Inhaltsverzeichnis

1 Einleitung
2 Geschichtlicher Abriss
3 Anwendungsgebiete fur Turboverdichter in Kalte- und Klimaanlagen
3.1 Beispiele fur Gasverflissigungsanlagen
3.1.1 Chlorverflussigung
3.1.2 Ammoniak
3.1.3 Erdgas und Erddlgas (LNG, bzw. LPG-Anlage)
314 SOz und C02
3.2 Beispiel Gaszerlegung
3.3 Beispiel Klimaanlagen (Klimatisierung)
4 Kaltemittel
4.1 Eigenschaften von Kaltemitteln
4.1.1 Umweltvertraglichkeit
4.1.1.1 Treibhauspotential (GWP)
4.1.1.2 Ozonzersetzungspotential
4.1.2 Physiologische Eigenschaften
4.1.3 Chemische Eigenschaften
4.1.4 Physikalische und thermodynamische Eigenschaften
4.1.4.1 Physikalische Eigenschaften
4.1.4.1.1 Stoffdaten
4.1.4.1.2 Dampfdruckverlauf
4.1.3 Warmeleitfahigkeit
.4.1.4 Grenzflachenspannung
4.1.5 Oliéslichkeit bzw. Olmischbarkeit der Kaltemittel
4.1.6 Wasserloslichkeit der Kaltemittel
4.1.7 Elektrischer Widerstand der Kaltemittel
4.2 Thermodynamische Eigenschaften der Kaltemittel

4.1.4.2.1 Druckverhaltnis pc/po

4.1.4.2.2 Spezifische Kalteleistung

4.1.4.2.3 Volumetrische Kalteleistung

4.1.4.2.4 Kalteleistungszahl

5 Ersatzkaltemittel

5.1 Ubergangs - bzw. Retrofit — Gemische

5.2 Chlorfreie Gemische

5.3 R123 als Ersatz fur R11

5.4 R134a als Ersatz fur R12

5.5 Ammoniak (R717) als Ersatz fur R22

5.6 Propan (R290) als Ersatz fur R22

6 Theoretische Grundlagen

6.1  Thermodynamische Grundlagen
6.1.1 Thermische Zustandsgleichung
6.1.2 Thermodynamische Hauptsatze
6.1.3 Vergleichsprozesse

6.2  Stromungstechnische Grundlagen
6.2.1 Geschwindigkeitsverhaltnisse im Laufrad
6.2.2 Kontinuitatsgleichung
6.2.3 Der Impulsmomentensatz
6.2.4 Die Energiegleichung

4.1
41
4.1
41
4.1
41



6.2.5 Die Euler'sche Hauptgleichung
6.2.6 Kenngrolen
6.2.7 Berechnungsvorgang eines Turboverdichters

7.Turboverdichterbauarten in der Kaltetechnik
8 Turboverdichterstufe

8.1 Einlauf

8.2 Laufrad

8.2.1 Eindimensionale Berechnungsverfahren

8.2.2 Zweidimensionale und quasidreidimensionale Verfahren
8.2.3 Echte dreidimensionale Verfahren

8.2.4 Laufradbauarten

8.2.5 LaufradauRendurchmesser

8.2.6 Schaufelaustrittswinkel B2g

8.2.7 Schaufelzahl

8.2.8 Nabendurchmesser

8.2.9 Eintrittsaullendurchmesser

8.2.10 Schaufeleintrittswinkel

8.2.11 Schaufeleintrittsbreite flr 2D-Laufrader
8.2.12 Austrittsbreite

8.2.13 Meridiankontur

8.2.13.1 Axiallange des Laufrades
8.2.13.2 Naben- und Deckscheibenkontur
8.2.14 Schaufelform

8.2.14.1 Zweidimensionale Schaufeln
8.2.14.2 Raumlich verwundene Schaufeln
8.2.15 Laufradherstellung

8.3 Diffusoren

8.3.1 Unbeschaufelte Diffusoren

8.3.2 Beschaufelte Diffusoren

8.3.3 Diffusor mit verstellbaren Schaufeln

8.3.4 Diffusor mit kurzen Schaufeln
(LSVD Low Solidity Vaned Diffusor)

8.4 Ruckfihrkanal
8.5 Zwischeneinstromteile
8.6 Spirale

8.6.1 Funktionsbeschreibung

8.6.2 Einfluss der geometrischen Hauptparameter
8.6.2.1 Grole der Spirale

8.6.2.2 Querschnittsform der Spirale

8.6.2.3 Spiralenzunge

8.6.3 Theoretische Grundlagen

8.7 Stufenzahl
9 Dichtungen

9.1

9.2

Einbaumoglichkeiten

9.1.1 Innenliegende Dichtungen

9.1.2 AulRenliegende Dichtungen

Bauarten

9.2.1 Kombinierte Sperrol(Schwimmring)-Stillstandsdichtung
9.2.2 Kombinierte Sperrdl - Gleitring - Stillstandsdichtung
9.2.3 Olgeschmierte Gleitringdichtung



9.2.3.1 Langsamlaufende Gleitringdichtung
9.2.3.2 Schnelllaufende Gleitringdichtung
9.2.4 Kombinierte Sperrol(Schwimmring)-Gleitringdichtung
9.2.5 Gasgeschmierte Gleitringdichtung
10 Lager
10.1 Radiallager
10.2 Axiallager
10.3 Magnetlager
11 Antrieb
12 Kupplungen
12.1 Ausfuhrungsformen
12.1.1 Zahnkupplungen
12.1.2 Lamellenkupplung
12.1.3 Membrankupplung
12.2 Kupplungsschutz — Einrichtungen
13 Getriebe
14 Rotordynamische Betrachtungen
14.1 Biegeeigenfrequenzen
14.2 Torsionseigenfrequenzen
14.3 Torsionserregungen durch E-Motoren
15 Getriebe - Turboverdichter
15.1 Vorteile der Getriebe- Turboverdichter
15.2 Technologische Entwicklung der Getriebe- Turboverdichter
15.3 Getriebe
15.4 Kupplung
16 Betriebsverhalten der Turboverdichter
16.1 Kennfeld eines Turboverdichters
16.2 Regelung der Turboverdichter
16.2.1 Druck- bzw. Fordermengenregelung
16.2.1.1 Regelarten
16.2.1.1.1 Drehzahlregelung
16.2.1.1.2 Saugdrosselregelung
16.2.1.1.3 Vorleitschaufelregelung
16.2.1.1.4 Nachleitschaufelregelung
16.2.1.2 Kombination verschiedener Regelarten
16.2.1.2.1 Kombinierte Drehzahl-Saugdrosselregelung
16.2.1.2.2 Kombinierte Drehzahl-Vorleitschaufelregelung
16.2.1.2.3 Kombinierte Vorleit-Nachleitschaufelregelung
16.2.1.3 Vergleich zwischen der Regelarten

16.2.1.3 1 Vergleich der Saugdrossel- mit der Drehzahlregelung

16.2.1.3 2 Vergleich der Saugdrossel- mit der
Vorleitgitterregelung

16.2.1.3 3 Vergleich der Vorleitgitter- mit der
Nachleitgitterregelung

16.2.1.3 4 Vergleich der Drehzahl- mit der Vorleitgitterregelung

16.2.2 Pumpgrenzregelung ,Umblaseregelung
16.2.2.1 Umblaseregelung
16.2.2.2 Entspannungsturbine
17 Turbokalteanlagen
17.1 Tiefkuhlbereich



VI

17.1.1 Propan- Kalteanlage mit einer Verdampfungsstufe
17.1.2 Propan-Turboverdichter mit zwei Seiteneinstromungen
17.1.3 NH3-Kalteanlage mit zwei Verdampferstufen
17.1.4 R134a-Kalteanlage mit zwei Verdampferstufen
17.1.5 Olfreier Kalteverdichter
17.2 Klimabereich
17.2.1 Turboverdichter
17.2.2 Antriebsmotor
17.2.3 Verdampfer und Verflissiger
17.2.4 Unterkuhler
17.2.5 Olsystem
17.2.6 Sicherheits- Uberwachungs- und Regeleinrichtungen
17.2.6.1 Kondensatordrucksicherung
17.2.6.2 Einfriersicherungen fur den Verdampfer
17.2.6.3 Absicherung der Olversorgungseinrichtung
17.2.7 Leistungsregelung der Turbokaltesatze
17.2.8 Technologische Entwicklung der Turbokaltwassersatze
17.2.8.1 Variable Turboverdichterdrehzahl
17.2.8.2 Verbesserung der Apparate
17.2.8.3 Entspannungsturbine
18 Olsystem-Olversorgungsanlage
18.1 Olbehalter
18.2 Olpumpen
18.3 Olklhler
18.4 Offilter
18.5 Olhochbehalter
18.6 Druckspeicher (Blasenspeicher)
18.7 Nachkuhldlsystem
18.8 Regelal
19 Kuhlung des Kaltemittels
19.1 Zwischenkuhlung mit Wasser
19.2 Zwischenklhlung durch Einspritzung
19.3 Kuihlung durch Zwischenexpansion des Kaltemittels
20 Umristen von Turbokalteanlagen
20.1 Klimabereich
20.1.1 Umrlstung der R12- Turbokaltwassersatze
auf das Kaltemittel R134a
20.1.1.1 Diskussion der Ergebnisse
20.1.1.2 Umristungsmalnahmen
20.2 TiefkUhlbereich
20.2.1 Diskussion der Ergebnisse
20.2.2 Umristungsmal3nahmen
20.2.3 Umstellvorgang auf den Betrieb mit R134a
21 Literaturverzeichnis



