten, ist der 
Durchmesser der Verschalung ausreichend groß zu wählen, um unzulässig 
hohe Erwärmungen durch Luftverwirbelungen zu vermeiden. 
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Bild 12.7 Kupplungsschutz (angeflanscht freitragend) 
 
13 Getriebe 
Getriebe sind dazu da, die Drehzahl und das Drehmoment des Antriebs an 
den Bedarf des Turboverdichters anzupassen. Sie werden sowohl zwischen 
dem Antrieb und dem Turboverdichter als auch zwischen den 
Verdichtergehäusen bei mehrgehäusigen Verdichtern eingesetzt. Sie werden 
meistens bei E-Motorangetriebenen und selten bei turbinenangetriebenen 
Verdichtern verwendet. 
Ein Getriebe besteht aus einem feststehenden Gehäuse sowie einer Antriebs- 
und Abtriebswelle. Beide Wellen können entweder mechanisch oder 
hydraulisch gekoppelt sein. 
Bei Turbosätzen werden hauptsächlich Zahnradgetriebe eingesetzt. Sie sind 
als Stirnradgetriebe mit einfacher oder Doppeltschrägverzahnung ausgeführt 
und werden bei hohem Drehzahlübersetzungsverhältnis mehrstufig gebaut. 
Ferner werden bei hohen Übersetzungsverhältnissen oft Planetengetriebe 
eingesetzt. Da jedoch bei diesen Getrieben die Antriebs- und Abtriebswelle 
koaxial angeordnet sind, können sie direkt am Verdichtergehäuse 
angeflanscht werden. 
 
In Bild 13.1 und Bild 13.2  sind ein Stirnradgetriebe bzw. ein 
Planetengetriebe dargestellt. 
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Bild 13.1 Einstufiges Stirnradgetriebe (Fa. BHS) 

 
Bild 13.2 Planetengetriebe (Fa. BHS) 
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Während die Leistungsübertragung bei den Zahnradgetrieben mechanisch 
passiert, erfolgt sie bei hydrodynamischen Getrieben über eine Flüssigkeit. 
Das hydrodynamische Getriebe besteht aus einer Pumpe, einer Turbine und 
einem Leitrad (Bild 13.3). Durch die Leitschaufelverstellung können 
Drehmomente und Drehzahlen stufenlos geregelt werden. 

 
Bild 13.3 Hydrodynamisches Getriebe (schematisch) 
  1 Pumpe, 2 Turbine, 3 Leitrad 
 
Enorme Bedeutung erlangten die hydrodynamischen Getrieberegel-
kupplungen. Sie vereinen konstruktiv hydrodynamische Komponenten mit 
bewährten mechanischen Elementen. In Bild 13.4 ist ein solcher 
Mehrkreisregelantrieb der Fa. VOITH dargestellt: 
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Bild 13.4 Hydraulisch regelbare Kupplung (VOITH)  
A: Hydrodynamische Regelkupplung 
B: Schaltkupplung 
C: Hydrodynamischer Drehmomentwandler 
D: Hydrodynamische Bremse 
E: Planetengetriebe (Standgetriebe) 
F: Planetengetriebe (Umlaufgetriebe) 
 
Das eigentliche hydrodynamische Getriebe (hydrodynamischer 
Drehmomentwandler) übernimmt ausschließlich den Regelbereich von 80 - 
100 % der Drehzahl. Die Drehzahlregelung erfolgt durch die Änderung der 
Stellung seiner Leitschaufeln. In diesem Regelbereich werden die beiden 
Laufräder der Regelkupplung A durch die Schaltkupplung B mechanisch 
gekoppelt. Somit ist die Regelfunktion der Regelkupplung nicht mehr 
gegeben. Dadurch findet eine mechanische Kopplung des Antriebsmotors 
zum angetriebenen Verdichter statt. 
Die Vorteile von hydrodynamischen Getrieberegelkupplungen zur 
Drehzahlregelung von E-Motoren gegenüber den elektrisch 
drehzahlgeregelten Motoren wurden durch ihren Einsatz bestätigt. 
 
14 Rotordynamische Betrachtungen 
14.1 Biegeeigenfrequenzen 
Die Laufruhe eines Turboläufers stellt eine wichtige Vorraussetzung für den 
sicheren Betrieb einer Turbomaschine dar. Das Verhalten des Turboläufers 
wird unter Berücksichtigung der Lagerform, der Lagergeometrie sowie des 
Ölfilms auf drehzahlfrequente und drehzahlfremde Schwingungen untersucht, 
um eine Begrenzung der Wellenschwingungsamplituden innerhalb der 
zulässigen Werte zu erzielen. Die Amplitude der Wellenschwingungen, die 
dynamischen Lagerpressungen, - entsprechend den Feder- und Dämpfungs-
zahlen der Lager - die Resonanzen sowie die bezogenen Amplituden-
überhöhungen werden mit Hilfe der Unwuchtrechnung, bestehend aus 
unterschiedlich verteilten Unwuchten - es werden i.d.R. drei Unwuchtfälle  
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herangezogen- ermittelt. Dadurch werden die Schwingungsamplituden für 
jeden beliebigen Punkt der Welle als Funktion der Drehzahl berechnet. 
Die Unwuchtgröße wird nach DIN 4312 gemäß der angegebenen Formel: 
U = 9550 Q m/N [gmm] berechnet, wobei: 

Q=2,5 mm/s  die Gütestufe 
m   in    kg  die Läufermasse und 
N   in  1/min.  die Drehzahl ist. 

Ferner dürfen die für jede Unwuchtverteilung errechneten Amplituden der 
Wellenschwingungen an den Lagern den Wert A = N1400  [µm] nicht 
überschreiten. Dabei wird als Amplitude A die große Halbachse der 
elliptischen Wellenbahn verstanden. 
Die API617 aus dem Jahre 1979 empfiehlt als Unwuchtgröße den Wert 
U=444x106 m/N2 [gmm] und als zulässige Amplituden der Wellen-
schwingungen an den Lagern A = N2800 . In der API 617 vom 1988 wird 
der Verstärkungsfaktor AF = Nc/(N2-N1) eingeführt (Bild 14.1). 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 höchsten Betriebsdrehzahl keine kritischen 
Drehzahlen liegen. 

 
Bild 14.1 Definition des Verstärkungsfaktors 
 
In Bild 14.2 ist die Amplitude der Wellenschwingungen in Abhängigkeit der 
Läuferdrehzahl für alle drei Unwuchtfälle des im Abschnitt 17.1.1 
beschriebenen Kälteverdichters dargestellt. 
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Bild 14.2 Amplitudenverläufe 
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Bei Mehrwellen-Turboverdichtern (Getriebeverdichtern) werden aber im 
wesentlichen die Lagerbelastungen und damit die Feder- und 
Dämpfungszahlen der Lager und somit schließlich die Eigenfrequenzen und 
Verstärkungsfaktoren durch die Zahnkräfte bestimmt, die wiederum von der 
Leistung abhängig sind. Damit ändern sich die Lagerbelastung mit der 
Verdichterleistung und entsprechend die Resonanzverhältnisse. 
Trägt 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 möglich. Zur 
Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird die gesamte Unwucht im 
Laufradschwerpunkt angesetzt (Bild 14.3). 

 
Bild 14.3 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern  

Ritzelwelle mit einem Rad 
 
Die Zahnkräfte, die wesentlich größer als die Gewichtskräfte der Ritzelwelle 
sind, bewirken große Lagerbelastungen, die wiederum zu großen 
Federzahlen und geringen Dämpfungswirkungen im Lagerölfilm führen. 
Anderseits führt dieses zu hohen Verstärkungsfaktoren, so dass anders, als 
bei hochtourigen Einwellenverdichtern, die Möglichkeit besteht nicht die 
Resonanz als unkritisch zu betrachten (Bild 14.3). 
Trägt die Ritzelwelle zwei Laufräder, so kann von einem Zweimassensystem 
gesprochen werden. Zur Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird je 
die Hälfte der Unwucht gleichphasig in beiden Laufradschwerpunkten (Bild 
14.4) und zur Anregung der zweiten Eigenschwingungsform gegenphasig 
(Bild 14.5) ausgelegt. Wie aus Bild 14.5 ersichtlich, liegen beide 
Eigenfrequenzen relativ dicht nebeneinander. 
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Bild 14.4 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern  

Ritzel mit zwei Rädern 

 
Bild 14.5 Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern  

Ritzel mit zwei Rädern 
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Ferner ist die Untersuchung des Turboläufers auf Instabilitäten von 
fundamentaler Bedeutung. Im Unterschied zu den unwuchterregten 
Schwingungen, deren Frequenz gleich der Drehzahl ist, sind die 
Schwingungen infolge von Instabilitäten drehzahlfremd. 
Die Hauptursache für die Entstehung von Instabilitäten bilden die 
Querfederzahlen. Die Stabilität einer Welle wird durch das logarithmische 
Dekrement δ wiedergegeben. Dieses ist definiert als der natürliche 
Logarithmus des Quotienten zweier aufeinanderfolgender 
Schwingungsamplituden einer stoßangeregten Welle (Bild 14.6). 

 
Bild 14.6 Logarithmisches Dekrement δ = ln(AN/AN+1) 
 
Die bekanntesten Instabilitäten werden aufgrund von Querkräften, die das Öl 
in den Radiallagern ausübt (Oilwhip), hervorgerufen und treten sowohl bei 
Turboverdichtern als auch bei Turbinen auf. Die dadurch entstehenden 
Schwingungen sind subharmonisch und liegen etwas tiefer als die halbe 
Drehfrequenz. Bild 14.7 zeigt die Frequenzanalyse einer subharmonischen 
Schwingung, die vom Ölfilm der Lager angeregt wurde. 
 

 
Bild 14.7 Frequenzanalyse eines beginnenden Oilwhips 
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Die Welle dreht mit 280 1/s. Neben einer drehfrequenten Amplitude von 50 
µm existiert ebenfalls eine Amplitude der gleichen Größe bei der 
drehzahlfremden Frequenz von 110 1/s, welche etwas niedriger als die halbe 
Drehfrequenz liegt. 
Das dargestellte Spektrum wurde während eines Lagerschadens 
(Vergrößerung des Lagerspiels) an einem Versuchsverdichter aufgenommen. 
Das Auswechseln der Lager führte zur Eliminierung der Subharmonischen 
sowie zur Amplitudenverringerung der harmonischen Schwingung - zu 30 µm 
[42]. 
Eine ebenfalls wichtige Rolle bei der Entstehung von Instabilitäten in 
Turboläufern spielt die Lagerform. Zylinderlager weisen aufgrund ihrer hohen 
Querfederzahl die geringste Dämpfung im Vergleich zu Zitronen- und 
Vierkeillagern auf und haben somit die ungünstigsten 
Stabilitätseigenschaften. Bei modernen Turboverdichtern werden 
Kippsegmentlager verwendet, die hervorragende Stabilitätseigenschaften 
besitzen. 
In Bild 14.8 aus [43] ist dieser Einfluss am Beispiel eines 
turbinenangetriebenen Verdichterläufers dargestellt. Hier wurde das 
logarithmische Dekrement  für Vierflächenlager (untere Kurven) und für 
Kippsegmentlager (obere Kurven) über der Drehzahl aufgetragen. 

 
Bild 14.8  Logarithmisches Dekrement über der Drehzahl 
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Die durchgezogenen Linien geben die errechneten Werte wieder, während 
die gestrichelten die gemessenen Werte aus Stoßversuchen im 
Vakuumbunker darstellen. 
Bei den Vierflächenlagern machte sich die Instabilität (δ=0) knapp unterhalb 
der Turbinenschlussdrehzahl bemerkbar. Bei den Kippsegmentlagern, die 
niedrigere Querfederzahlen besitzen, wurde eine Erhöhung sowohl des 
errechneten als auch des gemessenen logarithmischen Dekrementes 
ermittelt. Hier ist zwar ein merklicher Einfluss der inneren Dämpfung bei 
Drehzahlen über 8000 1/min festzustellen, es sind jedoch, da δ>0, keine 
Instabilitäten vorhanden. 
Ähnlich wie der Ölfilm in den Lagern kann das Fördergas in den Labyrinthen 
ebenfalls zu Querkräften führen, die mit zunehmender Gasdichte 
entsprechend größer werden. Die demzufolge entstehenden Instabilitäten an 
Hochdruck-Turboverdichtern sind in vielen Veröffentlichungen dokumentiert. 
Zur Abhilfe wurde in den meisten Fällen der Lagerabstand verkürzt und/oder 
der Wellendurchmesser vergrößert. Das führt zu einer Erhöhung der ersten 
Biegeeigenfrequenz NK1 -berechnet mit starrer Lagerabstützung. Aufgrund 
dieser Erfahrungen wurden in [44] Empfehlungen für das maximale Verhältnis 
der Betriebsdrehzahl NB zur ersten Biegeeigenfrequenz NK1 in Abhängigkeit 
der mittleren Gasdichte veröffentlicht (Bild 14.9). 

 
Bild 14.9 Zulässiges Steifigkeitsverhältnis NB/NK1, abhängig von der 

mittleren Gasdichte 
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Da die Querkräfte bzw. Querfederzahlen mit der Umfangsgeschwindigkeit des 
in die Dichtung zuströmenden Gases wachsen und zu Instabilitäten führen, 
wird zur Abhilfe in manchen Fällen eine drallfreie Gasströmung durch 
Drallbrecher vor der Labyrinthdichtung erzeugt [45]. 
Wenn Schwimmringdichtungen ohne Druckentlastung ausgerüstet sind, 
werden sie in ihrer radialen Beweglichkeit eingeschränkt - d.h. „schwimmen“ 
nicht - verhalten sich demzufolge wie Zylinderlager und erzeugen Querkräfte 
und somit Querfederzahlen. Zur Reduzierung dieser Querkräfte wird i.a. -
vorsorglich- die axiale Länge der Schwimmringe durch umlaufende 
Ausgleichsnuten unterteilt. 
Die Turboläufer werden bei maximaler Betriebsdrehzahl mit 
originalindentischen Lagern im Vakuumbunker dynamisch gewuchtet. Bei 
derartigem Wuchten verhält sich der Läufer elastisch, wodurch die wahre 
axiale Verteilung der Unwuchten lokalisiert und nachfolgend kompensiert 
wird. Zusätzlich werden die dynamischen Lagerkräfte nach Größe und 
Richtung gemessen. 
Die Laufräder werden einzeln niedertourig gewuchtet und in einem 
Schleudertopf einer Überdrehzahlprobe unterzogen. 
Der fertig montierte Läufer wird zuerst niedertourig vorgewuchtet, danach im 
Vakuumbunker geschleudert und schließlich bei maximaler Betriebsdrehzahl 
elastisch gewuchtet. Dabei werden internationale Bewertungskriterien 
herangezogen. 
Abschließend ist auf eine weitere Ursache für die Entstehung von 
Instabilitäten hinzuweisen. Es handelt sich um die innere Dämpfung, wie sie 
beispielsweise infolge geringen Schrumpfens aufgesetzter Teile entstehen 
kann. 
 
14.2 Torsionseigenfrequenzen 
Zur Ermittlung von Torsionseigenfrequenzen werden verschiedene Verfahren 
herangezogen. Dabei werden die Größen der einzelnen Trägheitsmomente, 
der Torsions-Federsteifigkeiten und -Dämpfungen sowie die Drehzahlen des 
gesamten Wellenstranges in einem Rechenmodell zusammengefasst. Diese 
Werte werden für die Berechnung entweder auf die Antriebs- oder auf die 
Verdichterdrehzahl reduziert. Die Ergebnisse der Torsions-
Eigenfrequenzberechnung werden in einem sog. Campell - Diagramm 
zusammengefasst. 
In Bild 14.10 sind die Torsions-Eigenfrequenzen des Wellenstranges des im 
Abschnitt 17.1.1 beschriebenen Kälteverdichters den Drehzahlen des Motors 
und des Verdichters gegenübergestellt (Campell - Diagramm). Daraus wird 
ersichtlich, dass alle Torsions-Eigenfrequenzen sowohl weiter als 10% von 
der Drehzahl des E-Motors als auch weiter als 10% von der Drehzahl des 
Verdichters entfernt liegen. 
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Bild 14.10 Campell - Diagramm 
 
14.3 Torsionserregungen durch E-Motoren 
Das Torsionsmoment wird vom Motor über den Luftspalt auf den Motorläufer 
und anschließend über die Kupplung auf den Verdichterläufer übertragen. 
Ferner wird über das Motorgehäuse das entsprechende Gegenmoment auf 
das Fundament eingeleitet. 
Die meisten elektrische Störungen, wie z.B. der Klemmenkurzschluss oder 
das Einschalten des Motors, erzeugen im Luftspalt periodische 
Wechselmomente mit zeitlich abklingenden Amplituden, die kurzzeitig 
maximal das vierfache Nennmoment, auch Stossmoment genannt, auf das 
Fundament als Gegenmoment wirkt. An der Welle zwischen Motor und 
Verdichter und somit gleichzeitig an der Kupplung ergeben sich jedoch völlig 
unterschiedliche Wechselmomente, die wiederum vom Verhältnis der 
Massenträgheitsmomente des Motorläufers zum Läufer der angetriebenen 
Maschine abhängen. D.h. je größer dieses Verhältnis ist, desto kleiner sind 
die in der Kupplung auftretenden Wechselmomente gegenüber den 
Luftspaltmomenten. 
Bei Motor-Turboverdichtern liegt das Verhältnis der Trägheitsmomente 
zwischen 0,1 und 5 und macht demzufolge je nach Größe und Art der 
elektrischen Störungen unterschiedliche Maßnahmen notwendig. Ist das 
Verhältnis der Trägheitsmomente groß genug und liegt die 
Torsionseigenfrequenz ausreichend weit von der Erregungsfrequenz entfernt, 
können die maximalen Wechselmomente am Wellenstrang durch 
entsprechende Dimensionierungsmaßnahmen gering gehalten werden, wobei 
i.a. die Kupplungen das schwächste Glied darstellen. 
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Zahnkupplungen sind kurzzeitig mit dem acht-, Membran- oder 
Federlamellenkupplungen lediglich mit dem vierfachen Nennmoment 
belastbar. 
Ferner ist festzustellen, dass, je niedriger die Torsionseigenfrequenz ist, um 
so geringer die Momentenamplituden in der Welle bei gleichen 
Erregungsamplituden ausfallen. 
Die Torsionseigenfrequenz sinkt jedoch mit der Torsionsfederzahl. Letztere 
kann am leichtesten an der Kupplung beeinflusst werden. Sie kann z.B. bei 
Zahnkupplungen durch Verlängerung ihrer Zwischenhülse oder durch einen in 
der Kupplung integrierten Torsionsstab (Bild 12.3) klein gehalten werden. 
Durch Verwendung von drehelastischen Kupplungen wird der gleiche Effekt 
erreicht, da sie eine kleine Torsionsfederzahl und eine merkliche Dämpfung 
besitzen. Der Einsatz drehelastischer Kupplungen wird jedoch nicht von 
jedem Betreiber akzeptiert. 
In Bild 14.11 wird der Torsions - Momentenverlauf zwischen Motor und 
Getriebe nach dem 3-phasigen Klemmenkurzschluss des Wellenstranges des 
im Abschnitt 17.1.1 beschriebenen Kälteverdichters dargestellt. Das hierbei 
kurzzeitig erreichte maximale Torsionsmoment beträgt 21,3 kNm und liegt um 
ca. das 3,3-fache höher als das Nennmoment des Motors, das den Wert 6,43 
kNm erreicht. 

 
Bild 14.11 Torsions-Momentenverlauf zwischen Motor und Getriebe 

nach einem 3 phasigen Kurzschluss 
 

  



 160

15 Getriebe - Turboverdichter 
Die Verbesserung des Wirkungsgrades und die damit einhergehende 
Reduzierung des Leistungsbedarfs hat den Anstoß für die Entwicklung des 
Mehrwellen-Radialverdichters, des sog. Getriebe-Turboverdichters, gegeben. 
Zuerst kam er zum Einsatz bei der Luftverdichtung in der Automobilindustrie, 
im Bergbau sowie in Luftzerlegungsanlagen. Die hierbei geforderten 
Enddrücke lagen zwischen 6 und 11 bar. 
Im Jahre 1947 entwickelte die Firma DEMAG den vierstufigen 
Getriebeverdichter und meldete ihn anschließend am 2.10.1948 zum Patent 
an. Der erste Getriebe-Turboverdichter der VK-Baureihe wurde  im Dezember 
1949 an die Zeche „Alte Haase“ in Sprockhövel ausgeliefert und in Betrieb 
genommen. 
Mit dem Ablauf des Patents im Jahr 1968 wurde das erfolgreiche Konzept des 
Mehrwellenverdichters von vielen Turboverdichter-Herstellern ebenfalls 
übernommen und weiterentwickelt. 
Die Firma DEMAG präsentierte 1983 den 6-stufigen Getriebe-Turboverdichter 
und ca. 10 Jahre später lieferte die Firma Babcock-Borsig den 8-stufigen aus. 
Schließlich wurde im Mai 1997 von der Firma GHH-Borsig der 10-stufige 
Getriebe-Turboverdichter ausgeliefert. 
In Bild 15.1 ist ein vierstufiger Getriebeverdichter der Fa. DEMAG dargestellt. 

 
Bild 15.1 Vierstufiger Getriebeverdichter  
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15.1 Vorteile der Getriebe- Turboverdichter 
• Jede Stufe kann, durch die Möglichkeit der Wahl entsprechender 

Ritzelwellendrehzahl, im Optimalbereich des Wirkungsgrades betrieben 
werden. 

• Die ungestörte axiale Zuströmung zu allen Laufrädern trägt zur 
Verbesserung des Stufenwirkungsgrades bei. 

• Da nach jeder Stufe eine Kühlung des Mediums ermöglicht wird, kann die 
Annäherung an den thermodynamisch günstigsten isothermen 
Prozessverlauf erreicht werden. 

• Aufgrund der Optimierung des Wirkungsgrades für jede Stufe sowie der 
Verwendung von 3D-Laufradtypen in halboffener und geschlossener 
Bauweise werden weniger Stufen benötigt. 

• Die kompakte Bauweise des Getriebe-Turboverdichters führt zu 
erheblicher Gewichteinsparung und geringerem Platzbedarf. 

• Jede Stufe kann mit Vor- und/oder Nachleitapparaten ausgerüstet werden, 
so dass ein breiter Regelbereich des Getriebe-Turboverdichters bei 
hohem Wirkungsgrad ermöglicht wird. 

• Nach jeder Stufe ist eine Zuspeisung oder Entnahme möglich. 
• Die Möglichkeit der Anpassung an veränderte Betriebsbedingungen durch 

den einfachen Austausch von Laufrädern und Spiralgehäusen ist 
gewährleistet. 

• Montage- und Wartungsfreundlichkeit. 
• Die oben genannten Vorteile führen zu niedrigeren Investitions- sowie 

Betriebskosten gegenüber den Einwellenverdichtern. 
 
15.2 Technologische Entwicklung der Getriebe-Turboverdichter 
Durch die Entwicklung von geschlossenen Laufrädern mit dreidimensionalen 
Schaufeln wurde eine erhebliche Erweiterung des Betriebsbereiches in 
Richtung größerer Saugvolumina sowie die Verbesserung des 
Wirkungsgrades erreicht. Eine weitere Verbesserung des Wirkungsgrades 
wurde durch die halboffenen Laufräder mit rückwärtsgekrümmten Schaufeln 
anstelle von Laufrädern mit radialendenden Schaufeln erzielt. Die Einführung 
von verstellbaren Diffusorschaufeln (Nachleitgitter) trug zu einer Erweiterung 
des Teillastbetriebs bis zu 30 % (nach unten) bei einem konstanten 
Druckverhältnis und relativ gutem Wirkungsgrad bei. 
Ferner wurden Kombinationen von Vor- und Nachleitgittern eingesetzt, um 
den Betriebsbereich zu erweitern. 
 
Eine bedeutende Erhöhung des gesamten Verdichterdruckverhältnisses 
konnte durch die Steigerung der Laufradstufen erreicht werden, indem 
Getriebeverdichter mit bis zu 5 Ritzelwellen und somit bis zu 10 Laufräder 
gebaut wurden. Entsprechend der Anzahl der Ritzelwellen werden zur Zeit 
Getriebe mit bis zu drei Teilfugen ausgeführt. Dadurch wird gleichzeitig eine 
Verbesserung der Zugänglichkeit erreicht. 
 
Eine weitere technische Entwicklung des Getriebeverdichters stellt die 
Verwendung der selbstzentrierenden Stirnverzahnung (Hirth-Verzahnung) 
und eines Zugankers zur Befestigung der Laufräder an den freien 
Wellenenden der Getrieberitzelwellen dar. Zur Lagerung der Ritzelwellen 
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wurden die in der Vergangenheit eingesetzten Mehrflächen-Gleitlager durch 
Kippsegmentlager ersetzt, die erheblich bessere Dämpfungs- und 
Stabilitätseigenschaften aufweisen. Dadurch konnten die Drehzahlen der 
Ritzelwellen erheblich erhöht werden, ohne dass dabei Instabilitätsprobleme 
auftreten. 
 
Die Einführung von Kohlesegmentringdichtungen anstelle der Labyrinth-
dichtungen führte zu einer Verringerung der Leckageverluste. 
 
15.3 Getriebe 
Das Getriebegehäuse wird aus Termin- und Kostengründen als geschweißte 
Stahlkonstruktion konzipiert. Die schräg verzahnten Räder sowie die 
Ritzelwellen werden aus geschmiedetem legiertem Stahl gefertigt und ihre 
Verzahnungen einsatzgehärtet und geschliffen. 
 
Das Zentralrad (Antriebsrad) wird auf zweiteiligen Gleitlagern gelagert. 
Hierbei ist eine Lagerstelle mit einem Radial- und die zweite mit einem 
kombinierten Radial-Axiallager versehen. Die schnell drehenden Ritzelwellen 
laufen auf Kippsegmentlager, die aus 4 oder 5 Kippsegmenten pro Lager 
bestehen. Durch die hohen Stabilitäts- und Dämpfungseigenschaften der 
Kippsegmentlager weisen Getriebeverdichter eine hohe Laufstabilität sowie 
minimale Rotorschwingungen auf. 
 
Der erzeugte Axialschub der Laufräder wird über die Druckkämme der 
Ritzelwellen auf das Antriebsrad des Getriebes übertragen. Hierbei nimmt das 
Axiallager des Antriebrades den resultierenden Restschub auf.  
Eine mechanisch angetriebene Ölpumpe gewährleistet die 
Schmierölversorgung im Normalbetrieb und ist am Getriebe integriert. Sie ist 
derart ausgelegt, dass sie bei Stromausfall Öl bis zum Auslaufen liefert. In 
Bild 15.2 ist ein Getriebe der Fa. BHS dargestellt. 

 
Bild 15.2 Dreiwellengetriebe in Druckkammausführung 
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15.4 Kupplung 
Zur Verbindung des Antriebmotors und des Getriebes wird meistens eine 
Zahnkupplung eingesetzt. Sie gehört zu der Gruppe der drehstarr-
biegeelastischen Kupplungen und ist in der Lage, begrenzte 
Wellenverlagerungen in radialer, axialer und in Umfangs-Richtung 
auszugleichen.  
 
Bei den Getriebe-Turboverdichtern werden Zahnkupplungen mit 
abgestimmtem drehelastischem Torsionsstab verwendet. Diese Maßnahme 
wird ergriffen, um infolge fehlender Torsionsdämpfung Instabilitäten, die durch 
Anregungen über den Luftspalt des E-Motors auftreten können, zu vermeiden. 
Durch die Anpassung der Länge des Zwischenstückes (Torsionsstab) wird die 
gewünschte Drehelastizität der Kupplung erreicht. In Bild 12.3  ist eine 
Zahnkupplung mit Torsionsstab dargestellt. 
 
16 Betriebsverhalten der Turboverdichter 
16.1 Kennfeld eines Turboverdichters 
Das Betriebsverhalten eines Turboverdichters wird i.a. anhand von sog. 
Kennlinien wiedergegeben. Diese stellen die Änderung der spezifischen 
Arbeit in Abhängigkeit des Volumenstroms bei konstanter Drehzahl, 
Komponentengeometrie sowie unverändertem Fördergas dar. Bei Änderung 
der Drehzahl oder der Komponentengeometrie z.B. durch den Einsatz von 
Saugdrosselklappen oder Vorleitgittern entsteht ein Saugdrosselklappe - 
Verdichterkennfeld (Bild16.1) wobei ps0 und ps der Druck vor bzw. nach der 
Saugdrosselklappe ist. 
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Bild 16. 1 Saugdrosselklappe - Verdichterkennfeld 
 
Zur Herleitung eines Verdichterkennfeldes werden die einzelnen 
Stufenkennlinien superponiert. 
Damit eine Kennlinie und dementsprechend ein Kennfeld Allgemeingültigkeit 
gemäß der Ähnlichkeitstheorie erlangt, müssen die dimensionsbehafteten 
Kenngrößen wie z.B. Volumenstrom, spezifische Arbeit oder die Drehzahl 
durch dimensionslose Kenngrößen ersetzt werden. Solche Kenngrößen sind 
die Volumenzahl ϕ oder ϕ3, die Druckziffer ψ sowie die Umfangs-Machzahl 
Mu2 (Bild 16.2). 
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Bild 16.2 Gemessene Kennlinien (Einfluss der Machzahl)  
 
Aus Bild 16.2 ist deutlich der Einfluss der Machzahl auf die Ke
erkennen. Im Gegensatz dazu ist der Einfluss der Re-Zahl in de
Betriebsfällen vernachlässigbar klein, da sie einen großen Wert 
darauf zurückzuführen ist, dass die Reibungskräfte klein gegen
Trägheitskräften sind. 
In Bild 16. 3 ist ein Drehzahlkennfeld eines Turboverdichters d
Daraus ist zu entnehmen, dass der Betriebsbereich im Teillastgeb
die sog. Pumpgrenzkurve begrenzt wird. Links von dieser Kurve 
Verhalten des Turboverdichters instabil sein, das bedeutet, dass 
Drehzahlkennlinie eine gewisse Minimalfördermenge nicht unte
werden darf. Solche Instabilitäten sind auf ein Abreißen der Strömun
Schaufelgittern bei abnehmendem Volumenstrom zurückzuführen.
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Bild 16.3 Drehzahlkennfeld eines Turboverdichters 
 
Wenn durch das Abreißen der Strömung der Enddruck so weit sinkt, dass er 
kleiner als der Druck im an den Verdichter angeschlossenen Speichersystem 
wird, dann entsteht eine Zurückströmung des Fördergases von der Druckseite 
zum Turboverdichter, bis dieser wieder anfängt, das Medium zu fördern. 
Dieser instationäre Vorgang wird als „Pumpen“ bezeichnet. Durch diesen 
Vorgang wird der Axialschub des Turboverdichters nach Richtung und Größe 
periodisch verändert und damit entsprechend die Belastung des Axiallagers, 
welches schließlich zu seiner Beschädigung führen kann. 
 
Ferner kann die ganze Verdichteranlage durch die auftretenden 
Gassäulenschwingungen in den Leitungen in Gefahr geraten. 
Da die Pumpgrenze eines Turboverdichters von der Größe und der 
Gestaltung des nachgeschalteten Speichersystems (Rohrleitungen, Apparate 
etc.) abhängig ist, kann sie rechnerisch nur nährungsweise bestimmt werden. 
 
16.2 Regelung der Turboverdichter 
Bei der Regelung der Turboverdichter handelt es sich hauptsächlich um zwei 
Regelprobleme, die im folgenden erläutert werden. Diese sind: 
• die Druck- oder Fördermengeregelung und 
• die Pumpgrenzregelung 
 
16.2.1 Druck- bzw. Fördermengenregelung 
Zur Lösung dieses Regelproblems werden verschiedene Regelarten 
herangezogen. Für die Auswahl der Regelart sind folgende Gesichtspunkte 
zu berücksichtigen: 
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• Betriebsweise der Gesamtanlage 
• hoher Wirkungsgrad des Verdichters im gesamten Betriebsbereich 
• breiter Betriebsbereich 
• Einsatz des Turboverdichters bei veränderlichen Ansaugbedingungen. 
 
16.2.1.1 Regelarten 
16.2.1.1.1 Drehzahlregelung 
Durch eine Drehzahlveränderung wird nach dem Strömungsmaschinengesetz 
eine Variierung des Volumenstromes (V ~N) sowie der polytropen Arbeit 
(h

&

p~N2) erreicht. Diese Regelart bietet sich bei der Verwendung eines 
Antriebes mit veränderlicher Drehzahl wie einer Dampf- oder Gasturbine, 
eines drehzahlgeregelten E-Motors sowie einer Regelkupplung an. 
 
Die Drehzahlregelung (Bild 16.3) eignet sich insbesondere für steile 
Anlagekennlinien sowie sämtliche Laufrad- und Turboverdichter-Bauarten. Da 
bei dieser Regelungsart der Verdichter lediglich die erforderliche Arbeit 
verrichtet, können relativ hohe Teillastwirkungsgrade erreicht werden. Sie 
wirkt auf sämtliche Laufradstufen des Turboverdichters und ermöglicht durch 
die Überdrehzahl eine Überlast des Fördervolumens. 
 