Nomenklatur

a
Aot

m/s
m/s

m2

[um]
[um]

m/s

m/s

kd/kgK
kJ/kgK
mm
mm
mm
mm

kJ/kg
kJ

kJ/kg
kJ/kg

kJ/kg
kJ/kg
kJ/kg
kJ/kg
kJ/kg
kJ/kg

[mm]
[mm]
kg/s
kg/s

kg/s

kg/mol
Nm

VIl

Schallgeschwindigkeit

Schallgeschwindigkeit am Stufeneintritt bezogen auf
Totalzustande

Querschnittsflache

Amplitude

Amplitude der Wellenschwingung am Lager (bei
kritischer Drehzahl)

Verstarkungsfaktor

Saugmundflache des Laufrades

Schaufeleintrittsflache

Eintrittsbreite des Laufrades

Austrittsbreite des Laufrades

Absolutgeschwindigkeit

Stromungsgeschwindigkeit am Saugstutzen
Meridiankomponente der Absolutgeschwindigkeit
Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit
Dissipationskoeffizient

Reibungskoeffizient

Statischer Druckrickgewinn im Diffusor

Spez. Warmekapazitat bei konstantem Druck

Spez. Warmekapazitat bei konstantem Volumen
Druckmesser

Mittlerer Laufradeintrittsdurchmesser
Nabendurchmesser des Laufrades
EintrittsauRendurchmesser des Laufrades
Deckscheibenseite

Spez. Energie

Energie

Spez. Enthalpie

Differenz spez. Enthalpien (Erhdhung der spez.
Forderarbeit)

Spez. polytrope Arbeit

Spez. isentrope Arbeit

Spez. isotherme Arbeit

Spez. Totalenthalpie

Differenz spez. Totalenthalpien

Rothalpie

Isentroper Temperaturexponent

Isentroper Volumenexponent

Lange

Axiallange des Laufrades

Massenstrom

Tatsachlich  geférderter Massenstrom in der
Verdichterstufe

Massenstrom durch Ausgleichskolben, Sperrgas-
sowie aullere Wellenlabyrinthverluste

Molare Masse

Drehmoment

Machzahl



*mmmwwgm;u“oo

1/min
1/min
1/min
1/min
bar
bar
bar
bar
bar
bar
bar
bar
KW
KW
kJ/kg
kJ/kg
kJ/kg
kJ
KW

mm
mm
kJ/kgK

kd/kgK
mm

mm
kJ/K
mm
°C
°C
°C
°C
°C

K

K

m/s
kJ/kg
kJ
gmm
m°/kg

VI

Machzahl am Saugstutzen

Machzahl der Absolutgeschwindigkeit
Umfangsmachzahl

Machzahl der Relativgeschwindigkeit
Polytroper Temperaturexponent
Polytroper Volumenexponent
Drehzahl

Betriebsdrehzahl

Biegekritische Drehzahl

1. Biegeeigenfrequenz bei starrer Lagerung der Welle
Nabeseite

Druck

Verflussigungsdruck

Druck am Verdichter Druckstutzen
Verdampfungsdruck

Druck am Verdichter Saugstutzen
Totaler Druck

Zwischendruck des Kaltemittels
Innere Leistung

Kupplungsleistung

Spez. Warmemenge

Spez. Kalteleistung

Volumetrische Kalteleistung
Warmemenge

Kalteleistung

Gutestufe

Radius

Radius

Spezielle Gaskonstante
Reynoldszahl

Spez. Entropie

Schaufeldicke

Slipfaktor

Lange des mittleren Stromfadens
Entropie

Schaufelteilung
Verflussigungstemperatur des Kaltemittels
Temperatur am Druckstutzen
Verdampfungstemperatur des Kaltemittels
Temperatur am Saugstutzen
Zwischentemperatur des Kaltemittels
Unterkidhlung des Kaltemittels
Uberhitzung des Kaltemittels

Totale Temperatur

Totale Temperatur
Umfanggeschwindigkeit

Spez innere Energie

Innere Energie

Umwuchtgroflie

Spez. Volumen



Z

m°/s
m®/s
m®/s
m°/s
m/s
m/s

m/s
kJ/kg

Volumenstrom
Volumenstrom am Gangstutzen

Volumenstrom am Druckstutzen
Volumenstrom bezogen auf Totalzustande

Relativgeschwindigkeit

Meridiankomponente der Relativgeschwindigkeit
Umfangskomponente der Relativgeschwindigkeit
Technische Arbeit

Schaufelzahl

Realgasfaktor

Realgasfaktor bezogen auf Totalzustande

Griechische Buchstaben

a

ANLG
AvLc

B
5

o)

€
€m
No
ne
NPL
Ns

nr
1%

o,
o,

A

@

E€s9n

[’]

1/s

Winkel der Absolutstromung
Eintrittswinkel der Nachleitgitter
Eintrittswinkel der Vorleitgitter
Winkel der Relativstromung
Durchmesserzahl
Logarithmisches Dekrement
Kalteleistungszahl
Verengungsfaktor
Diffusorwirkungsgrad

Polytroper Stufenwirkungsgrad
Polytroper Laufradwirkungsgrad
Isentroper Stufenwirkungsgrad
Isenthermer Stufenwirkungsgrad
Kinematische Viskositat
Reaktionsgrad der Verdichterstufe
Dichte

Gasdichte am Austritt des Verdichters

Gasdichte am Eintritt des Verdichters
Mittlere Gasdichte

Schnelllaufzahl

Volumenzahl

Polytropische Druckzahl
Winkelgeschwindigkeit



Druckstutzen

Saugstutzen

Laufrad mit Rickfihrstufe Laufrad mit Spirale

Druckstutzen




1 Einleitung

In den letzten 50 Jahren sind eine Reihe von FCKW-Kaltemitteln, die den
Anforderungen der Verdichtertechnologie angepasst wurden, entwickelt
worden, die aber aus umwelttechnischen Griinden durch umweltvertraglichere
Kaltemittel ersetzt werden missen. Da die bisher langjahrig erprobten
Kaltemittel nicht mehr zur Verfigung stehen werden, ergeben sich
zwangslaufig erhebliche Folgen auf die Klima- und Kalteindustrie. Diese
Problematik stellt Hersteller sowie Betreiber von Turbomaschinen vor neue
Aufgaben. Wahrend bei dem Bau neuer Turbomaschinen eine Umstellung auf
die neuen Kaltemittel (z. B. R134a) relativ unproblematisch ist, bereitet die
Umristung vorhandener Maschinen durch die neuen Kéltemitteln eine Reihe
technischer und wirtschaftlicher Probleme. Die technologische Aktualisierung
der Turbokalteverdichter, sowie die neuen an sie gestellten technischen
Herausforderungen - aufgrund der zur Zeit einzusetzenden Kaltemittel - sollen
in dieser Abhandlung eingehend diskutiert und als Beitrag zur Losung der
oben aufgefiihrten Probleme herangezogen werden.

In der Kaltetechnik werden Kompressions-, Absorptions- und
Thermoelektrische Kalteanlagen verwendet. Ein Unterscheidungsmerkmal
dieser Anlagen stellt die Form der Energie dar, die zu ihrem Antrieb
erforderlich ist; es ist mechanische Energie beim Kompressions-, Warme
beim  Absorptionskalteprozess und elektrische Energie bei der
thermoelektrischen Kihlung.

Bei Kompressionskalteanlagen werden, je nach GroRe der Kalteleistung,
Kolben-, Rotations-, Schrauben- und Turboverdichter eingesetzt. Im
vorliegenden Bericht werden Turboverdichter fur Kalte- und Klimaanlagen
behandelt. Dabei werden die Anwendungsgebiete der Turboverdichter in
Kalte- und Klimaanlagen dargestellt und die Eigenschaften der Kaltemittel
sowie der Ersatzkéaltemittel nach dem Verbot der FCKW-Kaltemittel
beschrieben. Ferner werden die aerothermodynamischen Grundlagen und die
Verdichterbauarten in der Kéaltetechnik dargestelit.

Im Kapitel 8 werden die verschiedenen Bauteile der Turboverdichterstufen
ausfuhrlich beschrieben. Weiter werden die Einbaumdglichkeiten und
Bauarten der Dichtungen sowie der Lager, der Kupplungen, der Getriebe und
Antriebe der Turboverdichter behandelt. Ferner wird das rotordynamische
Verhalten der Turbolaufer untersucht. Im Kapitel 16 werden das
Betriebsverhalten sowie die Regelungsarten der Turboverdichter dargelegt.
Ferner werden im Tiefkuhlbereich eine Propan-, eine Ammoniak- und eine
R134a-Kalteanlage vorgestellt und im Klimabereich die verschiedenen
Bauteile der Anlage sowie die Sicherheits-, Uberwachungs- und
Regeleinrichtungen beschrieben. Anschlie3end werden je eine Turboanlage
aus dem Klima- und Tiefkuhlbereich zur Umristung fur den Betrieb mit
FCKW-freiem Ersatzkaltemittel vorgestellt und konkrete Umbaumal3nahmen
vorgeschlagen und diskutiert.

2 Geschichtlicher Abriss

Der élteste Kéalteprozess ist der Absorptions-Kaltekreislauf, der im Jahre 1777
bekannt wurde [1]. Danach konstruierte I. Leslie [2] 1810 die erste Vakuum-
Kaltemaschine und verwendete als Stoffpaar Wasser/Schwefelsaure. Erst



1859 gelang es F. Carré, eine Absorptionskalteanlage mit dem Stoffpaar
Ammoniak/Wasser zu bauen [2]. Im Jahre 1922 gelang es von Platen und
Munters in Schweden erstmalig, eine Absorptionskélteanlage 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-Lésung
installiert [2].