16.2.1.1.2 Saugdrosselregelung 
Diese Regelungsart erfolgt mit Hilfe einer eingebauten Drosselklappe in der 
Saugleitung des Turboverdichters. In Bild 16.1 ist ein Saugdrosselkennfeld 
dargestellt. Als Kennlinienparameter wird das Druckverhältnis an der 
Drosselklappe aufgeführt, wobei der Ansaugzustand des Verdichters vor der 
Drosselklappe definiert ist. Durch die Verdrehung der Drosselklappe werden 
Strömungswiderstände erzeugt, die mit dem Verstellwinkel wachsen und eine 
Senkung des Laufradsaugdrucks hervorrufen. 
 
Aufgrund der Strömungswiderstände in der Drosselklappe entstehen 
Energieverluste, die zu einem niedrigen Wirkungsgrad im Teillastbereich 
führen. Die Saugdrosselregelung eignet sich für steile Anlagekennlinien sowie 
alle Laufrad- und Verdichterbauarten und wirkt auf sämtliche Laufradstufen 
des Turboverdichters. 
 
Die niedrigen Investitionskosten stehen bei dieser Regelungsart den hohen 
Betriebskosten im Teillastbereich wegen des niedrigen Teillastwirkungs-
grades gegenüber. 
 
16.2.1.1.3 Vorleitschaufelregelung 
Durch die Anordnung verstellbarer Leitschaufeln vor dem Laufrad wird 
positiver sowie negativer Vordrall erzeugt. Dies ermöglicht die Variierung der 
Umfangskomponente der Zuströmungsgeschwindigkeit cu1 und führt folglich 
zu einer Beeinflussung der polytropen Arbeit hp=(cu2 u2 - cu1 u1) ηp. 
Ein positiver Vordrall (Mitdrall) erzeugt eine Minderung, ein negativer 
(Gegendrall) dagegen eine Erhöhung der polytropen Arbeit bzw. des 
Druckverhältnisses (Bild 16.4). 
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Bild 16.4 Vorleitschaufelkennfeld 
 
Die Reduzierung der polytropen Arbeit entlang der Kennlinie wird durch den 
Mitdrall ungleichmäßig beeinflusst. Im Teillastbereich ist die Abhängigkeit 
gering, da cu1 klein gegenüber cu2 ist, im Überlastbereich dagegen sehr groß, 
da hier cu1 groß gegenüber cu2 ist. Daraus ist zu entnehmen, dass sich die 
Kennlinien des Kennfeldes mit wachsendem Mitdrall nach links verschieben. 
Diese Regelart eignet sich hervorragend für steile Anlagenkennlinien sowie 
für alle Laufradtypen und insbesondere für Laufräder mit 
rückwärtsgekrümmten Schaufeln (cu2 kleiner). Die Mehrwellenverdichter 
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eignen sich besonders dafür, da bei denen vor jeder Laufradstufe ein 
Vorleitapparat eingebaut werden kann. Dagegen können bei Mehrstufen-
Einwellenverdichtern, aus Platzgründen lediglich ein bis zwei Vorleitapparate 
installiert werden. 
Die Vorleitschaufelregelung führt zu einem besseren Teillastwirkungsgrad als 
die Saugdrosselregelung, weist jedoch einen schlechteren 
Teillastwirkungsgrad als die Drehzahlregelung auf. Entsprechend ist bei der 
Kostenbetrachtung festzustellen, dass die Betriebskosten im Teillastbereich 
bei der Vordrallregelung geringer, die Investitionskosten jedoch höher als bei 
der Saugdrosselregelung liegen. Da sich die Verstellung der Vorleitschaufeln 
nur auf die folgende Laufradstufe auswirkt, ist die Teillastüberlegenheit der 
Vordrallregelung gegenüber der Saugdrosselregelung bei 
Einwellenverdichtern lediglich bis zum maximal sechsstufigen Verdichter zu 
erreichen. 
 
16.2.1.1.4 Nachleitschaufelregelung 
Bei dieser Regelart erfolgt die Regelung mit Hilfe verstellbarer 
Diffusorschaufeln, auch Nachleitgitter genannt, die im Diffusor installiert sind. 
Der beschaufelte Diffusor sorgt für eine stärkere Verzögerung der Strömung 
auf dem kürzeren Weg zur Spirale und ist deshalb verlustärmer als der 
unbeschaufelte Diffusor. Beim letzteren verläuft die Strömung annähernd in 
Form einer logarithmischen Spirale und legt deswegen einen relativ längeren 
Weg zur Spirale der Stufe zurück. 
Der Nachteil des kleinen Teillastbereiches des beschaufelten gegenüber dem 
schaufellosen Diffusor wird durch die Verstellung der Diffusorschaufeln 
aufgehoben, denn dadurch wird eine Anpassung ihres Anstellwinkels an den 
Winkel der absoluten Strömung am Laufradaustritt erreicht (Bild 16.5), was 
folglich zu einer Minimierung der Stoßverluste im Teillastbereich führt. 

 
Bild 16.5 Kennfeld mit verstellbaren Diffusorschaufeln 
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Durch die Schließung der Diffusorschaufeln erfolgt eine Verringerung des 
Eintrittsquerschnitts des Diffusors und somit eine proportionale Reduzierung 
der Durchflussmenge. Daraus folgt eine Verringerung des Winkels der 
absoluten Strömung am Laufradaustritt. Der kleiner eingestellte 
Diffusorschaufelwinkel wird nun auf die Verringerung des Strömungswinkels 
angepasst. 
 
Die Beeinflussung des Volumenstroms über die Verstellung der 
Diffusorschaufeln bedeutet eine inzidenzarme Flächenreduzierung und hat 
dennoch keine energiedissipative Drosselung, wie es bei der Saugklappe der 
Fall ist, zur Folge. Dadurch wird eine verlustarme Regelung des 
Betriebsbereichs des Turboverdichters bis weit in das Teillastgebiet hinein 
erreicht. Durch die Schaufelverstellung bleibt die Leistung bei gegebenem 
Massenstrom nahezu unverändert, da sich im Gegensatz zur 
Vorleitschaufelregelung lediglich der Druckrückgewinn im Diffusor verändert. 
Diese Regelart eignet sich sehr gut für Mehrwellenverdichter, da hier der 
Einbau des Verstellmechanismus an jeder Stufe möglich ist. Dagegen können 
sie bei mehrstufigen Einwellenverdichtern aus Platzgründen nicht eingesetzt 
werden. Sie eignet sich besonders gut für flache Anlagenkennlinien sowie alle 
Laufradtypen. 
 
Mit Hilfe der Nachleitgitterregelung wird ein weiter Betriebsbereich mit gutem 
Wirkungsgrad bei konstanter polytropischer Arbeit bzw. konstantem 
Druckverhältnis erzielt. Hierbei liegt die Pumpgrenze öfter bei einem 
Volumenverhältnis unter 50 %. 
Bei reduzierter polytroper Arbeit ist dagegen der Teillastwirkungsgrad niedrig. 
Da bei der Kälteanlage im Teillastbereich der Kondensatordruck meistens 
sinkt ist diese Verdichterregelart dementsprechend ungeeignet. 
 
Durch die Aufdrehung der Diffusorschaufeln kann in den meisten Fällen eine 
Volumenvergrößerung erreicht werden. Die Schaufelverstellung wirkt lediglich 
auf die betreffende Stufe.  
Abschließend ist zu erwähnen, dass bei dieser Regelart die Betriebskosten im 
Teillastbereich aufgrund des guten Wirkungsgrades niedrig und die 
Investitionskosten vergleichbar mit denen der Vorleitschaufelregelung sind. 
 
16.2.1.2 Kombination verschiedener Regelarten 
Durch die Kombination verschiedener Regelarten kann der Betriebsbereich 
erweitert und der Teillastwirkungsgrad eines Turboverdichters verbessert oder 
besser an die Anlagekennlinie angepasst werden. 
 
16.2.1.2.1 Kombinierte Drehzahl-Saugdrosselregelung 
Im Falle, dass ein Kälteturboverdichter mit Dampfturbinenantrieb, z.B. in einer 
Ammoniakanlage, mit steiler Anlagenkennlinie im kleinen Teillastbereich mit 
einer zu niedrigen Drehzahl von etwa 60 % gefahren wird, kann der 
Umfangswirkungsgrad ηu infolge der schlechteren Strömungsverhältnisse im 
Schaufelgitter der Dampfturbine derart absinken, dass der spezifische 
Dampfverbrauch einen zu hohen Wert erreicht. Hierbei wird die Turboanlage 
bis zu einem bestimmten Teillastpunkt wirtschaftlich drehzahlgeregelt und 
anschließend für die noch kleineren Teillastpunkte über eine 
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Saugdrosselklappe geregelt, so dass im Jahresdurchschnitt der günstigste 
Dampfverbrauch erzielt wird. 
 
16.2.1.2.2 Kombinierte Drehzahl-Vorleitschaufelregelung 
Die gleiche Wirkung wie beim Kapitel 16.2.1.2.1 jedoch mit einem besseren 
Teillastwirkungsgrad, wird durch die Kombination von Drehzahl- und 
Vorleitschaufelregelung erreicht. 
Diese Regelungsart wird in der letzten Zeit zunehmend bei einstufigen 
Turboverdichtern im Klimabereich mit einem sehr guten Teilwirkungsgrad 
verwendet. 
 
16.2.1.2.3 Kombinierte Vorleit-Nachleitschaufelregelung 
Mit dieser Kombination kann bei Mehrwellenverdichtern sowohl ein breiter 
Teillastbereich als auch ein hoher Teillastwirkungsgrad erzielt werden. In [46] 
wird darüber ausführlich berichtet. In Bild 16.6 ist ein Kennfeld mit 
kombinierter Vorleit-Nachleitschaufelregelung dargestellt. Daraus ist der 
breite Betriebsbereich (Teillast bis zu 30 %) sowie der hohe 
Teillastwirkungsgrad abzulesen. 

 

hh sREFs ∆∆ /

 
Bild16.6 Kennfeld mit kombinierter Vorleit-Nachleitschaufelregelung 

0.8 1,0 0,6 1,4 1,2 1,60,4 VV ot&& /

 
16.2.1.3 Vergleich zwischen den Regelarten 
In Bild 16.7 ist qualitativ der Einfluss der Regelarten auf den Teillastbereich 
eines einstufigen Turboverdichters dargestellt. Daraus wird ersichtlich, dass 
bei einem konstanten Druckverhältnis mit der Nachleitgitter-Regelung der 
größte Teillastbereich, und zwar bis zu 40 % - oder sogar darunter - des 
Auslegungsvolumenstroms erreicht werden kann. 
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Bild 16.7 Kennfeldervergleich bei verschiedenen Regelarten 
 
Der kleinste Teillastbereich bei konstantem Druckverhältnis wird mit Hilfe der 
Drehzahlregelung erreicht. Die Saugdrosselregelung verhält sich ähnlich. Die 
Vorleitgitterregelung liegt hierbei zwischen der Nachleitgitter- und der 
Drehzahlregelung. 
 
16.2.1.3.1 Vergleich der Saugdrossel- mit der Drehzahlregelung 
Im Gegensatz zur Drehzahl ist bei der Saugdrosselregelung eine Überlastung 
des Verdichters nicht möglich. Die Pumpgrenzlinie verläuft jedoch nahezu 
identisch. 
Bei einer Betrachtung des gesamten Teillastbereiches eines Turboverdichters 
ist festzustellen, dass die Saugdrossel- eine höhere Leistung benötigt als die 
Drehzahlregelung. 
 
In Bild 16.8a und Bild 16.8b  ist der Vergleich der Saugdrossel- mit der 
Drehzahlregelung bei einem 3-stufigen Turboverdichter dargestellt. Dabei 
wird z.B für den Teillastpunkt A (V =60000 m& 3/h, pd=3,2 bar) mit der 
Saugdrossel- etwa 18% mehr Leistung benötigt als bei der Drehzahlregelung. 
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Bild 16.8a Saugdrosselkennfeld 
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Bild 16.8b Drehzahlkennfeld 
 
16.2.1.3.2 Vergleich der Saugdrossel- mit der Vorleitgitterregelung 
In Bild 16.9 sind die Kennfelder eines 4-stufigen Verdichters mit Vorleitgitter 
bzw. mit Saugdrosselklappen vor der ersten Laufradstufe [12] dargestellt. 
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Aus dieser Gegenüberstellung ist zu ersehen, dass beim Einsetzen der 
Vorleitgitterregelung ein erheblich größerer Betriebsbereich sowie ein höherer 
Wirkungsgrad im Teillastbereich erzielt werden kann (niedrigere 
Kupplungsleistung).  
Die aerothermodynamischen Vorteile eines einzigen Vorleitgitters vor der 
ersten Laufradstufe sind gegenüber der Saugdrosselklappe noch bis zum 
sechsstufigen Turboverdichter zu erreichen. 

 
Bild 16.9 Vergleich der Kennfelder eines vierstufigen Luftverdichters 

mit Drosselklappe bzw. Vorleitgitter 
 

c) Vergleich der Vorleitgitter- mit der Nachleitgitterregelung 
 
In Bild 16.10 sind die Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Vorleit- 
bzw. Nachleitgitterregelung dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass bei 
konstanten Druckverhältnissen der Betriebsbereich des Verdichters mit 
Nachleitgitter erheblich größer als derselbige mit Vorleitgitter ist. 
Ferner ist die Eignung der Nachleitgitterregelung für flache Anlagenkennlinien 
oder -differenzierter ausgedrückt- für konstanten Enddruck bei veränderlichen 
Saugvolumina hervorzuheben. Hierbei können bei niedrigen Teillasten hohe 
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Wirkungsgrade erzielt werden. Ist jedoch eine steile Anlagenkennlinie 
gefordert, dann ist es nicht sinnvoll, eine Nachleitgitterregelung einzusetzen, 
da hier der Wirkungsgrad stark abfällt. In diesem Fall bietet sich die 
Vorleitgitterregelung an, da hierbei kein starker Wirkungsgradabfall auftritt. 
Anwendung findet die Vorleitgitterregelung für steile Anlagekennlinien, wie es 
bei vielen Kälteanlagen der Fall ist. Dies kann im folgenden anhand eines 
Beispiels verdeutlicht werden: Bei einem Volumenverhältnis von 75,00 =VV &&  
und einem polytropischen Arbeitsverhältnis von hp/hp0=0,8 beträgt das 
polytropische Wirkungsgradverhältnis bei der Vorleitgitterregelung ηp/ηp0= 0,9 
und bei der Nachleitgitterregelung lediglich ηp/ηp0= 0,72. Das bedeutet eine 
Minderung des polytropischen Wirkungsgrades um ca. 20 %. 

 

hp/hp0

hp/hp0

Bild 16.10 Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Vorleit- bzw. 
Nachleitgitterregelung 
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16.2.1.3.4 Vergleich der Drehzahl- mit der Vorleitgitterregelung 
In Bild 16.11 sind die Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Drehzahl- 
bzw. Vorleitgitterregelung dargestellt. Beide Regelarten eignen sich zwar 
besonders für steile Anlagekennlinien, jedoch weist die Drehzahlregelung 
einen deutlich höheren Teillastwirkungsgrad als die Vorleitgitterregelung auf. 
Ferner ist festzustellen, dass der Teillastbereich des Turboverdichters bei der 
Vorleitgitterregelung größer und der Überlastbereich kleiner als bei der 
Drehzahlregelung ist. 

 
Bild 16.11 Kennfelder eines einstufigen Verdichters mit Drehzahl- bzw. 

Vorleitgitterregelung 
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16.2.2 Pumpgrenzenregelung 
Um zu verhindern, dass ein Turboverdichter im instabilen Bereich seines 
Umfeldes arbeitet, wird eine Pumpgrenzenregelung vorgesehen. Es ist zu 
gewährleisten, dass der Volumenstrom des Turboverdichters bei einem 
bestimmten Druckverhältnis das dazu gehörige Pumpgrenzvolumen nicht 
unterschreitet. Verlangt jedoch die Verbraucherseite geringere Massen-
strommengen, so ist die Differenzmenge von der Druckseite des Verdichters 
entweder aus- oder umzublasen. Bei Kälteverdichtern wird meistens die 
Umblaseregelung angewandt, da das Kältemittel nicht in die Atmosphäre 
gelangen darf. In Bild 16.12 ist ein schematisches Diagramm der Umblasung 
dargestellt. 

 

(Volumenstrom an der Pumpgrenzlinie)

Bild 16.12 Schematische Darstellung der Umblasung 
 
Falls aus betrieblichen Gründen der Turboverdichter über längere 
Zeitintervalle im Teillastbereich unterhalb der Pumpgrenzlinie operiert, wird 
die Umblasemenge über eine Entspannungsturbine geleitet, um somit einen 
Teil der dem Fördermedium zugeführten Verdichtungsenergie wiederzu-
gewinnen. 
 
16.2.2.1 Umblaseregelung 
Mit Hilfe der Umblaseregelung wird ermöglicht, dass ein Turboverdichter auch 
bei Abnahmemengen betrieben werden kann, die kleiner als der 
Fördervolumenstrom an der Pumpgrenze sind. 
 
Um einen stabilen Arbeitsbereich des Verdichters zu gewährleisten, strömt 
über das Umblaseventil die Differenz zwischen dem Mindestförder-
volumenstrom an der Pumpgrenze und dem Abnahmestrom von der Druck- 
zur Saugseite des Turboverdichters zurück. 
 
Bei Kälteturboverdichtern sind oft mehr als eine Kältemittelzuführung 
vorhanden. Um hierbei die Leistungsverluste zu verringern, werden getrennt 
für die einzelnen Prozessstufen Umblaseregelungen vorgesehen. Im Falle, 
dass die Ansaugtemperatur des Fördermediums durch die Umblasemenge zu 
hoch ansteigt, müssen Kühler zur Herabsetzung der Temperatur der 
Umblasemenge installiert werden. 
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Aus Sicherheitsgründen wird der Turboverdichter nicht bis zur Pumpgrenze, 
sondern bis zur Umblaselinie betrieben. Letztere liegt in einem Abstand von 5 
bis 10 % rechts von der Pumpgrenzlinie (Bild 16.13). 

 
Bild 16.13 Umblaseregelung 
 
Zur Vermeidung des Verdichterpumpens erfolgt die Umblasung der 
erforderlichen Differenzmenge bei Unterschreitung der Umblase- und nicht 
der Pumpgrenzlinie. 
 
Aufgrund des konstanten Verdampferdrucks in der Kälteanlage wird die 
Kombination der Pumpgrenz- mit der Saugdruckregelung für den 
Kälteturboverdichter herangezogen. Um den Druck an der Saugleitung 
konstant zu halten, wird bei einem E-Motor-Antrieb die verstellbare 
Drosselklappe bzw. Dralldrossel und bei einem Turbinen-Antrieb die 
Drehzahlregelung verwendet. Bei Teillast sinkt der Enddruck des Verdichters 
entsprechend der Kennlinie des Kondensators (Bild 16.13). 
 
In Bild 16.14 ist in vereinfachter Darstellung die Kombination der Saugdruck- 
mit der Pumpgrenzregelung wiedergegeben. 
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Bild 16.14 Kombination von Saugdruck- und Pumpgrenzregelung 
 
In Bild 16.15 wird ebenfalls die Kombination der Saugdruck- mit der 
Pumpgrenzregelung bei einem Kälteverdichter mit zwei Zuspeisungen 
dargestellt. 
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Bild 16.15 Kombination der Saugdruck- mit der Pumpgrenzregelung 

bei einem Kälteverdichter mit zwei Zuspeisungen 
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Hierbei hat die Regelung folgende drei Regelaufgaben zu erfüllen: 
a)  Der Saugdruck des Verdichters wird während des Betriebes über die 

Verstellung der Drosselklappe konstant gehalten. 
b)  Der Systemdruck der Kälteanlage wird beim Starten des Verdichters 

langsam auf den gewünschten Verdampferdruck gesenkt. 
c)  Im Teillastbetrieb wird das Pumpen des Verdichters durch die 

Umblaseregelung verhindert. Hierbei ist für jede Prozessstufe jeweils eine 
separate Umblaseregelung vorgesehen. 

 
16.2.2.2 Entspannungsturbine 
 
In Bild 17.6 ist die Pumpgrenzregelung bei einer Ammoniakkälteanlage durch 
die Verwendung einer Entspannungsturbine wiedergegeben. Über diese 
Anlage wird ausführlich im Kapitel 17 berichtet. Da es sich hierbei um eine 
relativ aufwendige Lösung handelt, ist von Fall zu Fall zu untersuchen, ob sie 
wirtschaftliche Vorteile gegenüber der Verwendung eines Umblaseventils mit 
sich bringt. 
 
17 Turbokälteanlagen 
 
17.1 Tiefkühlbereich 
 
17.1.1 Propan- Kälteanlage mit einer Verdampfungsstufe 
 
Bild 17.1 zeigt die schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes einer 
mit Propan betriebenen Turbokälteanlage und Bild 17.2 den dazugehörigen 
Kreisprozess im log p-h Diagramm. 
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Bild 17.1: Propankreilauf der Kälteanlage 
 

 
Bild 17.2 Kälteprozess 
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Diese Anlage ist für eine maximale Kälteleistung von Qmax=1803 kW bei 
einer Verdampfungstemperatur t0 = -30 °C und einer Verflüssigungs-
temperatur von tc = 45 °C ausgelegt. Desweiteren sollte sie zusätzlich in zwei 
Teillastpunkten betrieben werden können(Tabelle 17-1). 
 
Tabelle 17-1: Betriebspunkte der Kälteanlage 
 

 

 Auslegungs- 
Garantiepunkt 
Maximal 

 
Normal 
 

 
Minimal 
 

Kälteleistung Q0 kW 1803 1628 814 
Verdampfungstemper. t0 °C -30 -30 -30 
Verflüssigungstemper. tc °C 45 43 36.5 
Kupplungsleistung PK kW 1029 951 706 
Spez. Kälteleistung Q0/PK kJ/kWh 6308 6163 4151 

Der Verdichtungsprozess wurde durch die Einschaltung eines Economisers 
auf zwei Stufengruppen aufgeteilt. Das führt zu einer Erhöhung der 
spezifischen Kälteleistung des maximalen Betriebspunktes um ca. 47% und 
letztendlich zu einer 23%-igen Reduzierung der Kupplungsleistung des 
Verdichters (im Vergleich zum Kreisprozess ohne Zwischenexpansion). Jede 
Stufengruppe des Verdichters besteht aus drei Laufradstufen. Der Verdichter 
saugt neben dem Basisstrom auch einen Seitenstrom aus dem Economizer 
zwischen der dritten und vierten Laufradstufe an. Diese Ströme werden 
innerhalb des Verdichters derart vermischt, dass eine gleichmäßige Strömung 
vor dem nachfolgenden Laufrad vorliegt. Um dies zu ermöglichen, werden 
speziell gestaltete Einströmkanäle verwendet (s. Kapitel 8.5). Das erste 
Laufrad ist mit 3D- und die restlichen mit 2D-Schaufeln ausgestattet. Der 
Außendurchmesser sämtlicher Laufräder ist d2=335 mm, ihre Umfangs-
geschwindigkeit beträgt u2=197,2 m/s und die daraus resultierende maximale 
Umfangsmachzahl erreicht den Wert Mu2max.=0.89. In Tabelle 17-2 sind die 
Betriebsdaten des Turboverdichters aufgelistet. 
 
Tabelle 17-2: Betriebspunkte des Turboverdichters 
 Maximal Normal Minimal 
Stufengruppe I II I II I II 
Massenstrom &m  kg/h 19876 27798 17953 25110 11916 16668 
Anssaugvolum. &V  m3/h 5435 2502 4909 2436 3258 2048 
Ansaugdruck ps bar 1.622 5.50 1.622 5.11 1.622 4.03 
Ansaugtemper. Ts °C -28 19.7 -28 20 -28 19.7 
Enddruck pd bar 5.50 15.49 5.11 14.8 4.03 12.7 
Endtemp. Td °C 24.9 72.0 25.6 73.7 29.3 79.8 
Stufenzahl   3 3 3 3 3 3 
Drehzahl N 1/min 11240 11240 11240 11240 11240 11240 
Pol. Förderhöhe HP kJ/kg 58.4 53.4 59.2 54.9 62.8 59.7 
Kupplungsleist. PK kW 1029 951 706 
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Der durch einen E- Motor angetriebene Turboverdichter wird durch eine 
Saugdrossel geregelt. Bild 17.3 zeigt das Saugdrosselkennfeld des 
Verdichters. Daraus ist abzulesen, dass die Teillastpunkte an der 
Kondensatorcharakteristik liegen. 

 
Bild 17.3 Saugdrosselkennfeld des 6-stufigen Propan-Verdichters 
 
Das Verdichtergehäuse ist mit einer vertikalen Teilfuge ausgeführt 
(Topfbauweise). Der Läufer mit den dazugehörigen sechs Laufrädern und den 
vormontierten Leitteilen wird mit Hilfe einer speziellen Vorrichtung in das 
Gehäuse eingeführt und befestigt. Das Planetengetriebe ist an das 
Verdichtergehäuse angeflanscht, so dass nur die langsam laufende 
Antriebswelle durch eine doppelt wirkend außenliegende Gleitringdichtung 
(GLRD) abgedichtet werden muss. Diese Bauweise macht jedoch ein 
Druckölsystem erforderlich, da die Lager dem permanenten Gasdruck 
ausgesetzt sind. Ferner wird Sperrgas durch die Labyrinthdichtungen 
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zwischen die Verdichter- und Lagerräume eingeführt, um eine absolute 
Ölfreiheit des Fördermediums zu erreichen. 
Abschließend ist zu erwähnen, dass wegen der relativ geringen Anzahl der 
Laufräder sowie der mäßigen Drehzahl keine Schwierigkeiten mit den 
Biegeeigenfrequenzen zu erwarten sind (Bild 14.2). 
 
17.1.2 Propan-Turboverdichter mit zwei Seiteneinströmungen 
Für die Verflüssigung von Erdgas und Erdölgas in LNG- bzw. LPG-Anlagen 
werden Propan-Turbokälteanlagen eingesetzt. Zu diesem Zweck hat die Fa. 
DEMAG einen eingehäusigen sechsstufigen Turboverdichter (Bild 17.4) mit 
einer Antriebsleistung von 28000 kW entwickelt und gebaut. 
In Bild 17.5 ist die schematische Darstellung des Propan-Kältemittel-
Kreislaufs dargestellt. Daraus wird ersichtlich, dass die Anlage aus drei 
Verdampfungs- und dementsprechend aus einer gleichen Anzahl von 
Prozessstufen des Turboverdichters besteht.  

 
Bild 17.4 Turboverdichter für den Propan-Kältemittel-Kreislauf 
  in einer LPG-Anlage (Fa. DEMAG) 
 
Der Turboverdichter saugt neben dem Basisstrom zwei Zuspeisemengen an. 
Es ist bemerkenswert, dass der Seitenstrom nach der ersten Prozessstufe 
fast doppelt so groß wie der Basisstrom ist. Das stellt hohe Anforderungen an 
die Gestaltung des Einströmkanals, damit die Mischung des Zuspeisestroms 
mit dem internen Strom innerhalb des Verdichters so erfolgt, dass eine 
gleichmäßige Strömung vor dem folgenden Laufrad zustande kommt. 
Wie aus den Umblaseleitungen in Bild 17.5 zu ersehen ist, wird für jede 
Prozessstufe des Turboverdichters eine Pumpgrenzregelung vorgesehen. 
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Bild 17.5 Propan-Kältemittel-Kreislauf einer LPG-Anlage (Fa. DEMAG) 
 
17.1.3 NH3- Kälteanlage mit zwei Verdampferstufen 
Die hier beschriebene Kälteanlage wurde bereits vor ca. 40 Jahre von der 
Firma Borsig gebaut und ist unter betriebswirtschaftlichen Gesichtspunkten 
immer noch sehr interessant [41]. 
 
In Bild 17.6 ist die schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes der 
NH3- Turbokälteanlage mit zwei Verdampfungstemperaturen und in Bild 17.7 
der Kälteprozess im log p-h Diagramm dargestellt. 
Die Anlage wurde für eine Kälteleistung von Q0=4070kW bei t0=-33°C 
Verdampfungstemperatur und tC=+33°C Verflüssigungstemperatur 
ausgeführt. 
Der Verdichter bestand aus einem sechsstufigen Niederdruck- und einem 
fünfstufigen Hochdruckverdichter. In Tabelle 17-3 sind die Auslegungsdaten 
des Niederdruck- und Hochdruckverdichters für maximale Betriebs-
verhältnisse angegeben. 
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Bild 17.7 Kälteprozeß im log p-h Diagramm 
 
Tabelle 17-3 Betriebsdaten der Turboverdichter 
Verdichter ND HD 
NH3-Durchsatzmenge  [t/h] &m 12,1 15,4 
Ansaugevolumen sV&  [m3/h] 17560 6160 
Ansaugdruck pS [bar] 0,834 3,159 
Ansaugtemperatur tS [°C] -22 -3 
Enddruck pd [bar] 3,433 13,0 
Stufenzahl 6 5 
Drehzahl N[min-1] 9400 15700 
Kupplungsleistung PK [kW] 965 1460 
Antriebsart Asynchronmotor 
 
Die Anlage sollte in der ersten Ausbaustufe lediglich mit halber Kälteleistung 
betrieben werden. Während dieser Zeit müssten die Turboverdichter im 
unwirtschaftlichen Umblasebetrieb gefahren werden. Um die hohen Kosten zu 
vermeiden, wurde die Differenzgasmenge bis zur Pumpgrenzemenge von der 
Druckseite pd=12,753 bar (13,0 at) über eine Rekuperationsturbine 5 in die 
Saugleitung pS= 0,8338 bar (0,85 at) entspannt. 
Die Rekuperationsturbine bestand aus einem zweikränzigen Curtisrad, 
montiert auf der ND-Verdichterwelle. 
In Falle, dass die Turboverdichter oberhalb der Pumpgrenze betrieben 
werden und die Bypassleitungen abgeschaltet sind, muss aus dem mittleren 
Netz (-6°C) Kühlgas zugesetzt werden, um eine unzulässige Erwärmung der 
Entspannungsturbine zu verhindern. 
Der ND-Einspritzkühler 3 ist hauptsächlich zur Abkühlung der Bypassgas-
menge beim Teillastbetrieb des ND-Verdichters 4 unterhalb der Pumpgrenze 
bestimmt. Es wird natürlich auch die aus dem Verdampfer 1 kommende 
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Gasmenge auf die dem Saugdruck zugeordnete Sättigungstemperatur 
heruntergekühlt. 
Hinter dem ND-Verdichter befindet sich ein Oberflächen-Zwischenkühler 6. 
Infolge der Verdichtung des Ammoniakdampfes von pS=0,834 bar auf pd=3,43 
bar entsteht eine hohe Endtemperatur. Im Zwischenkühler 6 sinkt die 
Temperatur des Amoniakdampfes. Dadurch vermindert sich der 
Leistungsbedarf des HD- Verdichters 8 erheblich, so dass eine Verbesserung 
des Kälteprozesses erreicht wird. 
Anschließend kühlt der vor dem HD-Verdichter 8 angeordnete Einspritzkühler 
7,der bei 3,16 bar (3,22 ata) arbeitet, die Gasmenge des ND-Verdichters 
(hinter dem Kühler 6) weiter. Er hat eine ähnliche Funktion wie der 
Einspritzkühler 3. 
Im HD-Verdichter 8 erfolgt eine Verdichtung der Ammoniakgasmenge von 
pS=3,16 bar (3,22 ata) auf pd=12,75 bar (13 at) und anschließend im 
Kondensator 9 bei tc=+33°C verflüssigt. Hinter dem Kondensator 9 wird das 
Ammoniak zunächst in einen Zwischendruckbehälter 11 (Economizer) auf 
6,2bar (6,32ata) entspannt. Dieser Druck stellt sich im Volllastpunkt hinter der 
zweiten Laufradstufe ein. Dadurch werden 1,5 t/h Gas frei, die eine 
Leistungsersparnis von ca. 6% für den HD-Verdichter 8 bedeutet. 
In der Absaugleitung vom Zwischendruckbehälter 11 zum Zwischenstutzen 
des HD-Verdichters 8 ist ein Saugdruckregler installiert. Im Teillastbetrieb 
(Winterbetrieb) würde der Zwischendruck von 6,2 bar entsprechend so weit 
absinken, bis der notwendige Vordruck des Entspannungsventils am Mittel-
druckverdampfer 2 nicht mehr ausreicht, so dass der Ammoniaktransport zu 
den Verdampfern nicht gewährleistet wäre. Der Saugdruckregler d sorgt 
dafür, dass der Druck im Zwischendruckbehälter 11 auch im Teillast konstant 
bleibt. 
Anschließend folgt eine Verbesserung der spezifischen Kälteleistung durch 
eine starke Unterkühlung der Kältemittelflüssigkeit von 10°C auf 3°C in der 
Kühlschlange des Einspritzkühlers 7, bevor die Flüssigkeit an den 
Expansionsventilen der entfernt liegenden Verdampfer 1 und 2 angelangt ist. 
In Bild 17.8 ist der ND-Verdichter im Längsschnitt dargestellt. In Bild 17.9 
wird eine Rekupationsturbine gezeigt. Das horizontal geteilte Gehäuse 
besteht aus Stahlguss, die 2D-genieteten Laufräder aus hochlegiertem Cr-Ni-
Mo-Stahl. Die Umfangsgeschwindigkeiten der ersten Laufräder betragen bei 
dem ND-Verdichter u2=300m/s und bei dem HD-Verdichter sogar u2=310m/s 
(beachtliche Werte für die damalige Zeit). 
Wie es aus dem Längsschnitt in Bild 17.8 zu ersehen ist, befinden sich die 
Verdichterlager im Gasraum, was auf ein Druckölsystem mit kombiniertem 
Lager- und Sperrölsystem hinweist. 
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Bild 17.8  Schnittbild des ND-Verdichters mit Rekuperationsturbine 

 
Bild 17.9 Rekuperationsturbine 

  



 192

Der Ölsammelbehälter ist als Druckbehälter ausgeführt. Im Betrieb steht das 
Öl unter dem Saugdruck des jeweiligen Verdichters, da jeder über ein 
getrenntes Ölsystem verfügt und im Stillstand dem Saugdruck der 
Kälteanlage unterliegt. Bei dieser Anordnung ist für jeden Verdichter lediglich 
eine kombinierte Sperröl-Stillstandsdichtung erforderlich. In der 
Sperrgasdichtung zwischen Verdichter und Lagerraum wird NH3-Sperrgas 
eingeleitet, um eine absolute Ölfreiheit für das Fördermedium zu 
gewährleisten. 
 