Absorptionsanlagen sind zwar maschinentechnisch weniger aufwendig,
haben besonders glnstige Betriebseigenschaften, wie Uberlegene
Verfugbarkeit, Anspruchslosigkeit im Hinblick auf Ersatzteilbedarf, Wartung
und Uberholung, sowie ein sehr gutes Teillastverhalten [4], bendtigen aber
preisguinstige Warmeenergie, um mit Verdichtungskalteanlagen konkurrieren
zu koénnen. Lediglich bei NH3/H,O Absorptionsanlagen fir Kihltemperaturen
unter -20°C kann mit gleich gliinstigen Betriebskosten gerechnet werden [5].

Die erste Kompressionskélteanlage wurde von J. Perkins 1835 nach eigenem
Patent als Versuchsmaschine mit dem Kaltemittel Dimethylather gebaut.
Dimethylather stellte sich als sehr problematisch heraus, hauptséchlich
wegen seiner leichten Entziindbarkeit, die zur Explosion fuhrte, sowie seiner
anasthesistischen Eigenschaften. Ferner war das erforderliche Hubvolumen
der Zylinder, auf Grund des grolen spezifischen Volumens vom
Dimethylather, sehr grof3 welches eine geringe volumetrische Kalteleistung
bedeutet. F. Carré entwickelte ebenfalls eine Kaltdampfkompressions-
maschine fir Athylather und erkannte beim Bau seiner Absorptions-
kaltemaschine die Vorziige des Ammoniaks als Kéltemittel, setzte es jedoch
bei Kompressionsmaschinen nicht ein.

Dem amerikanischen Arzt Gorrie gelang es 1844 als erstem, eine
Kaltgasmaschine mit dem Kaltemittel Luft zu bauen [6]. Die erste
Kompressionskalteanlage 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 Kaltetechnik
durch den Einsatz neuer Technologien voranzutreiben. Ein solches Beispiel
stellt die Entwicklung neuer Kalteverdichter dar. Ihre technische
Verbesserung durch Einfihrung neuer Erkenntnisse der Forschung trugen
maf3gebend zum breiten Einsatz der Kaltemaschinen in der Klima- und
Kaltetechnik bei. In [7]. ist eine Einteilung der Bauarten von Kalteverdichtern
zu sehen Dabei wird hauptsachlich zwischen statischen oder Verdrangungs-
maschinen und kinetischen oder Kreiselmaschinen unterschieden.

Der Hubkolbenverdichter ist die erste in der Kaltetechnik eingesetzte
Verdichterbauart. Seine Nachteile: groRer Platzbedarf, grolRes Gewicht. Die
zur Abdichtung der Kolbenstangen erforderlichen Stopfbuchsen sowie der
steigende Bedarf an gewerblichen und industriellen Kalteanlagen fuhrten zur
Entwicklung der Tauchkolbenverdichter. Diese Verdichter brauchen keine
Stopfbuchsen und haben ein geschlossenes Schmiersystem. Die Abdichtung
erfolgt Uber Gleitringdichtungen. Die Umlauf- oder Zellenverdichter - auch
Drehkolbenverdichter genannt - werden hauptsachlich als vorgeschalteter



Verdichter (Booster) verwendet, da sie fur Druckverhaltnisse 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 verdréangt. In den letzten
Jahren nimmt jedoch ihre Produktion wieder zu.

Schraubenverdichter sind fur mittlere und gr63ere Kalteleistungen geeignet.
Ihre kleinsten Leistungen liegen im Bereich der Hubkolbenverdichter und die
grofdten im Bereich der Turboverdichter.

In [8] wird angegeben, in welchen Mengen- und Druckbereichen aus
konstruktiven und wirtschaftlichen Grinden die verschiedenen Verdichter-
bauarten sinnvoll eingesetzt werden kdénnen.

Die ersten Uberlegungen fir den Einsatz von Turbokompressoren in der
Klima-Kaltetechnik stammen von Lorenz von Elgenfeld [1]. Maurice Leblanc
in Frankreich baute als erster einen Turbokompressor und verwendete
Wasserdampf als Kaltemittel, welches ihm groRe 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 groRen Foérdermengen bei geringem
Platzbedarf das Feld der groRen Kalteleistungen vorbehalten. Carrier
erkannte um 1911 die Notwendigkeit von Klimaanlagen in der Industrie sowie
fur Wohnrdume und konnte den Einsatz von Turbomaschinen vorantreiben.

Nach mehreren Schwierigkeiten bei der Auswahl des Kaltemittels ging Carrier
zuerst zur Anwendung von Dichlorathylen (C,H,Cl,) und wechselte spater zu
Dichlormethan (CH.Cl,), da sich das ungesattigte C,H,Cl, als chemisch nicht
bestandig erwies. Im Jahr 1933 setzte Carrier die bereits entwickelten Freon
11 (CFCI3) Kaltemittel 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 Kaltemittel Ammoniak wahlte - welches wegen seiner niedrigen
Molaren Masse viele Stufen erforderlich machte - und spéter auch
Athylchlorid und Athylbromid einsetzte. In den 60er Jahren wurde Freon 11
hauptséachlich in der Klimatechnik verwendet und war bis zu seinem Verbot
sehr verbreitet im Einsatz.

Da beim Turbokompressor ein gewisser Mindestvolumenstrom erforderlich ist,
um einen einigermal3en guten Wirkungsgrad zu erzielen, eignet er sich nicht
fir alle Leistungen. Dieser Mindestvolumenstrom liegt bei etwa 1000 (m*/h),
woraus der Mindestwert der Kalteleistung folgt, fir welche diese Maschinenart
vorgesehen werden kann.

Um auch bei Kkleineren Kalteleistungen gunstige Resultate mit
Turbokompressoren erzielen zu kénnen, missen also Kaltemittel mit hohem
Siedepunkt und hohem Molekulargewicht angewandt werden. Ferner lassen



sich mit dem gleichen Turbokompressortyp, durch Anwendung verschiedener
Kaltemittel, unterschiedliche Kalteleistungen erzeugen, wodurch die
Grundlage fir eine Standardisierung mit Basis die Leistung gegeben ist.

3. Anwendungsgebiete fur Turboverdichter in Kalte- und Klimaanlagen

Eine Voraussetzung fur den Einsatz des Turboverdichters bildet der Bedarf an
vergleichsweise grof3en Kalteleistungen. Die fur den Einsatz von
Turboverdichtern noch wirtschaftlich vertretbare kleinste Grof3e der
Kalteleistung wird auch durch intensive Weiterentwicklung auf der
Konstruktions- und Fertigungsseite immer weiter herabgesetzt. Ein Grenzwert
liegt jedoch dort, wo bei kleinen Ansaugvolumina die Stromungskanale im
Turboverdichter recht schmal werden und dadurch die relativen Spaltverluste
und Oberflachenrauhigkeiten den Wirkungsgrad der Maschine erheblich
verringern. Ferner werden durch geeignete Kaltemittel sowie das
Heraufsetzen des Laufrad-Druckverhaltnisses die Kosten gesenkt. Im
folgenden werden die Hauptanwendungsgebiete fir Turboverdichter in
Kalteanlagen aufgelistet und anschliel3end einige Einsatzbeispiele vorgestellt.

Chemische Industrie:
e Gasverflussigung

e Gaszerlegung

e Prozesswarmezufuhr

Lebensmittelindustrie:

e Kihlen und Gefrieren von Lebensmitteln
e Speiseeis

e Gefriertrocknung

Fahrzeug- und Flugtechnik:
Windkanale
Simmulationsversuchsraume
Tieftemperaturversuchsraume
Hochvakuumversuchsraume
Transportkihlung

Medizin und Biologie
e Lagerung

e Gefriernarkose

e Sterilisation

Klimatechnik

¢ Klimatisierung von Gebauden

¢ Klimatisierung von Versuchsraumen und Produktionsstéatten
¢ Klimatisierung von Gruben im Bergbau

Sportanlagen

e Kunsteisbahnen im Freien oder in der Halle fur Eislauf, Kunsteislauf,
Eishockey, Eisstockschiel3en, Eisschnelllauf

e Bob- und Rodelbahnen



3.1 Beispiele fur Gasverflissigungsanlagen

3.1.1 Chlorverflissigung

Die Verflussigung von Chlorgas gehort zu den &ltesten Anwendungsgebieten
der Kélte in der chemischen Industrie.

Das Chlor wird bekanntlich durch Elektrolyse von Kochsalz gewonnen und
enthalt Beimischungen von Wasserstoff und Wasser. Die Siedetemperatur
des reinen Chlors liegt bei -34°C, aber seine Verflussigungstemperatur sinkt
wegen des Anteils an inertem Gas bei Normaldruck erheblich, woraus héhere
Kosten entstehen. Um diese Kosten zu vermeiden, wird das Chlor vorher auf
ca. 3,5 bar verdichtet. Urspringlich wurde Ammoniak als Kaltemittel
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 hoheren Energiebedarf der Kalteanlage verbunden war.

Nach der Erfindung der FCKW’s und ihrem Einsatz als Kaltemittel in
Turbokalteanlagen lie3 sich das Chlorgas direkt im Verdampfer ohne die
Zwischenschaltung eines Solekreislaufes verflissigen, da sich die beiden
Gase indifferent verhalten. Dadurch wird die Chlorverflissigung wirtschaftlich
durchgefiihrt. Das Chlorgas stréomt durch die inneren Rohre des Verdampfers
und wird dort bei einer Verdampfungstemperatur von ca. -30°C verflissigt. Als
Kaltemittel wurde R12 verwendet; in Anbetracht der umweltrelevanten
Bedenklichkeit musste jedoch neuerdings auf sein Substitut R134a, bzw. auf
Ammoniak zurlickgegriffen werden.

3.1.2 Ammoniak

Die Lebensmittelindustrie war die erste, die zur Frischhaltung von
Lebensmitteln einen groBen Bedarf an Kalteanlagen aufwies und daftr
meistens Ammoniakkolbenverdichter einsetzen.

Erst in den drei3iger Jahren, nach der Erfindung der Frigene, lie3 Fa. Carrier
ein Verfahren fiur die Anwendung von Turboverdichtern zur Verflissigung des
Ammoniaks in bereits vorhandenen Ammoniak-Kélteanlagen patentieren.
Danach tritt eine Verflissigung des Ammoniakdampfes beim Saugdruck des
Frigenverdichters an der kalten Rohroberflache des Frigenverdampfers der
Turbo-Kélteanlage ein. Das flissige Ammoniak wird Uber eine Pumpe zu den
verschiedenen Kuhlstellen beférdert. Der Verdampfer stellt in diesem Fall den
Warmetauscher dar, da die Ammoniakverflissigungsanlage mit zwei
Kaltemitteln (Ammoniak und Frigen) betrieben wird.

3.1.3 Erdgas und Erddélgas (LNG, bzw. LPG-Anlage)

Durch den Einsatz von Turboverdichtern in Kalteanlagen wurde die
Verflissigung von Erdgas - LNG = liquid natural gas- und Erddlgas - LPG =
liquid Petroleum gas - in groRen Mengen wirtschaftlich ermdglicht.
GroRanlagen dieser Art sind auf Gas- und Olfeldern weltweit installiert.

Bei LNG - Anlagen wird am besten eine Kaltekaskade verwendet [6]. Eine
Kaltekaskade besteht aus mehreren Kreislaufen verschiedener Kaltemittel,



die nach dem Prinzip der Kompressionskaltemaschinen arbeiten und bei
verschiedenen Temperaturen Kalte durch Verdampfung liefern.

Bei der Erdolforderung fallen neben den flussigen auch gasformige
Kohlenwasserstoffe (Erddlgas) an. Die Komponenten des Flussig - Gas-
Gemisches stehen in einem Gleichgewicht, welches von den jeweilig
herrschenden Temperaturen und Driicken definiert wird. Durch stufenweise
Entspannung bis zum Erreichen der Umgebungstemperatur werden die
gasformigen Kohlenwasserstoffe abgeschieden. Das dadurch angesammelte
Erdoélgas wird verdichtet und anschlielend der LPG-Anlage zugefuhrt. Durch
die erneuerte stufenweise Entspannung und Kuhlung werden hier die
einzelnen Komponenten des Gases voneinander getrennt und als verflissigte
Gase bei Umgebungsdruck transportgerecht gelagert. Fir den Propan-
Kaltemittel-Kreislauf in LNG- und LPG- Anlagen werden grof3e eingehausige
Turboverdichter, bestehend aus drei Prozessstufen, verwendet.

3.1.4 SO, und CO,
Zur Verflissigung von SO, und CO, werden sehr oft Turbo-Kéalteanlagen
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 gesattigter
Kohlenwasserstoffe gewonnen, wobei als Rohstoffe hauptséchlich Erdgas
und Naphta verwendet werden. Die Aufbereitung des Spaltgases erfolgt i. a.
in einer Tieftemperatur - Destillation. Die Temperatur des Gases wird
stufenweise gesenkt. Dafiur wird meistens eine zweistufige Kaltekaskade
herangezogen. Als Kéaltemittel flr die getrennten Turbokaltekreislaufe werden
Propylen und Ethylen eingesetzt.

In einigen Fallen, bei besonders tiefen Temperaturen, wird ein dritter
Kaltekreislauf mit Methan vorgesehen. Nach der Trennung der Komponenten
werden Ethylen, Propylen sowie andere gewiinschte Grundstoffe zur weiteren
Verwendung zugefiihrt. Athan, Propan und andere Kohlenwasserstoffe
werden anschlieRend in den Spaltstoffen zuriickgefihrt.

3.3 Beispiel Klimaanlagen (Klimatisierung)

Zur Klimatisierung von Bulrogebauden, Laboratorien, Fabriken, Kranken-
hausern, im Bergbau etc. werden ab einer Kalteleistung von ca. 500 kwW
hauptséachlich einstufige kompakte Turbo-Kaltwassersatze eingesetzt. Solche
Anlagen wurden vorwiegend mit den Kaltemitteln R11 und R12 angeboten.
Nachdem bekannt wurde, dass diese Kaltemittel sowohl zum Ozonabbau als
auch zur Erderwarmung einen erheblichen Beitrag leisten, ist ihre Produktion
und Anwendung bei neuen Anlagen eingestellt worden. Statt dessen werden
ihr Substitut R134a oder die in vielen Landern noch geduldeten R123 und
R22 vorgezogen.



4. Kaltemittel

Von besonderer Bedeutung sind bei der Entwicklung der Kaltetechnik die
Kaltemittel. Jede neue technologische Veranderung bei den Kaltemitteln, z. B.
durch den Einsatz neuer Stoffe, fihrt zwangslaufig zu Umbauten, ja sogar zu
neuen Entwicklungsarbeiten fur die verwendeten Maschinen und Apparate.

Als erstes gebrauchliches Kaltemittel - wie bereits im geschichtlichen Abriss
erwahnt (s. Kapitel 2) - wurde 1834 Dimethylather eingesetzt, welches sich
aber als sehr gefahrlicher Betriebsstoff herausstellte. Spéater wurden
Ammoniak NHj3 (1867 von CARRE), Schwefeldioxid (SO,) von LINDE in
Deutschland verwendet. Da diese Kaltemittel jedoch giftig sind und Ammoniak
noch zusatzlich brennbar ist, wurde nach geeigneten Betriebsstoffen gesucht,
die ungefahrlicher sind, um sie sogar in Haushaltskalteanlagen einsetzen zu
konnen. Reine Kohlenwasserstoffe wie Athylen, Propan, Propylen sowie
Ammoniak konnten zwar in grolem Umfang in Industrie-Kalteanlagen
herangezogen werden, allerdings unter Beachtung strenger
Sicherheitsvorkehrungen wegen ihrer Brennbarkeit und der damit verbundene
Explosions- und Verpuffungsgefahr.

Der Durchbruch bei der Erforschung gefahrloser Kaltemittel kam, als es
Chemikern gelang, Kohlenwasserstoffe vollkommen zu halogenisieren, d. h.
in der Paraffinreine (Methan, Athan 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 Kaltemittel (Freone) wurde erstmals in den drei3iger
Jahren von den Firmen Du Pont de Nemours u. Co. und Kinetic Chemical
begonnen.

Aufgrund ihrer Reaktionstragheit und der damit verbundene Unbrennbarkeit,
ihrer Ungiftigkeit und ihres niedrigen Uberdruckbereichs stellten diese
Kaltemittel einen enormen Fortschritt dar und ermdéglichten den Einsatz von
Kalteanlagen in Bereichen wie z. B. Haushalte und Kalteanlagen, die keiner
oder nur minimaler Uberwachung unterliegen. Sie bekamen somit das
Pradikat ,Sicherheitskaltemittel“. Der Betrieb einer Kalteanlage mit diesen
Kaltemitteln galt als absolut sicher und unbedenklich.

Die Forschung konzentrierte sich hauptsachlich auf die Verbesserung der
speziellen Eigenschaften der Sicherheitskaltemittel, um anschliel3end das am
besten geeignete Kaltemittel fir die verschiedenen Bereiche der Kalteanlagen
zu verwenden. Nachdem aber 1974 Molina und Rowland lber die mdgliche
Zerstorung der Ozonschicht in der Stratosphére durch die FCKW’s und die
damit entstehenden Gefahren der Beeinflussung unseres Klimas in der
Troposphére berichteten, wurde die Unbedenklichkeit der FCKW'’s in Frage
gestellt. Intensive Forschungen auf diesem Gebiet bekraftigten die ersten
Vermutungen, so dass bereits zu Beginn der 80-iger Jahre in den USA und
Schweden ein Verbot fur den Einsatz von FCKW’s als Treibmittel zur
Herstellung von Aerosolen erlassen wurde.

Japanische und britische Forscher berichteten 1985 unabhéngig voneinander
Uber eine VergroBerung des Ozonlochs Uber der Antarktis. Es wurde
festgestellt, dass der Verbrauch von FCKW’s auf der Erde unmittelbar mit der



Abnahme der Ozonkonzentration in der Stratosphare einhergeht. Die
zusatzliche Feststellung, dass die FCKW’s in erheblichem MalRe bei der
Erwarmung der Troposphére (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
Stratosphéare entstanden nach der Wiener Konvention im Jahre 1985 und
dem Montrealer Protokoll zwei Jahre spéater. Die vorhandenen allgemeinen
Bestimmungen sind erst 1990 auf der Londoner Konferenz konkretisiert und
verscharft worden. Dabei wurde der Beschlul3 gefafdt, die Herstellung von
FCKW'’s oder Halogenen nach dem Jahr 2000 einzustellen. Dartber hinaus
vereinbarten die EU-Staaten, dass bereits im Jahr 1997 im Geltungsbereich
der EU keine FCKW’s mehr produziert werden dirfen.

Diese MaRnahmen setzten die Kalteindustrie 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 Sicherheitskéaltemittel musste nun
verzichtet werden. Das Anforderungsprofil fiur die Kaltemittel musste
Uberarbeitet und erweitert werden. Zwei neue Kennzahlen, die eine
Beurteilung ihrer Umweltvertraglichkeit ermdglichen, wurden definiert: die
Ozonzersetzungs (ODP=0zone Depletion Potential) und die
Treibhauspotential-Kennzahl (GWP=Global Warming Potential).