17.1.4 R134a-Kälteanlage mit zwei Verdampferstufen 
Im Rahmen einer Studie an einer Turbokälteanlage wurde das Kältemittel 
R12 durch sein Substitut R134a ersetzt. 
In Bild 17.10 ist die schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes der 
R134a- Turbokälteanlage mit zwei Verdampfungstemperaturen und in Bild 
17.11 der dazugehörige Kälteprozess im log p-h Diagramm dargestellt. 

Bild 17.10 Schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes 

 
Bild 17.11 Darstellung des Kälteprozesses im log p-h Diagramm 
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Die Anlage besteht aus einem Turboverdichter mit zwei gegengeschalteten 
Prozessstufen (Bild 17.12). Jede Prozessstufe besteht aus zwei Laufrad-
stufen. Vor jeder Prozessstufe ist ein Vorleitapparat installiert, um einen 
besseren Wirkungsgrad im Teillastbereich zu erreichen. Ferner besteht die 
Anlage aus zwei Verdampfungsstufen bei t0 =-38°C bzw. t0=-6°, einem 
Economiser und einem Kondensator bei tC=+36°C. 

 
Bild 17.12 Vierstufiger Turboverdichter 
 
Sie ist für eine Kälteleistung von Q0=1400 kW bei t0=-38°C (Verdampfer I) und 
von Q0=4300 kW (Verdampfer II) bzw. Q0=700 kW (Verdampfer III) bei t0=-6° 
C Verdampfungstemperatur ausgelegt. Die Verflüssigungstemperatur ist 
tC=+36°C. 
Der größte Teil des Kältemittels wird nach dem Kondensator über den 
Economizer und die Unterkühlung zum Verdampfer II geführt. Lediglich ein 
kleiner Teil des Kältemittels expandiert zum Verdampfer III, so dass eine 
beträchtliche Energieersparung erreicht wird. 
 
17.1.5 Ölfreier Kälteverdichter 
Die Firma YORK entwickelte in der letzten Zeit den ölfreien mehrstufigen 
Turboverdichter des Typs „ML“ für Kälteanlagen. Hierbei werden Magnetlager 
sowie gasgeschmierte Tandem-Gleitringdichtungen verwendet. 
 
17.2 Klimabereich 
Bei der Entwicklung einer Baureihe im Bereich der Klimatechnik erfolgt die 
Standardisierung des Verdichters als Ganzes (Package System). Die 
Voraussetzungen zur Entwicklung eines Package Systems bilden i.a. das 
gleiche Fördergas, die nahezu gleichen Ansaugbedingungen 
(Verdampfungstemperatur ca 0°C) sowie ein begrenztes Druckverhältnis. 
Das Package System wurde in Deutschland u.a. von der Firma BORSIG 
bereits in den 60er durch den Bau von R11- und in den 70er Jahren mit R12-
Kaltwassersätzen erfolgreich eingesetzt. Bild 17.13 zeigt fünf geometrisch 
ähnliche Baugrößen von einstufigen Turboverdichtern. Die dazu gehörende 
Baugröße der R12-Kaltwassersätze, bestehend aus jeweils einem einstufigen 
Verdichter, E-Motor, Getriebe, Verdampfer, Kondensator, Ölsystem sowie 
Grundplatte und Schaltschrank wurden als Package System 
zusammengesetzt. Analog zu den R12- werden zur Zeit Baureihen für R134a- 
Kaltwassersätzen (R134a als Substitut von R12) entwickelt. 
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Bild 17.13 Typen-Kennfeld für einstufige R12-Kälteturboverdichter 
 
In der Tabelle 17-4 ist das Kälteleistungsspektrum für Turboverdichter einer 
Baureihe mit dem Kältemittel R134a wiedergegeben. Hierbei wurde die 
Kälteleistung für eine Verdampfungstemperatur t0=+1°C, eine 
Verflüssigungstemperatur tc=38°C und eine Unterkühlung von 

bestimmt. Kt 6=∆
 
Tabelle 17-4 Kälteleistungsspektrum für Turboverdichter einer Baureihe 

mit dem Kältemittel R134a 
Verdichter-
Typ 

Kälte-
leistung  
Q0 [kW] 

Saug-
volumen 
V S&  [m3/s] 
 

Laufrad- 
Durchmesser  
d2 [mm] 

Drehzahl 
N [1/min] 

Max. Motor- 
leistung 
Pmax [kW] 

RK250-II 
            III 

855 
1030 

0,388 
0,466 

250 
250 

18445 320 

RK300-II 
            III 

1240 
1550 

0,564 
0,700 

280 
300 

15370 400 

RK355-II 
            III 

1950 
2280 

0,880 
1,035 

315 
335 

12995 560 

RK425-II 
            III 

2600 
3100 

1,180 
1,400 

400 
425 

11015 775 

RK500-II 
            III 

3600 
4300 

1,640 
1,950 

475 
500 

9320 1030 

 
Die Größe des Turbokältesatzes bzw. des Verdichtertyps wird anhand der 
erforderlichen Kälteleistung festgelegt. Die Anpassung des jeweiligen 
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Turboverdichtertyps an die jeweils erforderlichen Verflüssigungs- und 
Verdampfungstemperaturen (Druckverhältnis) eines Kaltwassersatzes erfolgt 
meistens durch die Abdrehung des Laufradaußendurchmessers. Das gleiche 
kann ebenfalls durch eine Drehzahlvariation des Verdichters erreicht werden. 
In Bild 17.14 ist das Kennfeld eines einstufigen Turboverdichters mit 
unterschiedlichen Abdrehstufen des Laufradaußendurchmessers dargestellt. 

hs

[kJ/kg] 

η s

Bild 17.14

 

 
 Kennfeld eines einstufigen Turboverdichters mit unter-

schiedlichen Abdrehstufen des Laufradaußendurchmessers 
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Im folgenden werden die Hauptbestandteile eines Kaltwassersatzes 
beschrieben. 
 
17.2.1 Turboverdichter 
 
Der Turboverdichter ist meistens entweder mit einem geschlossenem Laufrad 
ausgerüstet, welches räumlich gekrümmte Schaufeln enthält und aus einer 
Aluminiumlegierung gegossen (z.B. Fa. YORK) wird, oder aus einem 
halboffenen Laufrad, das aus einem Präzisions-Chromstahlguß hergestellt ist 
(z.B. Fa. SULZER ESCHER WYSS und CARRIER). Letztere verhindert  
eventuelle Kältemittelbrände sowie die daraus entstehenden Schäden. Das 
Laufrad wird auf der Ritzelwelle fliegend montiert, so dass eine verlustarme 
Axialzuströmung des Laufrades ermöglicht wird. Die Montage des Laufrades 
kann entweder mit Hilfe einer Polygonpassung auf der Welle oder mit einer 
Hirthverzahnung an der Welle erfolgen. Bei der Polygonpassung ist darauf zu 
achten, dass diese reproduzierbar ist, damit im Falle einer Überholung die 
Rotoreinheit nicht neu ausgewuchtet  werden muss. 
Die verstellbaren Leitschaufeln, die vor dem Laufrad angeordnet sind, 
ermöglichen eine stufenlose Leistungsregelung bis zu 10% bei einem guten 
Teillastwirkungsgrad des Aggregates. Die Verstellung der Schaufeln erfolgt in 
der Regel durch einen Elektrostellmotor. 
In Bild 17.15 ist das Dralldrosselkennfeld eines einstufigen Turboverdichters 
dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass der Turboverdichter entlang der 
Kondensatorkennlinie stufenlos bis zur 10%-tigen Teillast regelbar ist.  
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hs

ηs
 
Bild 17.15 Dralldrosselkennfeld eines einstufigen Turboverdichters 
 
Die erforderliche Drehzahl des Laufrades wird durch ein doppelt-
schrägverzahntes Getriebe aus hochlegiertem Stahl oder mit Hilfe eines 
integrierten Planetengetriebes erreicht. 
Das Spiral- bzw. Verdichtergehäuse wird an das Getriebegehäuse 
angeflanscht, so dass beide Gehäuse eine Einheit bilden. Da beide Gehäuse 
vertikal geteilt werden, ergeben sich Vorteile bezüglich Materialverformung 
sowie Bauspiele. Ferner werden dadurch der Zusammenbau und die 
Demontage des Verdichters erleichtert (Bild 17.16 und Bild 17.17). 
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Bild 17.16 Uniturbo-Kompressor Typ22 AX (Fa. SULZER ESCHER WYSS) 

 
Bild 17.17 Einstufiger Turboverdichter mit Dralldrossel (Fa. YORK) 
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Der Kältemittelkreislauf wird mit Hilfe einer doppelwirkenden Gleitringdichtung 
auf der langsamlaufenden Antriebswelle abgedichtet. Die Koppelung des 
Antriebsmotors mit dem Turboverdichter erfolgt über eine wartungsfreie 
Kupplung (z.B. Stahllamellenkupplung). Motor und Turboverdichter werden in 
der Regel auf einem gemeinsamen Grundrahmen montiert und sind entweder 
auf einer Tragkonstruktion an der Apparatekombination 
(Verdampfer/Verflüssiger) (Bild 17.18 und Bild 17.19) oder daneben 
aufgesetzt. 

 
Bild 17.18 Kaltwassersatz der Fa. YORK 

 
Bild 17.19 Kaltwassersatz der Fa. Sulzer Escher Wyss 
 

  



 200

17.2.2 Antriebsmotor 
Bei den Verdichteranlagen im Klimabereich wird zwischen offenen und 
hermetisch geschlossenen Bauarten unterschieden. Bei der hermetischen 
Bauart ist der Antriebsmotor im geschlossenen Gehäuse abgekapselt und 
wird durch das Kältemittel gekühlt. Die Vorteile dieser Bauart sind das 
Entfallen der Wellendichtung sowie der etwas günstigere Platzbedarf. Von 
Nachteil ist dagegen, dass lediglich ein bestimmter Kurzschlussläufermotor 
eingesetzt werden darf und schließlich, dass die Kühlung des E-Motors durch 
den Kältekreislauf stattfindet, womit durch eventuelle Isolierungsfehler oder 
ungenügende Kühlung Kältemittelbrände entstehen können. 
Der Einsatz der offenen Bauart bietet die freie Wahl verschiedener Antriebe, 
also: Dampfmaschinen, Gasturbinen, Diesel- oder Gasmotoren sowie 
verschiedene Elektromotoren. Bei der offenen Bauart wird oftmals ein 
zweipoliger Drehstromkurzschlussläufermotor verwendet. Die dazugehörige 
Betriebsspannung (Nieder- oder Mittelspannung) hängt von der notwendigen 
Motorleistung sowie den jeweiligen elektrotechnischen Bedingungen am 
Aufstellungsort ab. Die Elektromotoren können luft- oder wassergekühlt sein. 
Bei der Wasserkühlung wird die Motorwärme über das Kaltwasser abgeführt, 
so dass keine Wärmeabgabe an den Maschinenraum stattfindet. 
Zur Auslegung des E-Motors muss die Anlaufdrehmomentenkurve des 
Turboverdichters bekannt sein. Ferner sollte der Motor so ausgelegt sein, 
dass die Bedingung seiner möglichen Einschaltung in einem zeitlichen 
Abstand von 30 Minuten erfüllt ist (Schalthäufigkeit mindestens zwei mal 
stündlich). Für einen ruhigen Lauf des Turbokältesatzes ist abschließend ein 
Motor mit schwingungsarmen Lauf zu empfehlen. 
 
17.2.3 Verdampfer und Verflüssiger 
Verdampfer und Verflüssiger werden oftmals zu einer platzsparenden 
kompakten Einheit zusammengebaut oder getrennt aufgestellt. Dabei ist 
hervorzuheben, dass der kompakte Zusammenbau in einem gemeinsamen 
Rahmen mit dem aufgebauten Motor und dem Turboverdichter nicht nur 
platzsparend, sondern auch als Gesamteinheit leicht zu transportieren ist. 
Ferner werden die notwendigen Arbeiten am Aufstellungsort erheblich 
reduziert (Bild 17.18 und Bild 17.19). 
Die Apparate sind mit nahtlosen, außen berippten Rohren, hergestellt aus 
einer Kupferlegierung, ausgerüstet. Die Rohre werden in die Stahlrohrböden 
eingewalzt und sind austauschbar. Rohrstabilitätsbleche (Stützbleche) in 
einem Abstand von ca. 1m verhindern die Durchbiegung sowie das 
Schwingen der Rohre. Kühl- und Kaltwasser werden durch die Rohre geführt. 
Die Wasserkammern sind direkt an die Rohrböden angeschweißt und werden 
durch angeschraubte Deckel verschlossen. Nach einer Abnahme der Deckel 
kann eine Kontrolle durchgeführt werden. In Bild 17.20 werden die Apparate 
eines alten Kaltwassersatzes der Firma YORK anschaulich dargestellt. 
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Bild 17.20 Kaltwassersatz der Fa. YORK 
 
Verdampfer 
Der Verdampfer ist ein überfluteter horizontaler Bündelrohrapparat, 
bestehend aus einem Flüssigkeitsverteilsystem im unteren Teil, so dass das 
einströmende Kältemittel gleichmäßig über die gesamte Apparatelänge 
verteilt wird und somit die Verdampferrohre benetzt. Die erzeugten 
Kältemitteldämpfe durchströmen den Tropfenabscheider, bevor sie vom 
Turboverdichter angesaugt werden. Hierbei wird die Kontrolle des 
Kältemittelstandes durch ein Schauglas ermöglicht. 
 
Verflüssiger 
Der Bündelrohrapparat enthält ein Druckgasabprallblech und Verteilwände 
zur einwandfreien Verteilung des Kältemittels über die gesamte Länge. Die 
Wasserkammern sowie die Rohranordnung im Verflüssiger werden derart 
ausgeführt, dass neben den manuell durchgeführten mechanischen oder 
chemischen Reinigungsverfahren auch automatisch arbeitende 
Reinigungsanlagen eingesetzt werden können. Zur Kühlung des Verflüssigers 
kann Grund-, Fluss-, Stadt- oder Kühlturmwasser verwendet werden. Hierbei 
ist jedoch der Verschmutzungsgrad zu berücksichtigen. 
 
17.2.4 Unterkühler 
Nicht alle Kaltwassersätze verfügen über einen Unterkühler. Er wird 
grundsätzlich als Rohrbündelwärmetauscher ausgeführt und dient der 
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Unterkühlung des aus dem Verflüssiger ausströmenden flüssigen 
Kältemittels. Der Unterkühler ist mit dem Verflüssiger in Reihe geschaltet und 
wird zuerst vom kalten Kühlwasser durchströmt. Wenn das zur Verfügung 
stehende Kühlwasser eine Temperatur von etwa 25 bis 32°C hat, wird durch 
die Unterkühlung des Kältemittels eine Verringerung der benötigten 
Anlageleistung um ca. 6% erreicht. Im Falle, dass kälteres Kühlwasser mit 
einer Temperatur von ca. 15 bis 25°C zur Verfügung steht, beispielsweise aus 
einem Brunnen oder Flusswasser, kann sogar eine Reduzierung der 
erforderlichen Leistung um bis zu max. 15% erzielt werden. Bei Klimaanlagen 
sollte jedoch überlegt werden, ob nicht auf den Unterkühler verzichtet werden 
kann, da sie jährlich lediglich kurze Zeit in Betrieb stehen. 
 