Die Suche nach Ersatzkaltemitteln ist in den letzten Jahren intensiviert
worden. Es wurden hauptsachlich Kaltemittel auf Fluorbasis eingesetzt, bei
denen kein Chlor vorhanden ist, da Chlor mal3geblich die Zerstérung des
Ozons in der Stratosphére férdert. Zudem werden Kaltemittelgemische
erforscht, bei denen bereits die ersten Erfolge zu erkennen sind.
Zusammenfassend ist zu den Vorschriften Giber 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 diurfen 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
Kalteleistung tUber 100kW seit dem 01.01.2001 (Verordnung der EU) nicht
mehr zugelassen.

Ab dem 01.01.2015 wird der Einsatz samtlicher H-FCKW basierender
Kaltemittel verboten sein (Verordnung der EU). In verschiedenen L&ndern
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 Kaltemitteln

Um den heutigen hohen Anforderungen zu genlgen, musste das
Anforderungsprofil der Kaltemittel Uberarbeitet und erweitert werden. Die
schwerwiegendsten Anforderungen, die an Kaltemittel gestellt werden, sind:

¢ niedrige oder moglichst keine Ozonzersetzung (ODP)

¢ niedriges direktes Treibhauspotential (GWP)

e nicht brennbar



e gunstige physiologische Eigenschaften

e chemische und thermische Stabilitat

e Vertraglichkeit mit den Ublicherweise in Maschinenbau und Apparatebau
verwendeten Werkstoffen

e gute Schmiermittelvertraglichkeit

e hohe spezifische Leistung

e niedriger spezifischer
Treibhauspotential)

e einfache Entsorgung

e niedriger Bezugspreis

Da die gleichzeitige Erfullung all dieser Anforderungen nicht zu realisieren ist,

mussen teilweise Kompromissldsungen herangezogen werden.

Leistungsbedarf (niedriges indirektes

4.1.1 Umweltvertraglichkeit
Zur Beurteilung der Umweltvertraglichkeit von Kaltemitteln werden das

Treibhauspotential (GWP) und das Ozonzersetzungspotential (ODP)
herangezogen.

4.1.1.1 Treibhauspotential (GWP)

Das Treibhauspotential stellt ein Mal3 fur den Beitrag zur globalen

Erderwdrmung dar. Dieser auch als ,Treibhauseffekt® bekannt gewordene
Effekt resultiert zum einen aus der direkten Wirkung von zusétzlich in die
Atmosphéare gelangenden Substanzen wie z. B. Kéltemittel aus Leckagen,
zum anderen aus der indirekten Wirkung Uber den Energieverbrauch, z. B.
von Kuhlanlagen und der damit verbundenen CO, Emission aus Kraftwerken.
In Tabelle 4-1 (Quelle: DKV-aktuell Nr.3 1990) sind die Werte fur den
direkten Treibhauseffekt von verschiedenen Kaltemitteln aufgelistet. Es ist
deutlich erkennbar, dass der direkte Treibhauseffekt sehr unterschiedlich ist,
wenn verschiedene Zeitrdume 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
CO, auch nach 500 Jahren ein erheblich hoheres Treibhauspotential
aufweisen.

Tabelle 4-1: Treibhauspotential (GWP) bei entspr. Atmos. Lebensdauer

Stoff 20 Jahre 100 Jahre 500 Jahre
Bezogen auf R11 CO; R11 CO, R11 CO»
CO, 2.22x10" |1 2.86x107 |1 6.7x10% |1
FCKW R11 1 45 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 erlautert wurde, tragen
chlorhaltige Kaltemittel, 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 Kalteanlage freigesetzt
werden.

In Bild 4.1 sind das Ozonzersetzungspotential (ODP) sowie das
Treibhauspotential (GWP) fur verschiedene Kaltemittel in Bezug auf R11
(ODP=1, GWP=1) aufgetragen. Daraus geht hervor, dass Ammoniak weder
ein Ozonzerstdrung- noch ein direktes Treibhauspotential besitzt. Das gleiche
gilt fur die Reihe der Kohlenwasserstoff-Kaltemittel Propan, Propylen und
Athylen. Die Ersatzkaltemittel R152a, R134a, R125 und R143a enthalten kein
Chlor und besitzen deswegen kein Ozonzerstorungspotential (Bild 4.1).

10 | —%q; o o 1.0
@ R113 ®
0.8 0.8
® R114
ODP R 500 ) ODP
0.6 0.6
R115
0.10 i —1 04
R141b @ | PY o
’ R 22 R 142b R 502
0.05 .’ | 0.2
{ R124 |
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v 0
2 5 10

GWP ——p
Quelle: Prof. Dr. H.D. Baehr. Hannover

Bild 4.1: Ozonzersetzungs- (ODP), Treibhauspotential (GWP)
von Kaltemitteln im Verhaltnis zu R11 (ODP=1, GWP=1)

4.1.2 Physiologische Eigenschaften

Im Falle des Austritts eines Kaltemittels aus einer Kéalteanlage stellt sich
unmittelbar die Frage nach den physiologischen Wirkungen auf den
menschlichen Organismus sowie auf die Einwirkung auf eingelagertes
Kdhlgut. Von einem Kaltemittel wird erwartet, dass keine toxischen,
karzinogenen und mutagenen Wirkungen ausgehen. Ferner sollten
Kaltemittel, wenn sie Flammen, Funken o. &. ausgesetzt werden, nicht
zersetzt werden und dadurch giftige Reaktionsprodukte bilden. Zudem ist
erwinscht, dass giftige Kaltemittel gut wahrnehmbar durch Geruch sind, so
dass sie bereits bei geringsten Konzentrationen bemerkt werden. Die als
besonders giftig geltenden Kaltemittel Ammoniak und Schwefeldioxid
zeichnen sich dadurch aus, dass sie bei Konzentrationen weit unterhalb der
Schadigungsgrenze wahrnehmbar sind. Ammoniak beispielsweise besitzt bei



11

einer Konzentration von nur 5 ppm einen charakteristisch stechenden Geruch
mit hoher Warnwirkung.

4.1.3 Chemische Eigenschaften

Kaltemittel missen fur den gesamten erforderlichen Temperatur- und
Druckbereich reaktionstrage, d.h. chemisch stabil sein. Kaltemittelmolekile
durfen weder dissoziieren noch untereinander Reaktionen eingehen. Es wird
ebenfalls erwartet, dass sie sich gegenuber Schmierstoffen sowie
Wasserdampf oder Sauerstoff trage verhalten, falls diese Stoffe in den
Kaltekreislauf gelangen. Ferner sollten Kaltemittel 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 Kaltemittels sind folgende Eigenschaften zu
beachten:

e Molare Masse

kritischer Punkt (Temperatur, Druck, Volumen)

Schmelzpunkt

Viskositat

Dampfdruckverlauf

Verdampfungsenthalpie
spezifische Warmekapazitat
spezifische Kalteleistung
volumetrische Kalteleistung
Kalteleistungszahl
Warmeleitfahigkeit

Grenzflachenspannung
Olloslichkeit bzw. Mischbarkeit mit Olen

Wasserloslichkeit 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 Kaltemittel zu

entnehmen.

Tabelle 4-2: Stoffdaten

Kaltemittel Molare Siedepunkt | kritische kritischer kritisches

Masse bei Temperatur |Druck (bar) |Volumen

M (kg/kmol) [1.013bar (°C) (ms/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 42.080 -47.724 91.7 46.01 0.004301
(Propylen)
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Die Molare Masse hat bei den Turboverdichtern einen grol3en Einfluss auf
den Bauaufwand, da die zum Erreichen eines bestimmten Druckverhéltnisses
aufzuwendende Arbeit pro Kilogramm Gas, d. h. die Forderhohe, umgekehrt
proportional dem Molekulargewicht ist. Bei gleichem Druckverhaltnis ist somit
bei einem leichten Gas eine gro3ere Forderhdhe erforderlich als bei einem
Gas mit hoherer Molaren Masse. Deshalb miussen 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 Kaltekreisprozess stattfindet, vom
Kritischen- und Schmelzpunkt entfernt sind.

4.1.4.1.2 Dampfdruckverlauf
In Bild 4.2 sind die Dampfdruckkurven einiger Kaltemittel dargestellit.
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Bild 4.2: Dampfdruckkurven

Es ist erstrebenswert, dass die Verdampfungsdriicke mdoglichst etwas Uber
dem atmospharischem Druck liegen, damit gewahrleistet ist, dass keine Luft
in die Anlage eindringen kann. In umgekehrter Richtung kénnen Leckagen an
undichten Stellen der Anlage mit Hilfe von Sensoren schnell erfasst werden.
Schliel3lich sollte der Kondensatordruck nicht so hoch liegen, damit das
Druckverhéltnis des Turboverdichters niedrig bleibt und entsprechend wenig
Laufradstufen benétigt werden.

4.1.4.1.3 Warmeleitfahigkeit

Die Kenntnis der Wéarmeleitzahl des Kaltemittels sowohl im flissigen als auch
im dampfformigen Zustand ist bei der Dimensionierung der Apparatflachen
von Verdampfer, Kondensator, Kihler und Economizer von grol3er
Bedeutung. Kaltemittel mit grol3en Warmeleitzahlen benétigen kleine
Austauschflachen.
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4.1.4.1.4 Grenzflachenspannung

Zur richtigen Beurteilung des Kondensations- und Verdampfungsvorganges
ist die Kenntnis der Grenzflachenspannung notwendig. Sie wird als
Grenzflachenwinkel ausgedrickt. Letzteres resultiert aus dem Kréafteansatz
der Grenzflachenspannungen. Die Grenzflachenspannungen entstehen
zwischen gasférmiger und flissiger Phase (Oberflachenspannung), zwischen
Feststoff z. B. der Apparateflache und flussiger Phase und schlie3lich
zwischen Feststoff und der gasférmigen Phase des Kaltemittels.

4.1.4.1.5 Ollgslichkeit bzw. Olmischbarkeit der Kaltemittel

Bei Turboverdichtern, bei denen sich die Lager im Gasraum befinden
(Druckdlsystem), oder bei Kolben- und Schraubenverdichtern, bei denen die
Forderteile - Kolben, bzw. Schrauben - geschmiert werden missen, kommt es
zwangslaufig zum direkten Kontakt zwischen Ol und Kaltemittelgas. Deshalb
ist der Olléslichkeit bzw. Olmischbarkeit der Kaltemittel besondere Bedeutung
beizumessen. Durch die Ollgslichkeit des Kaltemittels werden sowohl die
Schmiereigenschaften des Ols als auch die Stoffeigenschaften des
Kaltemittels beeinflusst. Ferner tritt eine erhebliche Veranderung der
Viskositat, der Grenzflachenspannung und der Dichte des Ols auf. AuRerdem
ist dadurch mit einer Reduzierung des Kaltemittel-Dampfdruckes zu rechnen.
Ferner wird das Ol durch die Anlage mittransportiert und haftet an den
Wanden, womit die Warmeubertragung erschwert wird. Zudem ist darauf zu
achten, dass es beim Starten einer Kalteanlage zum Aufschaumen des Ol-
Kaltegemisches kommen kann, wenn z. B. der Turboverdichter mit inneren
Lagern, bzw. aul3eren Dichtungen ausgerustet ist und beim Startvorgang der
Saugdruck zu rasch gesenkt wird.

4.1.4.1.6 Wasserloslichkeit der Kaltemittel

Beim Auffullen einer Kalteanlage mit Kaltemittel kommt es haufig vor, dass
geringe Wassermengen in den Kreislauf hineingelangen. Sie konnten jedoch
auch in der Restluft der Anlage enthalten sein oder sich noch als Haftwasser
in manchen Anlageteilen befinden, sowie mit dem Ol oder dem Kaltemittel
eingeschleust werden.

Aus diesem Grunde ist eine partielle Wasserloslichkeit der Kaltemittel
wiunschenswert, da ungelostes Wasser im Kaltekreisprozess bei tiefen
Temperaturen erstarrt und somit den Kreisablauf behindert. Ferner ist
erwiesen, dass Wasser im Kaltekreisprozess zu Korrosionen fihrt.

4.1.4.1.7 Elektrischer Widerstand der Kaltemittel

In Kleinkalteanlagen sowie in Turbokélteanlagen fir die Klimatechnik werden
ofter Hermetik - Verdichter verwendet. Da der elektrische Teil des Antriebes
vom Kaltemittel-Ol-Gemisch umstromt wird, ist die Frage der elektrischen
Leitfahigkeit fur die Beurteilung des Kéaltemittels von grof3er Bedeutung. Von
Kaltemitteln sowie Kaltemittel-Ol-Gemischen wird, sowohl in der
dampfférmigen als auch in der flissigen Phase, erwartet, dass sie einen
hohen elektrischen Widerstand besitzen.

4.1.4.2 Thermodynamische Eigenschaften der Kaltemittel
Zur Diskussion der thermodynamischen Eigenschaften der Kaltemittel wird
der in Bild 4.3 dargestellte Vergleichsprozess zugrunde gelegt.
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Bild 4.3: Vergleichsprozess

4.1.4.2.1 Druckverhaltnis p¢/po

Es stellt das Verhdltnis des Verflissigungsdrucks zum Verdampfungs-druck
dar. Das Druckverhéltnis sollte nach Mdglichkeit niedrig gehalten werden, bei
vorgegebener Verflissigungs- und Verdampfungstemperatur, kann jedoch nur
durch die Wahl des Kaltemittels beeinflusst werden.

4.1.4.2.2 Spezifische Kalteleistung

Je groler die spezifische Kalteleistung qo=ho-hs, desto niedriger ist der
erforderliche Massenstrom des Kaltemittels und demzufolge auch die
Antriebsleistung des Verdichters. Letzteres fuhrt zu einer geringeren Wirkung
auf den indirekten Treibhauseffekt.

In Bild 4.4 ist die spezifische Kélteleistung qo=ho—h, Uber der Verdampfungs-
temperatur bei einer Verflissigungstemperatur von t.=40°C flr einige
gebréauchliche Kaltemittel aufgetragen.
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Bild 4.4: Spezifische Kélteleistung gangiger Kéltemittel

4.1.4.2.3 Volumetrische Kélteleistung

Die volumetrische Kalteleistung Qv=Qo/V, drickt das Verhaltnis von
aufgenommenem Warmestrom im Verdampfer pro m3 angesaugtem
Kaltemitteldampf aus und bestimmt den erforderlichen Verdichter-
Fordervolumenstrom fur eine bestimmte Kalteleistung. Grole q,-Werte
bedeuten einen kleineren und damit kostengunstigeren Turboverdichter. In
Bild 4.5 ist der Verlauf der volumetrischen Kalteleistung q, fur einige
gebrauchliche Kaltemittel Gber der Verdampfungstemperatur bei einer
Verflissigungstemperatur von t.=40°C dargestellt.
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Bild 4.5: Verlauf der volumetrischen Kalteleistung gangiger Kaltemittel

4.1.4.2.4 Kélteleistungszahl

Die Kalteleistungszahl ¢ druckt das Verhaltnis der Kalteleistung zur
aufgenommenen inneren Verdichterantriebsleistung aus. Sie hangt primar
von der Differenz zwischen Verdampfungs- und Verflissigungstemperatur
und sekundar vom Kaltemittel ab. Eine grol3e Kalteleistungszahl fuhrt zu einer
Reduzierung der Betriebskosten der Kalteanlage sowie der Wirkung auf den
indirekten Treibhauseffekt. In Bild 4.6 ist der Verlauf der Kalteleistungszahl
fir einige gebrauchliche Kaltemittel Uber der Verdampfungstemperatur bei
einer Verflissigungstemperatur von t.= 40°C dargestellt.
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5. Ersatzkaltemittel

Die Produktion der Kaltemittel R11, R12, R22, R113 und R114 umfasste
weltweit ca. 95% der gesamten FCKW- und H-FCKW-Herstellung. Die meist
eingesetzten Kaltemittel in Turbokalteanlagen, sowohl im Klima- als auch im
TiefkUhlbereich, waren R11, R12 und R22. Sie waren weltweit bei ca. 100 000
Turbokalteverdichteranlagen im Einsatz. Es ist beachtenswert, dass jahrlich
schatzungsweise etwa 7500 t allein aus R11-Anlagen infolge von Undichtig-
keiten und Servicearbeiten in die Atmosphare gelangten.

Die daraus resultierte Umweltbelastung fiihrte zwangslaufig zur FCKW-Halon-
Verbotsordnung, wonach die Installation von Grofl3kaltemaschinen mit den
Kaltemitteln R11 und R12 seit dem 01.01.92 untersagt ist. Ferner wurde der
Einsatz des Kaltemittels R22 bis Ende 1999 duldend hingenommen. Um den
neuen Anforderungen zu gentigen, wurde eine Reihe von Ersatzkaltemitteln
vorgeschlagen, die ahnliche physikalische und thermodynamische
Eigenschaften wie die Kaltemittel R11 und R12 aufweisen. Danach wurde
zunachst das Kaltemittel H-FCKW R123 (Dichlortrifluorethan) als Substitut fur
R11 und das H-FKW R134a (Tetrafluorethan) fir R12 in die engere Auswahl
herangezogen.

Im Anwendungsbereich der Klima- und Warmepumpentechnik wird anstelle
von R12 und R114 das H-FKW Kaltemittel R227 bevorzugt eingesetzt. Das
ebenfalls als Substitut fur R12 geeignete H-FKW Kaltemittel R152a ist jedoch
wegen seiner Brennbarkeit aus Sicherheitsgriinden auf Ablehnung gestolRen.
Die Umweltvertraglichkeit dieser Ersatzstoffe ist aber unterschiedlich zu
beurteilen. Die gestellte Forderung der ,Chlorfreiheit® der einzusetzenden
Ersatzkaltemittel bedeutet, dass das Ozonabbaupotential (ODP) den Wert
Null erreichen muss. Ferner tragen die Wasserstoffatome im Molekul solcher
Kaltemittel zur wesentlichen Verkurzung der atmospharischen Verweilzeit im
Vergleich zu den vollhalogenierten FCKW bei, welches mit einer Verringerung
des Treibhauspotentials (GWP) einhergeht.

Bei einer Gegenuberstellung des Ersatzkaltemittels R123 zu dem R11 ist
deutlich erkennbar, dass sowohl die Werte des Treibhaus- als auch des
relativen Ozonabbaupotentials niedriger liegen. Gemal Bild 4.1 betragt das
ODP und GWP fur R123 0,02, wahrend fur R11 die entsprechenden Werte
bei Eins liegen. Daraus geht hervor, dass das Substitut R123 hinsichtlich
seiner Umweltvertraglichkeit besser als R11 ist. Dennoch kann es wegen
seiner zwei Chloratome nur als mittelfristige Losung betrachtet werden. Da-
gegen ist das Ozonabbaupotential der H-FKW Substituten R 134a und R 227
gleich Null, da ihre Molekule keine Chloratome besitzen. Dieser positiven
Eigenschaft steht jedoch ihr relativ hohes Treibhauspotential (0,25 bei 134a
und 0,5 bei R227) gegenuber.

Des weiteren ist das nicht brennbare H-FKW Kaltemittel R125 als Substitut fur
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

(tr=66°C) aus. Dadurch ist die Einsetzbarkeit bei hoheren Verfliissigungs-
temperaturen relativ stark eingeschrankt. Ferner ist die Verfligbarkeit von
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R125, da zur Zeit nur kleinere Mengen zu Testzwecken vorhanden sind, noch
problematisch.