17.2.5 Ölsystem 
 
Zur Schmierung der Lager des Getriebes und der Gleitringdichtung wird ein 
Druckölsystem verwendet. Dieses wird als Kompakteinheit z.B. separat 
zwischen oder neben dem Turboverdichter und dem Motor auf dem 
gemeinsamen Grundrahmen montiert. Zum Ölsystem gehören der Ölbehälter 
mit der Ölpumpe und dem E-Motor, der Grobfilter, der Ölkühler, der Spaltfilter 
sowie die Elektroheizung. Die Kühlung des Ölkühlers erfolgt durch das 
Kältemittel. In Bild 17.21 ist das Fließschema eines Kaltwassersatzes 
dargestellt. 
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Bild 17.21 Fließschema eines Kaltwassersatzes 
 
17.2.6 Sicherheits-, Überwachungs- und Regeleinrichtungen 
Die Forderung nach kontinuierlicher Betriebsbereitschaft sowie 
automatischem Betrieb bei möglichst geringem Beobachtungs- und 
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Wartungsaufwand bei Turbokaltwassersätzen führt zu ihrer Ausstattung mit 
einem umfangreichen Sicherheits-, Überwachungs- und Regelungssystem. 
Die zur Steuerung, Regelung und Überwachung erforderlichen Schalt-, 
Sicherheits- und Regelgeräte sowie die dazugehörigen Hilfsschütze und 
Klemmleisten zum Anschließen der an- und abgehenden Leitungen befinden 
sich üblicherweise im Steuerschrank, der in Bedienungshöhe aufgebaut wird 
und mit den Schaltgeräten des Turbokältesatzes komplett verdrahtet ist. 
Ferner enthält der Steuerschrank Betriebs- und Warnleuchten, Schalter, Hilfs- 
und Zeitrelais (u.a. für die Wiedereinschaltung), Sicherungen und Schütze für 
den Ölpumpenmotor, den Umfüllverdichtermotor des Kältemittels und die 
Ölheizung. 
Im folgenden werden die vorgesehenen Sicherheits- und Überwachungs-
geräte grob beschrieben. 
 
17.2.6.1. Kondensatordrucksicherung 
Überdruckschalter 
Der Überdruckschalter hat die Aufgabe bei zu hohem Kondensatordruck den 
E-Motor des Verdichters abzuschalten. Die Ursache dafür kann u.a. ein 
Kühlwassermangel, eine zu hohe Kühlwassertemperatur oder die 
kühlwasserseitige Verschmutzung der Kondensatorrohre sein. 
 
Sicherheitsventil 
Bei Überschreiten des zulässigen Kondensatordruckes öffnet ein 
Sicherheitsventil und lässt den hohen Kondensatordruck über eine 
Steuerleitung direkt auf das Entspannungsventil wirken. Durch die komplette 
Öffnung dieses Ventils entsteht zwischen dem Kondensator und dem 
Verdampfer ein Bypass, womit ein weiterer Druckanstieg vermieden wird. 
Dieser Betriebszustand tritt jedoch nur bei sehr außergewöhnlichen 
Vorkommnissen ein. 
 
Sicherheitsventil am Sammelbehälter 
Gemäß den geltenden Vorschriften ist ein Sicherheitsventil am 
Sammelbehälter anzuschließen. 
 
17.2.6.2 Einfriersicherungen für den Verdampfer 
Kaltwasseruntertemperaturschalter 
Die Kaltwasseraustrittstemperatur wird von einem Thermostat überwacht, 
dessen Fühler im Austrittsstutzen des Verdampfers installiert ist. Bei 
Unterschreitung des vorgegebenen Grenzwertes wird der Turboverdichter 
abgeschaltet. Wenn die Kaltwasseraustrittstemperatur durch die 
Wärmezufuhr der Verbraucher auf den vorgegebenen Wert wieder 
angestiegen ist, gibt dieser Schalter den Einschaltbefehl an. 
 
Kaltwasserströmungswächter 
Der Differenzdruck zwischen dem Kaltwasserein- und Austrittsstutzen wird 
durch einen Differenzdruckschalter überwacht. Eine Verringerung des 
Kaltwasserdurchsatzes führt zur Senkung des Differenzdruckes. Bei 
Überschreitung des Auslegungswertes um ca. 50 % wird der Turbokältesatz 
abgeschaltet. Ursachen die zur Verminderung des Wasserdurchsatzes 
beitragen, sind z.B. wasserseitige Verschmutzung der Verdampferrohre, 
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Fehlschaltungen von Armaturen im Kaltwassernetz, Versagen der 
Kaltwasserpumpen etc. 
 
Kältemitteluntertemperaturschalter 
Liegt die Verdampfungstemperatur unter dem zulässigen Wert, so löst dieser 
Schalter die Abschaltung aus. 
 
17.2.6.3 Absicherung der Ölversorgungseinrichtung 
Überwachung der Lagertemperatur 
Zur Überwachung und digitaler Anzeige der Verdichterlagertemperatur wird in 
den meisten Fällen ein kombiniertes Gerät herangezogen. Die Überschreitung 
der maximal zulässigen Lagertemperatur führt letztendlich zur Abschaltung 
des Turbokältesatzes. 
 
Öldifferenzdruckschalter 
Die Druckdifferenz zwischen dem Ölbehälter und der Hauptölversorgungs-
leitung hinter dem Filter wird durch dieses Gerät überwacht. Das Einschalten 
des Turboverdichtermotors erfolgt nur dann, wenn eine ausreichende 
Öldruckdifferenz durch die Ölpumpe aufgebaut ist. Sinkt der Öldifferenzdruck 
während des Betriebs unter den zulässigen Wert, so wird der Turbokältesatz 
abgeschaltet. 
 
Öluntertemperaturschalter 
Ein Thermostat, dessen Fühler im Ölbehälter eingebaut ist, sorgt dafür, dass 
das Einschalten des Verdichtermotors erst dann zugelassen wird, wenn das 
Öl durch die elektrische Heizung auf den Sollwert erwärmt worden ist. Damit 
wird vermieden, dass während des Anfahrvorganges das Öl durch 
desorbierendes Kältemittel aufschäumt und die Ölförderung abreißt. 
 
17.2.7 Leistungsregelung der Turbokältesätze 
Ein Temperaturmesswertgeber, eingebaut im Kaltwasseraustrittsstutzen des 
Verdampfers, meldet einem im Steuerpult untergebrachten elektronischen PI- 
Regler den Istwert. Dieser vergleicht den Messwert mit dem einstellbaren 
Sollwert und gibt über einen digitalen Ausgang entsprechende Befehle an den 
Stellmotor weiter, der direkt auf dem Verdichter montiert ist und den 
Verstellmechanismus der Vorleitschaufeln betätigt. Auf diese Weise werden 
die Vorleitschaufeln des Turboverdichters über den elektronischen Regler in 
Abhängigkeit der Kaltwasseraustrittstemperatur verstellt. Somit wird die 
Kälteleistung stufenlos automatisch entsprechend der Änderung des 
Kältebedarfs geregelt. 
Die Betriebskennlinien des Verdichters sowie die Kühlcharakteristik des Ver-
dampfers und des Kondensators (Bild 17.22) bei konstantem Kühl- und 
Kaltwasserdurchsatz ermöglichen in weiten Grenzen des Teillastbereichs ein 
wirtschaftliches Betreiben des Kältesatzes (Bild 17.23). 
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Bild 17.22 Betriebskennlinie mit Kühlcharakteristik  

des Verdampfers und Kondensators 

 
Bild 17.23 Teillastcharakteristik 
 
Der Turbokältesatz schaltet ebenfalls automatisch ein und aus. Das 
Abschalten erfolgt erst bei Unterschreiten der minimalen Kälteleistung von 
etwa 10%. Dadurch wird ein Pumpen des Verdichters bei zu kleinen 
Fördermengen verhindert. Das An- und Abschalten des Turbokältesatzes in 
Abhängigkeit vom Kältebedarf erfolgt durch Thermostate und 
Kontaktthermometer, die in die Kaltwasserrücklaufleitung eingebaut sind. 
Zu der automatischen Leistungsregelung gehört auch die Motorstrom-
Begrenzungseinrichtung. Unter bestimmten Betriebsbedingungen, wie z.B. 
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Überlastung durch größere Kälteleistung als ausgelegt oder durch überhöhten 
Kondensatordruck oder Herunterkühlen des Kaltwassernetzes, ist es möglich, 
dass der Leistungsbedarf des Verdichters über die Nennleistung des E-
Motors ansteigt, so dass der E-Motor durch Ansprechen des Motorschutzes 
ausgeschaltet werden würde. Diese Störabschaltung wird durch die 
Motorstrom-Begrenzungseinrichtung verhindert. Sie ist der kontinuierlichen 
Temperaturregelung übergeordnet und begrenzt die Stromaufnahme auf den 
Nennstrom, indem sie durch Einwirken auf die Vorleitschlaufen die Leistung 
des Turboverdichters der Nennleistung des Motors anpasst. 
Moderne Kaltwassersätze verfügen über eine Mikrocomputer-Steuertafel. Die 
Anzeige sämtlicher Informationen erfolgt auf einem alphanumerischen 
Zeichen-Display. Die Sollwerte z.B. von Kaltwasseraustrittstemperatur, 
Strombegrenzung, Tagesfahrplan für An- und Abschalten des 
Kaltwassersatzes etc. können digital einprogrammiert werden. 
Ferner werden alle sicherheits- sowie betriebsmäßigen Abschaltungen am 
alphanumerischen Display angezeigt. Wichtige Informationen zum Betrieb 
des Kaltwassersatzes können abgerufen werden. 
 
17.2.8 Technologische Entwicklung der Turbokaltwassersätze 
In den letzten 25 Jahren wurde durch permanente Verbesserungen der 
Turboverdichter und der Wärmeübertragungswerte sowie der Antriebs-

motoren die Kälteleistungszahl (
P
Q

i

0=ε ) erheblich vergrößert bzw. der 

erforderliche Verdichterleistungsbedarf pro erzeugte Kälteleistung erheblich 
reduziert. 
 
17.2.8.1 Variable Turboverdichterdrehzahl 
Eine enorme Verbesserung des Teillastverhaltens der Turbokaltwassersätze 
wurde durch die Kombination der variablen Turboverdichterdrehzahl mit der 
Vorleitschaufelregelung erzielt. 
Hierbei wird fortlaufend elektronisch die Messung und Registrierung von 
Kältemitteldruck, Kaltwasser- und Kühlwassertemperatur sowie die Stellung 
der Vorleitschaufeln und der Verdichterdrehzahl vorgenommen. 
Ein von der Firma YORK patentiertes Verfahren, die Adaptive Capacity 
Control Logik (ACC), optimiert nun die Drehzahl und die Stellung der 
Vorleitschaufeln des Verdichters, so dass der Energieverbrauch bei den 
jeweiligen Teillastverhältnissen optimal ist. Dadurch können große 
Teillastwirkungsgrade erreicht werden. 
Laut Angabe der Firma YORK ist im Teillastbereich der Turbokaltwassersätze 
mit Hilfe der variablen Turboverdichterdrehzahl (VSD-Technik) sowie des 
patentierten Verfahrens mit der ACC-Logik 25 bis 30% weniger Leistung 
erforderlich. Dem stehen die Mehrkosten für den Einsatz der variablen 
Drehzahlregelung gegenüber. Innerhalb welcher Zeit sich diese Mehrkosten 
amortisieren, hängt im wesentlichen vom jährlichen Kältebedarf und der 
Häufigkeit des Teillastbetriebs ab. 
Der Einsatz der Variable-Speed-Drive-Technik (VSD) sowie der ACC-Logik 
führt gleichzeitig zu einer Reduzierung der Drehzahl und des Volumenstroms 
des Kältemittels, so dass bei Teillast der Schallpegel der Anlage erheblich 
sinkt. 
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Ferner ist festzustellen, dass durch die VSD-Technik bei jedem Start des 
Kaltwassersatzes der Anlaufstrom niemals über dem Nennstrom bei Volllast 
liegt, so dass der Verschleiß der Einheit Elekromotor-Turboverdichter 
verringert wird. 
Abschließend ist darauf hinzuweisen, dass auch ältere Turbokaltwassersätze 
mit der neuen VSD-Technik und der ACC-Logik nachgerüstet werden können. 
 
17.2.8.2 Verbesserung der Apparate 
Durch den Einsatz besserer Rohrarten und verbesserter Techniken beim Bau 
von Verflüssigern und Verdampfern wurden erheblich größere Wärmeüber-
tragungszahlen erreicht. Bei Volllastbetrieb wird oft das Kaltwasser im 
Verdampfer von 12° auf 6°C abgekühlt und das Kühlwasser im Verflüssiger 
von ca. 29° auf 35°C aufgewärmt. 
Bei modernen Apparate-Konstruktionen liegt die Verdampfungstemperatur 
des Kältemittels lediglich geringfügig (ca. 1°C) unter der Kaltwasser-
Austrittstemperatur von 6°C, d.h. etwa bei 5°C. Entsprechend liegt beim 
Verflüssiger die Sättigungstemperatur nur geringfügig über der Kühlwasser-
Austrittstemperatur von 35°C, d.h. etwa bei 36°C. 
Im Vergleich lagen die entsprechenden Temperaturen vor 25 Jahre bei t0=1°C 
bzw. tc=39°C. Das bedeutet eine Verringerung sowohl der 
Verdichterförderhöhe als auch der Kältemittelfördermenge, was zu einer 
Minderung der Verdichterleistungsaufnahme führt. 
Mit Hilfe von speziellen Rohrarten wie SPIKEFINS können die 
Wärmeaustauschfläche und Wärmeübergangszahl zusätzlich vergrößert 
werden, so dass bis zu 0,25°C an die Wasseraustrittstemperatur herangeführt 
werden kann. 
 
17.2.8.3 Entspannungsturbine 
Beim Einsatz von Überdruckkältemitteln wie z.B. R134a kann das 
Expansionsventil zwischen dem Verflüssiger und dem Verdampfer durch eine 
Expansionsturbine ersetzt werden. Dadurch wird Energie aus dem 
Expansionsvorgang in Antriebsenergie umgesetzt und führt zu einer 
Wirkungsgradverbesserung des Turbokaltwassersatzes um ca. 5%. 
 
18 Ölsystem-Ölversorgungsanlage 
Die Gleitlager werden bei Turboverdichtern hydrodynamisch geschmiert, d.h. 
der Spalt zwischen der Lagerschale und der rotierenden Welle ist permanent 
mit Drucköl gefüllt. Dadurch wird gewährleistet, dass ein direkter Kontakt und 
daher ein Verschleiß zwischen stehender und rotierenden Teile vermieden 
wird. Ferner führt die Schmierölzufuhr zur Kühlung der Lagerschalen und 
wirkt somit positiv auf die Lebensdauer der Gleitlager. 
Weitere Maschinenelemente, welche mit Öl versorgt werden müssen, sind 
Gleitringdichtungen, die zum Druckausgleich beim Abdichten des unter Druck 
stehenden Verdichtergehäuses mit Sperröl beaufschlagt werden, dessen 
Druck geringfügig über dem im Druckbereich liegen muss. 
Um die Versorgung mit Schmier- bzw. Sperröl zu gewährleisten, ist ein 
spezielles Ölsystem vorhanden, das im Verdichter integriert oder auch einzeln 
aufgestellt werden kann. 
Die Spezifikationen dieser Systeme werden entsprechend den API (American 
Petroleum Institute) Richtlinien festgelegt. Ausnahme bilden die Ölsysteme  
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der Turboverdichter, die bei Kälteanlagen zur Klimatisierung eingesetzt 
werden. Hierbei sind verschiedene Vereinfachungen der Richtlinien zulässig. 
Die Ölversorgung der Turboverdichter kann in drei Varianten ausgeführt 
werden: 
• Schmierölsystem 
• Kombiniertes Schmier- und Sperrölsystem 
• Getrenntes Schmier- und Sperrölsystem. 
 