Obwohl die Substitute R32 und R143a fir hohere Verflissigungs-
temperaturen geeignet sind, ist ihr Einsatz wegen lhrer Brennbarkeit aus
Sicherheitsgriinden fragwurdig. DarUber 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 gunstig ist. Ferner
sind die Alternativkaltemittel 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 Ausnahmefallen als Einstoffkaltemittel zu verwenden.

Die chlorfreien Kaltemittel R245ca und R245fa sind Isomere von HFKW R245
und werden als Ersatzkaltemittel fur R11 und R123 vorgesehen. Obwohl die
thermodynamischen Eigenschaften vom R245ca ahnlich mit denen von R123
sind, bestehen Bedenken wegen seiner moglichen Entflammbarkeit. Deshalb
wird in Zukunft das Ersatzkaltemittel R245ca fir R11 und R123 bevorzugt
eingesetzt werden. Nachteilig bei R245fa wirken jedoch seine Verdampfungs-

und Verflissigungsdriicke (mehr als 1bar Uberdruck bei tc=36°). Das
erfordert eine umfangreichere Modifikation des Turboverdichters sowie
zusatzliche Druckbehalterprifungen.

Diese Ersatzkaltemittel kénnen jedoch als Bestandteile zeotroper (nicht -
azeotroper) Gemische weit aussichtsreicher sein, wobei die jeweiligen
Eigenschaften in Abhangigkeit vom Mischungsverhaltnis verandert werden
konnen und somit den jeweiligen Bedurfnissen weitgehend angepasst
werden. Zur Zeit werden zwar in diese Richtung viele Untersuchungen
durchgefuhrt, wegen der enormen Variantenvielfalt besteht aber, Unklarheit
und Unsicherheit hinsichtlich der Verfugbarkeit und der Anwendungs-
moglichkeiten. Grundsatzlich wird jedoch zwischen 2zwei Kategorien
unterschieden.

5.1 Ubergangs - bzw. Retrofit- Gemische

Sie sind als Ersatzkaltemittel fur 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 Klarung 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 fur die Kaltemittel R12, R22 und R502
vorgesehen. |hre Verflgbarkeit ist noch stark eingeschrankt, da sie sich erst
seit ein paar Jahren bei den Herstellern und ausgesuchten Anwendern in
Erprobung befinden. Bei dem Gemisch R152a / R134a als Substitut fir R12
wird versucht, die Vorteile des niedrigen Treibhauspotentials von R152a
sowie die Unbrennbarkeit von R134a zur Anhebung der Zindgrenze auf
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unkritische Werte weitgehend zu nutzen. Versuche haben jedoch gezeigt,
dass die Unbrennbarkeit nur durch eine deutliche Erhdhung des R134a-
Anteils erreicht werden kann. Letzteres bedeutet schlieBlich, dass das
Treibhauspotential sich nur noch geringfigig von dem des reinen R134a
unterscheidet. Ein  weiteres  chlorfreies  Kaltemittelgemisch  als
Ersatzkaltemittel fur 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 fur R502 in
Betracht zu ziehen, wobei letzteres auch als R22-Substitut gilt. Dartber
hinaus sind die Gemische R32/R134a, R32/R152a, R32/R125 und
R32/R125/R134a/R290 als Ersatz fur R22 zu erwahnen.

AbschlieRend sind die klassischen Kaltemittel Ammoniak NH; (R717) und
Propan (R290) als Substitute fur R12 bzw. fir R22 und R502 darzustellen.
Diese beiden Kaltemittel werden seit Jahrzehnten in Industrie- und
Grol3kalteanlagen eingesetzt und weisen kein Ozonabbaupotential und kein
direktes Treibhauspotential auf. Die spezifischen Eigenschaften von
Ammoniak ermoglichen seinen Einsatz hauptsachlich in GroR-Kalteanlagen
und nur beschrankt in kleineren Kalteanlagen, sowie in der Klimatechnik.
Kalteanlagen mit Propan bendtigen jedoch wegen der Brennbarkeit von
Propan einen Exschutz. Uber die Ersatzkaltemittel R717 und R290 fiir R22
und R502 wird im nachsten Abschnitt dieser Abhandlung ausfuhrlicher
berichtet.

5.3 R123 als Ersatz fur 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 Kaltemittel R11 (GWP=1, ODP=1) deutlich niedriger
liegen. Dennoch rufen die zwei Chloratome seines Moleklls ein
Ozonabbaupotential hervor und es kann deshalb nur als eine mittelfristige
Loésung betrachtet werden. Bedenklich sind aul’erdem auch die
physiologischen Eigenschaften von R123. Nach der Auswertung einer
zweijahrigen Studie des PAFTT-Programms (Program for Alternative
Fruorcarbon Toxicity Testing) wurde ein Zwischenergebnis veroffentlicht aus
dem hervorgeht, dass bei einer zweijahrigen sehr hohen Dosis (5000ppm)
von R123 bei mannlichen Versuchstieren (Ratten) gutartige Tumore
festgestellt wurden, die aber zu keiner Lebensverkirzung geflhrt haben.
Infolge dieser toxikologischen Befunde wurde von R123-Herstellern
empfohlen, dass die R123-Konzentration in der Raumluft den Wert von
10mg/m?®* (10 Vol-ppm) nicht Uberschreiten sollte. Diese toxikologischen
Befunde sowie die zeitlich begrenzte politische Akzeptanz von R123 - wegen
der zwei Chloratome in seinem Molekul - haben viele Hersteller veranlasst,
die Entwicklungsarbeiten zur grof3technischen Herstellung dieses Kaltemittels
einzustellen.

Obwohl der Einsatz dieses Kaltemittels in der EU seit dem 01.01.2001
untersagt ist, werden hier seine Eigenschaften im Verhaltnis zu R11
beschrieben (ausfuhricher in [50]), da in manchen Landern 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% hdoher
liegt als die von R11. Das bedeutet, dass beim Vergleichen der beiden
Kaltemittel, bei sonst gleichen Druckverhaltnissen, die Verdichtungsarbeit von
R123 groRer ist. Alle Ubrigen Stoffdaten - mit Ausnahme des kritischen
Drucks - zeigen nur geringfugige Unterschiede auf. Zudem sind beide
Kaltemittel nicht brennbar.

Die Einsatzmdglichkeit eines Kaltemittels bei vorgegebener Verdampfungs-
und Verflissigungstemperatur wird primar vom Verlauf des Dampfdruckes
Uber die Temperatur bestimmt. In Bild 4. 2 ist dieser Verlauf u.a. flr die
Kaltemittel R11 und R123 dargestellt. Daraus geht hervor, dass es sich bei
beiden Stoffen um Niederdruckkaltemittel handelt und dass R123 als Substitut
fur R11 gut geeignet ist.

Das Druckverhaltnis von Verflussigungs- zum Verdampfungsdruck (pc/po) fur
R123 liegt mit zunehmender Tendenz bei abnehmender Verdampfungs-
temperatur etwas hoher als das von R11 (Bild 5.1).
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Bild 5.1 Druckverhéltnisse von R11 und R123

Die spezifische Kalteleistung qo von R123 liegt 7-10% niedriger als die von
R11 (Bild 5.2 und 5.3). Daraus folgt, dass bei der Substitution des
Kaltemittels R11 durch R123 - bei gleicher Kalteleistung - der erforderliche
Massenstrom um ca. 7 - 10 % zunehmen wurde. Die gleiche Tendenz ist fur
die volumetrische Kalteleistung festzustellen. In Bild 5.4 ist der Verlauf der
volumetrischen Kalteleistung Uber der Verdampfungstemperatur bei
verschiedenen Verflissigungstemperaturen dargestellt.

10
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Bild 5.2 Spezifische Kélteleistung von R11 und R123
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Bild 5.3 Verhaltnis der spezifischen Kéalteleistung von R123 zu R11
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Bild 5.4 Volumetrische Kalteleistung von R11 und R123

Aus Bild 5.5 geht hervor, dass die volumetrische Kalteleistung von R123 12-
19% niedriger liegt als diejenige von R11. Daraus folgt, dass fur eine
bestimmte Kalteleistung das erforderliche Foérdervolumen bei R123 um ca.
12-19% groler ist als bei R 11.
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Bild 5.5 Verhéltnis der volumetrischen Kélteleistung von R123 zu R11
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Bild 5.6 zeigt den Verlauf der Kalteleistungszahl ¢ fur R123 und R11 Uber der

Verdampfungstemperatur bei der Verflissigungstemperatur tc = 40°C. Aus
Bild 5.7 geht hervor, dass die Kalteleistungszahl von R123 etwas niedriger

(ca. 2,5% bei tg= +10°C und 5% bei tg =-10°C) liegt.
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Bild 5.6 Kalteleistungszahl fir R11 und R123
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Bild 5.7 Verhéltnis der Kalteleistungszahlen R123 zu R11
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Die thermische Stabilitdt von R123 ist etwa vergleichbar mit der von R11 und
R113. Dauertemperaturen unter Kaltekreisprozess-Bedingungen bis zu
maximal 120°C fuhren nicht zu Abbaureaktionen.

Da das H-FCKW Kaltemittel R123 noch zwei Chloratome besitzt, ist die
Schmierstoffauswahl unproblematisch. Es kénnen die marktiblichen Kalte-
maschinenodle auf Mineraldl- bzw. Alkylbenzolbasis verwendet werden. Die
herkdbmmlichen naphtenbasischen Mineraldle sind sowohl mit den FCKW’s
(R11, R12) als auch mit dem hydrierten Fluorchlorkohlenwasserstoff-
Kaltemittel (H-FCKW) wie z. B. R123 ausreichend mischbar.