Das kombinierte System enthält zum Erzeugen des höheren Sperrdrucks eine 
zusätzliche Pumpengruppe und, da eine höhere Filterfeinheit benötigt wird, 
eine zusätzliche Filtergruppe. Durch diese, Booster-System genannte 
Anordnung wird lediglich das für die Dichtungen benötigte Sperröl geleitet, 
wodurch nicht das gesamte Schmieröl auf den hohen Sperrdruck gebracht 
werden muss. 
Wird ein getrenntes Sperrölsystem eingesetzt, unterscheidet es sich lediglich 
durch die höhere Druckauslegung und die Filterfeinheit von einem 
Schmierölsystem. Zur Darstellung der Ölsysteme werden folgende 
verschiedene Formen angewandt: 
Zeichnungen: Fließbild 
   Verfahrensfließbild 
   Aufstellungszeichnung 
   Einzelzeichnung 
Stücklisten:  Turboverdichter 
   Ölsystem 
   Geräte 
 
Im allgemeinen ist bei niedrigem Schmieröldruck ein Schmierölsystem 
vorgesehen (atmosphärisches Ölsystem). Wenn jedoch bei einem 
Kälteverdichter eine außenliegende Dichtung vorhanden ist und sich somit die 
Lagerkammer unter Gasdruck befinden, ist der Einsatz eines Druckölsystems 
erforderlich. Letzteres weist eine höhere Komplexität auf und ist 
kostenintensiver als das atmosphärische Schmierölsystem. 
Beim atmosphärischen Schmierölsystem werden Fördergas und Ölkreislauf 
durch die innenliegenden Dichtungen getrennt, so dass keine 
Beeinträchtigung der Schmiereigenschaften des Öls aufgrund der Löslichkeit 
des Kältemittels im Schmieröl stattfindet. 
Die Bauteile des Schmierölsystems werden in folgenden Baugruppen 
zusammengefasst: 
• Behältergruppe 
• Pumpengruppe 
• Filtergruppe 
• Kühlergruppe 
• Druckspeicher 
• Ölhochbehälter 
• Nachkühlölsystem 
• Regelöl 
• Rohre 
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18.1 Ölbehälter 
Der Ölbehälter ist derart auszulegen, dass sich die im Ölsystem und 
Hochbehälter befindende Gesamtölmenge bei einer Verweilzeit des Öls von 8 
Minuten aufgenommen werden kann. Das Öl fließt innerhalb des Ölbehälters 
zuerst über eine Beruhigungstreppe, anschließend entlang der gesamten 
Länge und schließlich um eine Längsschottwand zurück, ehe es erneut von 
den Pumpen angesaugt wird (Bild 18.1). Dadurch wird eine optimale Luft- 
bzw. Gasabscheidung erreicht. Zur Auslegung der Nennweiten der 
Rücklaufleitungen werden Ölströmungsgeschwindigkeiten von 0,3 bis 0,4 m/s 
zugrunde gelegt. 

 
Bild 18.1 Ölbehälter (schematisch) 
 
Zur Erwärmung des Öls auf Betriebstemperatur ist der Behälter wahlweise mit 
einer elektrischen- oder Dampfheizung ausgerüstet. Zur Festlegung der 
Heizleistung ist gefordert, dass das Öl im Behälter innerhalb von vier Stunden 
von der Umgebungs- auf Starttemperatur von 35°C aufgewärmt werden 
muss. Die Beheizung erfolgt indirekt über eine Wärmeträgerölbox. Sie dient 
zur Vermeidung von Verkohlungen an den Heizflächen, da dadurch keine 
Berührung der Heizstäbe mit dem Schmieröl entstehen kann. Ferner sind im 
Ölbehälter ein Niveauschalter sowie ein Standanzeiger installiert. 
 
18.2 Ölpumpen 
Zur Ölförderung sowie Erzeugung des erforderlichen Öldrucks werden 
Pumpen vorgesehen. 
Aus Sicherheitsgründen werden bei E-Motorangetriebenen Turboverdichtern 
zwei Pumpen, nämlich eine Haupt- und eine Hilfspumpe und bei 
turbinenangetriebenen Turboverdichtern drei Pumpen, und zwar eine Haupt-, 
eine Hilfs- sowie eine Kühlpumpe verwendet. Die Haupt- und Hilfsölpumpe 
sind identisch und voneinander unabhängig vorzusehen. Zu ihrer Auslegung 
wird 100%-iger Ölbedarf sowie Dauerbetrieb zugrunde gelegt. Die Kühlpumpe 
dient durch Nachkühlen der Turbinenlager bei hohen 
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Frischdampftemperaturen (>250°C) zum sicheren Stillsetzen des 
Turbosatzes. Ihre Auslegung erfolgt für eine Fördermenge von ca. 60% des 
Ölbedarfs, der von der Turbine im Normalbetrieb erforderlich ist. Je nach 
Druckbereich werden verschiedene Pumpenarten ausgewählt. Für den 
Druckbereich bis zu 10 bar werden Kreiselpumpen, bis 100 bar 
Schraubenspindelpumpen und bei 100-200 bar Zahnradpumpen eingesetzt. 
Für das Ölsystem der Turbokältesätze werden meistens 
Schraubenspindelpumpen herangezogen. 
Die Pumpen können wahlweise als Tauchpumpen (Bild 18.2) oder als 
separate Pumpengruppe ausgeführt werden (Bild 18.3). 

 
Bild 18.2 Tauchpumpen 

 
Bild 18.3 Separate Pumpengruppe 
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Die Hauptölpumpe wird über einen E-Motor, eine Dampfturbine oder über ein 
Getriebe direkt vom Antrieb des Turboverdichters angetrieben. Der Antrieb 
der Hilfsölpumpe erfolgt über einen E-Motor. 
Jede Pumpe ist sowohl saugseitig als auch druckseitig mit jeweils einem 
Absperrventil zum Ausbau sowie zur Entleerung ausgerüstet. Ferner wird jede 
Pumpe druckseitig mit einem Druckmanometer sowie einer Rückschlagklappe 
zu ihrem Schutz gegen einen Rückwärtslauf bestückt. 
Die Haupt- und Hilfsölpumpen fördern das Öl durch einen der beiden Kühler 
sowie einen der beiden Filter zum Verbraucher. 
In Bild 18.4 ist ein P+I-Diagramm einer Pumpengruppe für einen 
Turboverdichter dargestellt. 

 
Bild 18.4 P+I-Diagramm einer Pumpengruppe für einen Turboverdichter 
 
18.3 Ölkühler 
Es werden zwei parallel geschaltete Ölkühler mit ausziehbaren Rohrbündeln 
eingesetzt. Sie sind ölseitig drosselfrei umschaltbar. Das wird durch die 
Einhebelbedienung der zwei miteinander verbundenen Drei-Wege-Armaturen 
erreicht. Hierbei darf es bei keiner Umschaltung zu einer Schließung beider 
Kühler kommen. Damit wird die Wartung der nicht im Betrieb befindlichen 
Kühler während des Betriebes des Ölsystems ermöglicht. 
Das Kühlwasser wird durch die Rohre und das zu kühlende Öl um die Rohre 
geführt. 
In Bild 18.5 ist das P+I-Diagramm der Kühlergruppe dargestellt. Die Ölkühler 
werden sowohl öl- als auch wasserseitig durch Entlüftungsarmaturen an den 
obersten sowie mit Entleerungsarmaturen an den untersten Stellen 
ausgerüstet. Hierbei ist die ölseitige Entlüftung über ein Schauglas mit dem 
Ölbehälter durch ein Rohr verbunden. 
Um den außer Betrieb befindlichen Kühler mit Öl zu füllen, werden die Kühler 
mit einer Füll- bzw. Ausgleichsleitung und Absperrarmatur ausgestattet. Um 
einen Druckeinbruch beim Befüllen während des Betriebs zu verhindern, 

  



 213

werden die Füll- sowie Entlüftungsleitungen mit Blenden versehen. An der 
Austrittsleitung ist ein Thermometer mit zwei Kontakten für Hoch- und 
Tiefalarm installiert. Ferner kann ebenfalls ein Thermometer an der 
Öleintrittsleitung eingesetzt werden. Eine ölseitige Temperaturregelung für 
den Ölkühler kann schließlich auch vorgesehen werden. 

 
Bild 18.5 P+I-Diagramm der Kühlergruppe 
 
18.4 Ölfilter 
Die Ölfilter sind hinter den Ölkühlern angeordnet und dienen der Reinigung 
des Öls, um dadurch die Lager vor Verunreinigungen zu schützen. Da sie 
nach einer gewissen Betriebszeit verschmutzt werden, müssen analog zu den 
Ölkühlern zwei Filter in einer parallelen Anordnung installiert werden. Dadurch 
wird ähnlich wie bei den Ölkühlern erreicht, dass während des Betriebs die 
Reinigung des außer Betrieb befindenden Ölfilters durchgeführt werden kann. 
Die Ölfilter werden meistens mit wechselbaren Filterelementen aus 
Papierpatrone oder Mandelsieb mit einer Filterfeinheit von 25 µm bei 
Schmier- und 10 µm bei Sperröl ausgestattet. In sauberem Zustand darf die 
Druckdifferenz 0,3 bar bei Auslegungsbedingungen nicht überschreiten. 
In Bild 18.6 ist das P+I-Diagramm einer Ölfiltergruppe dargestellt. Die 
Umschalt-, Entlüftungs- und Entleerungsarmaturen, die Füll- und 
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Ausgleichsleitungen mit den Absperrarmaturen und Blenden sowie die 
Prozedur des Umschaltens entsprechen den der Ölkühler. Im Ölfilter wird 
ferner ein Druckdifferenzanzeiger mit einem Induktivkontakt installiert, der 
auch mit einem Druckdifferenzanzeiger und einem Druckdifferenztransmitter 
kombiniert werden kann. Im Falle, dass sich im Ölfilter eine Druckdifferenz 
von 0,8 bar einstellt, wird durch den Druckdifferenz-anzeiger/schalter ein 
Hochalarm ausgelöst. Somit wird signalisiert, dass die Filterelemente des 
betreffenden Ölfilters gewartet werden müssen. 

 
Bild 18.6 P+I-Diagramm einer Ölfiltergruppe 
 
18.5 Ölhochbehälter 
Der Ölhochbehälter ist für den Fall, dass beide Ölpumpen des Systems 
ausfallen, als Sicherheitseinrichtung vorgesehen. Obwohl in einer solchen 
Situation eine automatische Abschaltung des Verdichters erfolgt, ist darauf zu 
achten, dass während der Auslaufzeit die Lager des Turbosatzes weiterhin 
geschmiert werden, um dadurch eine Lagerbeschädigung zu verhindern. 
Der Behälter wird in einer bestimmten Höhe über den Turbosatz installiert, so 
dass durch den entstehenden geodätischen Öldruck die Ölversorgung der 
Lager aus dem Ölhochbehälter gewährleistet ist. Der Ölhochbehälter wird 
ferner mit einem Niveauschalter sowie einem Niveaualarm ausgestattet. 
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18.6 Druckspeicher (Blasenspeicher) 
Bei der Umschaltung von der Haupt- auf die Hilfsölpumpe können Druckstöße 
sowie/oder Öldruckabfall auftreten, die demzufolge die Lager des 
Turboverdichters gefährden können. Um solche Druckunregelmäßigkeiten 
auszugleichen, kann zur Abhilfe ein Blasenspeicher installiert werden. Dieser 
besteht aus zwei Räumen, die durch eine Membran horizontal getrennt sind. 
Im oberen Raum befindet sich verdichteter Stickstoff und im unteren eine 
bestimmte Ölmenge. Im Fall des Druckabfalls im Ölsystem leitet der 
komprimierte Stickstoff das im Speicher befindende Öl in das System ein. Ein 
Zurückströmen des Öls wird mit Hilfe einer Rückschlagklappe, die in der 
Druckleitung hinter den Pumpen installiert ist und durch die Druckdifferenz 
geschlossen wird, verhindert. In Bild 18.7  ist ein P+I-Diagramm eines 
Druckspeichers dargestellt. 

 
Bild 18.7 P+I-Diagramm eines Druckspeichers 
 
18.7 Nachkühlölsystem 
Bei Turbosätzen die durch eine Dampfturbine angetrieben werden, wird bei 
hohen Frischdampftemperaturen (>250°C) ein Nachkühlölsystem 
vorgesehen. Dieses besteht aus einer Kühlölpumpe sowie einem Filter. Die 
Kühlölpumpe versorgt nach Abschaltung des Verdichters und Stillegung des 
Turbosatzes die Turbinenlager mit Kühlöl. Dadurch werden die infolge des 
entstehenden Wärmestaus im Lagerbereich eventuell hervorgerufenen 
Turbinenlager-Beschädigungen vermieden. 
Das Nachkühlölsystem wird für einen Öldruck bis zu 10 bar ausgelegt. Die 
Fördermenge lässt sich ähnlich wie im Kapitel über die Ölpumpen 
beschrieben festlegen. 
In Bild 18.8 ist das P+I-Diagramm eines Nachkühlölsystems dargestellt. 
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Bild 18.8 P+I-Diagramm eines Nachkühlölsystems 
 
18.8 Regelöl 
Beim Antrieb eines Turboverdichters über eine Dampfturbine erfolgt die 
Versorgung ihres hydraulischen Stellantriebs durch Regelöl, welches dem 
Schmierölsystem entzogen wird. Der Stellzylinder regelt das Dampfregelventil 
für die Frischdampfzufuhr der Turbine. Der dazu benötigte Öldruck im 
Stellzylinder wird von diesem Regelöl erzeugt. Das Regelöl wird aus dem 
Schmierölsystem hinter der Filtergruppe abgezweigt und wird für einen 
Öldruck von 12 bar ausgelegt. Deshalb muss das gesamte Ölsystem für 
diesen höheren Druck dimensioniert werden. 
In Bild 18.9 ist das Fließschema eines Schmierölsystems für einen 
Turboverdichter mit E-Motor-Antrieb dargestellt. 
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Bild 18.9 Fließschema eines Schmierölsystems 
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19 Kühlung des Kältemittels 
19.1 Zwischenkühlung mit Wasser 
Die Zwischenkühlung des Fördermediums führt zu einer Verringerung der 
erforderlichen Antriebsleistung des Verdichters. Als Kühlmedium wird bei 
Turboverdichtern üblicherweise Wasser eingesetzt. 
Die Zwischenkühlung des Kältemittels mit Wasser ist jedoch bei 
Kälteturboverdichtern begrenzt anwendbar, da bei niedrigen Verdampfungs-
temperaturen eine Zwischenkühlung mit Wasser keine effiziente 
Herabsetzung der Antriebsleistung bewirken kann. Das liegt daran, dass bei 
der Mehrzahl der Kältemittel die Gastemperaturen in den einzelnen 
Verdichterstufen auf niedrigem Niveau liegen. Eine Ausnahme bilden die 
Ammoniak-Kälteanlagen, bei denen häufig Wasserkühler zum Einsatz 
kommen, da hierbei in den Zwischenstufen des Verdichters hohe 
Temperaturen erreicht werden. 
 
19.2 Zwischenkühlung durch Einspritzung 
Eine weitere weitverbreitete Methode zur Verringerung der Antriebsleistung 
des Turbosatzes stellt die Zwischenkühlung durch das Einspritzen des 
flüssigen Kältemittels dar. Dazu wird ein Einspritzkühler herangezogen. In 
Bild 19.1 ist ein solcher Kühler und in Bild 19.2 der entsprechende 
Kälteprozess im h-logp-Diagramm dargestellt. 

 
Bild 19.1 Einspritzkühler 
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Bild 19.2 Kälteprozess im h-logp-Diagramm 
 
Die jeweiligen Gasmassenströme m1 und m2 (Bild 19.2) in den zwei 
Prozessstufen des Verdichters lassen sich folgendermaßen ermitteln: 

hh
Q

m
70

0
1 −

=&          (19.1) 

hh
hh

mm
63
72

12 −
−

= &&         (19.2) 

wobei Q0 die Kälteleistung in kW ist. 
Die Größe des Einspritzkühlers muss derart ausgelegt sein, dass keine 
Flüssigkeitströpfchen aus der Füllkörperschicht mit dem Gas nach oben zum 
Turboverdichter abgerissen werden. 
Bei Ammoniak-Einspritzkühlern liegt die Gasgeschwindigkeit bezogen auf den 
freien Querschnitt zwischen 0,5 und 2,0 m/s bei einer Berieselungsstärke von 
5 - 10 m3/m2h. 
 
19.3 Kühlung durch Zwischenexpansion des Kältemittels 
Eine häufige Methode zur Verringerung der Antriebsleistung des 
Kälteverdichters stellt die Zwischenexpansion des Kältemittels dar. Hierbei 
wird das flüssige Kältemittel aus dem Kondensator in einen Behälter 
zwischenexpandiert. Die dabei entstehenden Kältemitteldämpfe werden einer 
mittleren Verdichterstufe zugeführt, während die restliche Kältemittel-
flüssigkeit weiter expandiert und zum Verdampfer geleitet wird. 
 
In Bild 19.3 ist ein Kälteprozess mit Zwischenexpansion anhand eines h-logp-
Diagramms dargestellt. 

  



 220

 

m2
. 

m1
. 

Bild 19.3 Kälteprozess mit Zwischenexpansion  
im h-logp-Diagramm 

 
Der Massenstrom des Gases in der zweiten Prozessstufe errechnet sich aus: 

hh
hh

mm
64
74

12 −
−

= &&         (19.3) 

 
20. Umrüsten von Turbokälteanlagen 
In diesem Abschnitt wird die Umrüstung vorhandener Turbokälteanlagen im 
Klima- und Tiefkühlbereich für den Betrieb mit Ersatzkältemittel anhand von 
Beispielen behandelt. 
 
20.1 Klimabereich 
Im folgenden wird auf die Umrüstung eines R12 Turbokaltwassersatzes für 
den Betrieb mit dem Substitut R134a eingegangen. 
 
20.1.1 Umrüstung der R12- Turbokaltwassersätze auf das Kältemittel 

R134a 
In Bild 20.1 ist ein R12- Turbokaltwassersatz dargestellt. 
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Bild 20.1 R12- Turbokaltwassersatz 
 
Das Ziel dieser Untersuchung ist, den vorhandenen E- Motor-angetriebenen 
einstufigen Turboverdichter (Bild 20.2) des Kaltwassersatzes so umzubauen, 
dass ein Weiterbetrieb nach der Substitution von R12 durch R134a bei 
gleicher Kälteleistung und gleicher Verdampfungs- und Verflüssigungs-
temperatur möglich ist ([47] und [12]). 

 
Bild 20.2 Turboverdichter des Kaltwassersatzes 
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Es gelten folgende Betriebsbedingungen für R12 und R134a.: 
  Kälteleistung    Q0 = 2190 kW 
  Verdampfungstemperatur  t0 = +0° C 
  Verflüssigungstemperatur  tC = +40° C 
  Unterkühlung    ∆tU = 3 K 
  Überhitzung    ∆tÜ = 1 K 
 
Die schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes und des 
Kälteprozesses im log p-h Diagramm sind in Bild 20.3 dargestellt. 

 
Bild 20.3 Schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes 

und des Kälteprozesses 
 
Die nachfolgend errechneten Werte für R134a sind nach den neuesten 
Angaben der Firma Hoechst (nach Hoechst-Rombusch) ermittelt worden. In 
Tabelle 20-1 sind die Massenströme und in Tabelle 20-2 die Ergebnisse der 
Stoffwertberechnung für R12 sowie R134a aufgeführt. 
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Tabelle 20-1 
Kältemittel R12 R134a 
h0 kJ/kg 352.4 397.56 
h4 kJ/kg 235.59 251.72 
q0 kJ/kg 116.95 145.84 
&m0 kg/s 18.726 15.016 

 
Tabelle 20-2 
Kältemittel R12 R134a 
M kg/kmol 120.93 102.03 
R kJ/kgK 0.0688 0.0815 
Saugseite 
ps bar 3.039 2.877 
ts °C 1.0 1.0 
Z  0.918 0.911 
kv  1.086 1.063 
kt  1.153 1.133 
cp kJ/kgK 0.625 0.888 
nv  1.123 1.096 
nt  1.185 1.160 
Druckseite 
pd bar 9.752 10.297 
td °C 55.3 53.1 
Z  0.846 0.826 
kv  1.021 0.990 
kt  1.157 1.137 
cp kJ/kgK 0.732 1.103 
nv  1.055 1.020 
nt  1.182 1.157 
Anschließend sind die wichtigsten Berechnungsergebnisse in Tabelle 20-3 
zusammen-getragen. 
Tabelle 20-3 
Kältemittel R12 R134a R134a

/R12 
[%] 

m&  kg/s 18.726 15.016 80.2 
Vs m3/h 3838 3827 99.7 
ps bar 3.039 2.877  
ts °C 1.0 1.0  
u2 m/s 192.3 217.7  
N 1/min 11479 12995 113.2 
as m/s 137.08 147.09 107.4 
Mu2  1.403 1.4806 105.5 
MW1a  0.914 0.932 102.0 
d2 mm 320 320 100 
ϕ  0.0690 0.0607 88 
b2/d2  0.0282 0.0213  
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b2 mm 9.0 6.8 75.5 
pd bar 9.752 10.296  
pd/ps  3.2091 3.579 111.5 
td °C 55.3 53.1  
hp kJ/kg 21.173 26.89 127.0 
ηp  0.813 0.803 98.8 
Pi kW 492.3 507.9 103.0 
 
20.1.1.1 Diskussion der Ergebnisse 
Die Stoffwerte von R12 und R134a weisen, mit Ausnahme der Molaren 
Masse und der spezifischen Wärmekapazität, keine nennenswerte 
Unterschiede (1-3 %) auf. 
Der Massenstrom von R134a liegt ist um ca. 20% geringer als der von R12. 
Dagegen ist der Volumenstrom für beide Kältemittel fast gleich groß. Diese 
Betrachtungen wurden bereits in 5.4 durch die Vergleiche der spezifischen 
Kälteleistung q0 sowie der volumetrischen Kälteleistung qV von R12 und 
R134a hervorgehoben. Aufgrund der niedrigeren Molaren Masse und der 
höheren Druckverhältnisse von R134a liegt seine erforderliche polytrope 
Verdichtungsarbeit um 27% höher als die vom R12. 
In Bild 20.4 ist die spezifische polytrope Verdichtungsarbeit hp über der 
Verflüssigungs- in Abhängigkeit der Verdampfungstemperatur dargestellt. Auf 
der linken Seite desselben Diagramms sind die Verdichterkennlinien des 
vorhandenen R12- sowie des umgebauten R134a- Verdichters aufgezeichnet. 
Um die erforderliche spezifische polytrope Verdichtungsarbeit beim Betrieb 
der Anlage mit dem Substitut R134a zu erzielen, ist eine Anhebung der 
Verdichterdrehzahl um ca. 13% notwendig. Dieses hat zur Folge, dass die 
Umfangsmachzahl nur um ca. 5% zunimmt, da die Schallgeschwindigkeit von 
R134a um ca. 7% größer ist als dieselbe vom R12. Ähnlich vergrößert sich 
die Machzahl am Laufradeintritt an der Deckscheibenseite um 2% auf 0.932. 
Die Zunahme der Machzahlen führt allerdings zur Verkürzung des 
Verdichterfahrbereiches. Dadurch ergibt sich eine Verschiebung der 
Schluckgrenze vom Volumenverhältnis 1.09 auf 1.06 und der Pumpgrenze 
vom 0.78 auf 0.84 (Bild 20.4) 
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Bild 20.4 Vergleich der polytropen Förderhöhe von R134a und R12 
 
Die Abnahme der Volumenzahl ϕ beim Einsatz vom R134a um 12% führt zu 
einer Verkleinerung der Eintrittsfläche des Laufrades sowie einer 25%igen 
Verringerung der Laufradaustrittsbreite. Danach ist die Konzipierung eines 
schmaleren Laufrades erforderlich.  
Aufgrund der Erhöhung der Machzahlen sowie der Verringerung der Eintritts- 
und Austrittsbreite des Laufrades ist eine Verschlechterung des polytropen 
Wirkungsgrades ηP um schätzungsweise ein bis zwei Punkte zu erwarten. 
Aus Tabelle 20-3 ist schließlich abzulesen, dass die innere Verdichterleistung 
Pi beim R134a-Betrieb um 3% zunimmt und somit keine E-Motoränderung 
notwendig ist. 
 
20.1.1.2 Umrüstungsmaßnahmen 
Aus der vorangegangenen Diskussion der Berechnungsergebnisse geht 
hervor, dass folgende Umbaumaßnahmen durchzuführen sind: 
• Die 13%ige Drehzahlerhöhung ist durch den Austausch des 

Getrieberadsatzes und in den meisten Fällen ohne Änderung des 
Gehäuses zu bewerkstelligen. 

• Das 3D- Laufrad ist durch ein im Meridianschnitt schmaleres Laufrad zu 
ersetzen. 

• Anpassung des Ringdiffusors an die Austrittsbreite des neuen 
Laufrades. Das kann z.B. durch den Einbau des Ringbleches erfolgen. 
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• Sämtliche Lager, Laufraddichtungen sowie der Einlaufring vor dem 
Laufrad sind zu erneuern. Die Umbauteile sind in Bild 20.2 schwarz 
markiert dargestellt. 

• Modernisierung der Mess- und Regeltechnik der Anlage nach dem 
heutigen Stand der Technik. 

 
20.2 Tiefkühlbereich 
Es wird die Umrüstung eines dreistufigen R12-Turboverdichters, gebaut im 
Jahre 1970 (Bild 20.5)  mit dem Substitut R134a untersucht ([47], [12]). 

 
Bild 20.5 Dreistufiger R12- Turboverdichter 
 
Die Betriebsbedingungen für R12 und R134a sind: 
  Kälteleistung    Q0 = 1396 kW 
  Verdampfungstemperatur  t0 = -22 °C 
  Verflüssigungstemperatur  tC = 36.5 °C 
Die schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufes und des 
Kälteprozesses im log p-h Diagramm ist Bild 20.6 zu entnehmen. 
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Bild 20.6 Schematische Darstellung des Kältemittelkreislaufs und 

Kälteprozesses 
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In Tabelle 20-4 sind die Massenströme der beiden Prozessstufen für R12 und 
R134a zusammengefasst. Die errechneten Stoffwerte für R12 und R134a 
sind in Tabelle 20-5 zusammengetragen. 
 
Tabelle 20-4 
Kältemittel R12 R134a 
1. Prozessstufe 
q0 kJ/kg 142.55 184.23 
&m  kg/s 9.793 7.577 
&m4  kg/s 2.925 2.6359 

2. Prozessstufe 
&m3  kg/s 12.718 10.213 

 
Tabelle 20-5 
Prozessstufe 1 2 
Laufrad 1 2 3 
Kältemittel R12 R134a R12 R134a R12 R134a 
M kg/kmol 120.93 102.03 120.93 102.03 120.93 102.03 
R kJ/kgK 0.0688 0.0815 0.0688 0.0815 0.0688 0.0815 
MR134a/MR12 0.8437 
Saugseite 
ps bar 1.344 1.200 3.056 2.923 5.676 5.821 
ts °C -21 -21 12.2 10.3 42.5 39.7 
Z  1.152 1.131 1.147 1.127 1.146 1.126 
kv  0.579 0.804 0.631 0.896 0.677 0.990 
kt  1.174 1.145 1.146 1.117 1.115 1.085 
cp kJ/kgK 1.206 1.177 1.198 1.170 1.189 1.163 
nv  0.954 0.951 0.929 0.921 0.903 0.890 
nt  1.115 1.093 1.089 1.065 1.063 1.037 
Druckseite 
pd bar 3.056 2.923 5.676 5.821 8.755 9.290 
td °C 16.0 13.9 42.5 39.7 65.0 60.7 
Z  1.146 1.125 1.146 1.126 1.147 1.127 
kv  0.632 0.900 0.677 0.990 0.715 1.069 
kt  1.143 1.113 1.118 1.085 1.091 1.057 
cp kJ/kgK 1.193 1.165 1.191 1.163 1.186 1.160 
nv  0.932 0.925 0.903 0.890 0.878 0.861 
nt  1.089 1.066 1.063 1.036 1.041 1.011 
 
 
Tabelle 20-6 stellt eine Zusammenfassung der Berechnungsergebnisse und 
Tabelle 20-7 ein Vergleich dieser Ergebnisse für R12 und R134a dar. 
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Tabelle 20-6 
 

Prozessstufe 1 2 
Laufrad 1 2 3 
Kältemittel R12 R134a R12 R134a R12 R134a
m&  kg/s 9.793 7.577 12.71

8 
10.21
3 

12.71
8 

10.21
3 

Vs m3/h 4338 4442 2729 2678 1580 1433 
ps bar 1.344 1.20 3.056 2.923 5.676 5.821 
ts °C -21.0 -21.0 12.2 10.3 42.5 39.7 
u2 m/s 171.5 192.8 157.0 176.6 135.4 152.2 
N 1/min 6894 7753 6894 7753 6894 7753 
as m/s 135.8 146.2 140.8 150.6 144.3 153.3 
Mu2  1.263 1.319 1.115 1.173 0.938 0.993 
MW1a  0.921 0.939 0.823 0.847 0.693 0.704 
d2 mm 475 475 435 435 375 375 
ϕ  0.0397 0.0361 0.032

5 
0.028
3 

0.029
4 

0.023
7 

b2/d2  0.0262 0.0232 0.024
7 

0.021
8 

0.024
7 

0.020
6 

b2 mm 12.4 11.0 10.7 9.5 9.3 7.7 
ϕ3  0.2261 0.2187 0.219

7 
0.203
5 

0.223
7 

0.207
7 

pd/ps  2.274 2.436 1.857 1.991 1.542 1.596 
td °C 15.9 13.9 42.5 39.7 64.9 60.7 
hp kJ/kg 14.38 18.31 11.7 15.14 8.67 10.77 
ηp  0.746 0.737 0.735 0.720 0.744 0.72 
Pi kW 192.6 192.1 206.6 219.0 151.1 156.0 
hp-
Verdichter 

kJ/kg 34.74 44.22  

ηp-
Verdichter 

 0.741 0.726  

Pi-
Verdichter 

kW 550.3 567.0  
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Tabelle 20-7 
 

Prozessstufe 1 2 
Laufrad 1 2 3 
Kältemittel R12 R134

a 
R12 R134

a 
R12 R134

a 
m&  % 100 77.4 100 80.3 100 80.3 
Vs % 100 102.4 100 98.1 100 90.7 
N  % 100 112.5 100 112.5 100 112.5 
a  % 100 107.6 100 107.0 100 106.2 
Mu2 % 100 104.4 100 105.3 100 105.9 
MW1a % 100 101.9 100 102.9 100 101.6 
ϕ % 100 90.9 100 87.1 100 80.6 
b2 % 100 88.7 100 88.8 100 82.8 
pd/ps % 100 107.1 100 107.2 100 103.5 
hp % 100 127.3 100 129.4 100 124.2 
ηp % 100 98.8 100 98.0 100 96.8 
Pi  % 100 99.7 100 106.0 100 103.2 
hp-Verdichter  % 100 127.3  
ηp-Verdichter % 100 98  
Pi-Verdichter  % 100 103  

 
20.2.1 Diskussion der Ergebnisse 
Aus Tabelle 20-7 geht hervor, dass die Ergebnisse für die drei Laufradstufen 
denen eines einstufigen Turboverdichters im Klimabereich analog sind. Auch 
in diesem Fall führt der Einsatz vom R134a zu einer Erhöhung der Drehzahl 
um 12,5% sowie einer Verwendung schmalerer Laufräder. Die polytrope 
Gesamtverdichtungsarbeit liegt, ähnlich wie beim einstufigen Verdichter, um 
27%, die innere Gesamtverdichterleistung um 3% höher und abschließend 
der polytrope Gesamtwirkungsgrad um 2% niedriger als die von R12. 
 
20.2.2 Umrüstungsmaßnahmen 
Die Berechnungsergebnisse zeigen eine große Ähnlichkeit mit denen des 
einstufigen Verdichters, so dass die folgenden Umbaumaßnahmen analog 
ausgeführt sind: 
 
• Anhebung der Verdichterdrehzahl um 12.5% durch die Erneuerung des 

Getrieberadsatzes. 
• Ersetzen der Welle und Verwendung schmalerer Laufräder. 
• Anpassung der Ringdiffusoren an die neuen Laufräder, z.B. durch den 

Einbau von Blechen. 
• Erneuerung sämtlicher Laufraddichtungen, Ausgleichskolben, Verdichter-

einlauf sowie Radial- und Axiallager. Alle Umbauteile sind in Bild 20.5 
schwarz markiert dargestellt. 
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20.2.3 Umstellvorgang auf den Betrieb mit R134a 
In Bild 20.7 wird schematisch das Umstellverfahren einer Kälteanlage auf 
R134a-Betrieb wiedergegeben. 

 
Bild 20.7 Umstellverfahren einer Kälteanlage auf R134a- Betrieb 
 
R. J. Morgan [48] beschreibt die Umstellprozedur auf R134a folgendermaßen: 
"Bei dem Umstellverfahren wird das ursprüngliche Mineralöl, das mit R134a 
nicht kompatibel ist, entfernt. Das Öl wird aus dem Kreislauf gespült, indem 
der Kompressor abgelassen und mit Icematic SW Schmierstoff befüllt wird. 
Das System läuft dann normal mit dem ursprünglichen Kältemittel R12 weiter. 
Das Umstellverfahren ist umweltfreundlich, da es kein herkömmliches 
Lösungsmittel zur Spülung des Systems benötigt und Schmierstoffe einsetzt, 
die abbaubar sind. 
Während des Spülvorgangs ist das System absolut kompatibel, da der 
Icematic SW Schmierstoff mit dem ursprünglichen Öl und dem Kältemittel 
vollständig mischbar ist. Durch den normalen Ablauf des Kühlkreislaufs wird 
das noch im System vorhandene Mineralöl zum Kompressorsumpf 
zurückgeführt. Die Anzahl der Spülvorgänge und die dafür benötigte Zeit 
hängt von der Größe und dem Anwendungsbereich der Kühlanlage ab. 
Erfahrungsgemäß sind es aber nie mehr als drei gewesen. Erst wenn durch 
die wiederholten Spülvorgänge die Verunreinigung durch das restliche 
Mineralöl auf das empfohlene Niveau von unter 1% gesenkt worden ist, kann 
die Anlage mit R134a befüllt werden." 
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