Das Verhalten von H-FCKW-Substituten wie z. B. des R123 gegenuber
metallischen Werkstoffen ist vergleichbar mit dem der vollhalogenierten
FCKWs (z.B. R11, R12 etc.). Das bedeutet, dass beim Betrieb einer Anlage
mit R123 ahnlich wie bei R11 alle gewdhnlichen im Apparate- und
Maschinenbau verwendete Metalle und Metall-Legierungen verwendet
werden konnen. 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” fir Dichtungsringe (O-Ringe) am besten geeignet ist.

5.4 R134a als Ersatz fur R12 und R22

Das Ersatzkaltemittel R 134a besitzt kein Ozonabbaupotential (ODP=0), da
sein Molekul kein Chloratom enthalt. Dagegen ist sein direktes
Treibhauspotential relativ hoch (GWP=0,28). Langzeituntersuchungen mit
dem Kaltemittel R134a zeigten keine schadlichen toxikologischen
Eigenschaften. Dieser Vorteil sowie die Nichtbrennbarkeit von R134a stellen
zwei positive Eigenschaften flir seinen Einsatz im Hinblick auf
Sicherheitsaspekte fur Kalteanlagenbauer 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 Druckverhaltnis, eine hohere Verdichtungsarbeit. Die Ubrigen
Stoffdaten weisen jedoch nur geringflgige Unterschiede auf.

Bild 4.2 zeigt den Verlauf des Dampfdruckes Uber der Temperatur. Daraus
geht hervor, dass sich R134a als Substitut fir R12 gut eignet. Aus Bild 5.8 ist
noch abzulesen, dass das Verhaltnis von Verflissigungs- zu Verdampfungs-

druck pc/po von R134a hoher liegt als jenes vom R12. Ferner weist R134a
eine 20-26% hohere spezifische Kalteleistung als R12 auf (Bild 5.9 und 5.10).

Das bedeutet, dass der erforderliche Massenstrom von R134a, bei gleicher
Kalteleistung, um 20-26% niedriger als der mit R12 liegt.
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Bild 5.8 Gegenuberstellung der Druckverhaltnisse von R12 und R134a
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Bild 5.9 Gegenuberstellung der spez. Kélteleistung von R12 und R134a
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Bild 5.10 Verhaltnis der spezifischen Kalteleistung von R134a zu R12

Die volumetrische Kalteleistung qy von R134a und R12 ist zwar im
Klimabereich etwa gleich, liegt jedoch fur R134a bis zu 23% niedriger im
TiefkUhlbereich (Bild 5.11 und 5.12). Daraus folgt, dass fir eine bestimmte
Kalteleistung bei sonst gleichbleibenden Verdampfungs- und Verflissigungs-
temperaturen die Férdervolumina im Klimabereich fir beide Kaltemittel gleich
bleiben.
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Bild 5.11 Gegenuberstellung der volumetrischen Kalteleistung
von R12 und R134a
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Im TiefkUhlbereich dagegen ist das erforderliche Foérdervolumen von R134a
um maximal 23% groRer als bei R12. Dieses hat jedoch nicht zwangslaufig
die Ausfihrung eines groélieren Verdichters zur Folge, da bei R134a wegen
des hoheren Druckverhaltnisses und einer niedrigeren Molaren Masse
lediglich die Verdichterdrehzahl um ca. 13% erhdht werden muss, so dass die
Volumenzahl des Turboverdichters nur maximal um ca. 10 % zunehmen wird.
In Bild 5.13 ist der Verlauf der Kalteleistungszahl ¢ fur R134a und R12

dargestellt.
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Bild 5.14 zeigt, dass die Kalteleistungszahl von R134a gegenuber R12 im
Klima- um 3% und im Tiefklhlbereich um 7% niedriger liegt. Das bedeutet,
dass bei gleichen Kaltebedingungen nach der Substitution von R12 durch das
Kaltemittel 134a eine Erhéhung der Antriebsleistung um 3-7% zu erwarten ist.
Das chlorfreie H-FKW R134a weist eine hohe thermische Stabilitdt auf, so
dass Maximaltemperaturen im Kaltekreisprozess bis zu ca. 160°C mdglich
sind.

En3dal, o
(4—an )400 A]

8

7 & 1c=40°C

T
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-30 -20 -10 0 +10
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Bild 5.14  Prozentuale Abweichung der Kalteleistungszahl von R134a
gegenliber R12in
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Es ist bekannt, dass herkdmmliche Kalteverdichter-Schmiermittel auf
Mineralblbasis 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 Mineraldls bei einer mit R134a
betriebenen Kalteanlage hatte negative bis verheerende Folgen. Aus diesem
Grund haben die Schmierstoffhersteller neue sythetische Ole auf Ester-Basis
entwickelt. Sie weisen eine hervorragende Mischbarkeit mit dem Substitut
R134a uber einen weiten Temperaturbereich auf, wurden bereits mit einer
Reihe von Kaltemitteln 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 herkdmmlichen
Mineraldle. Einige Schmierstoffhersteller haben bereits Anwendungs-
anweisungen flr die neuen synthetischen, auf Ester basierenden Ole
herausgegeben.
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Ferner konnen fur das Ersatzkaltemittel R134a die gleichen Metalle und
Metall-Legierungen, die bisher in Kalteanlagen fur vollhalogenierte FCKWs (z.
B. R12) eingesetzt wurden, ebenfalls verwendet werden. AbschlieRend ist
noch zu erwahnen, dass die chlorfreien Substitute wie z. B. das R 134a eine
geringere Quellwirkung auf Elastomere aufweisen als R12.

5.5 Ammoniak (R717) als Ersatz fuir R22

Ammoniak wird seit Jahrzehnten in Industrie- und Kalteanlagen eingesetzt. Es
besitzt weder ein Ozonzerstérungspotential (ODP = 0) noch einen direkten
Treibhauseffekt (GWP = 0) (Bild 4.1) und ist ferner konkurrenzlos
preisgunstig. Ammoniak ist jedoch giftig, wirkt in Verbindung mit Wasser
atzend und bildet mit Luft unter bestimmten Bedingungen und in engen
Grenzen brennbare bzw. explosionsfahige Gemische. Es kann aber wegen
seines stechenden Geruchs beim Austreten aus der Kalteanlage unmittelbar
wahrgenommen werden. Bereits ein geringer Luftkonzentrationswert von 5
ppm warnt lange, bevor gesundheitsschadliche Konzentrationen auftreten, so
dass rechtzeitig Gegenmalinehmen ergriffen werden konnen.

Aus Tabelle 2 geht hervor, dass die Molare Masse vom NH3 nur 20%
derjenigen vom R22 betragt. Das hat zur Folge, dass im Falle einer
Substitution von R22 durch NH3 - bei gleichem Druckverhaltnis - eine
erheblich hoéhere Verdichtungsarbeit bendtigt wird. Vorteilhaft ist dagegen,

dass die kritischen Daten vom NH3 erheblich hoher liegen als die von R22. In
Bild 5.15 ist der Verlauf des Dampfdruckes Uber der Temperatur dargestelit.
Daraus ist zu entnehmen, dass der Dampfdruck von NH;3; bis zu einer
Temperatur von 35°C niedriger liegt und erst danach hdher steigt als die von

R22. Der steilere Anstieg der NH3 -Kurve bedeutet ein vergleichsweise hohes
Verhaltnis von Verflissigungs- zu Verdampfungsdruck pc/po (Bild 5.16)
22 +

20 +
18 +

16 —0—R717
14 —x=R22

05 f f ; f f ; f i
-50 40 -30 -20 10 O 10 20 30 40 &0
t[°C]
Bild 5.15 Dampfdruckkurve
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Bild 5.16  Verhéaltnis von Verflissigungs- zu Verdampfungsdruck fur
R717 und R22 bei tc=40°C

Ferner betragt die spezifische Kalteleistung von NH3 ca. das siebenfache der
von R22. Daraus resultiert entsprechend ein siebenfach geringerer

Massenstrom flr NH3 (Bild 5.17 und 5.18 ).
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Bild 5.17 Spezifische Kalteleistung von R717 und R22
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Bild 5.18  Verhaltnis der spezifischen Kalteleistung von R717 zu R22
flir tc=40°C

Der hohere Isentropenexponent von Ammoniak mit « = 1,31 (fir R22 ist x =
1,18) hat zu dem hoéhere Druckgastemperaturen als bei R22 zur Folge (Bild
5.19).
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\ —=—PropanR290
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-40 -30 -20 -10 0t%[°C] 10
Bild 5.19 Verdichtungsendtemperaturen verschiedener Kaltemittel

Aus den vorgenannten Grinden bendtigt ein Ammoniak- Turboverdichter - bei
gleichem Druckverhaltnis - mehr Laufrader als ein Turboverdichter fur R22
und kommt ab einem bestimmten Druckverhaltnis hinaus nicht ohne
Zwischenkuhler aus.
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Die volumetrische Kalteleistung qy von NH3 st bei hoheren
Verdampfungstemperaturen groR3er und bei niedrigeren kleiner als die von
R22 (Bild 5.20 und 5.21).
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Bild 5.20 Volumetrische Kalteleistung fiir tc=40°C
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Bild 5.21  Verhaltnis der volumetrischen Kalteleistung von R717 zu
R22 fiir tc=40°C

In (Bild 5.22) ist die Kalteleistungszahl ¢ fir R717 und R22 dargestellt.
Daraus ist zu ersehen, dass die Kalteleistungszahl vom NH3 hoher 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 Kaltemittel NH3 in den zur Zeit aus Mineraldlen
hergestellten Schmierstoffen nicht I6slich.
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Bild 5.22 Kalteleistungszahl fir R717 und R22

Die Forschung nach neuen Schmierstoffen ergab vollsynthetische
Kaltemaschinendle 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 kostengunstigere Anlagengestaltung bei kleineren
Kalteanlagen maglich.

Ferner ist auf die korrosive Wirkung von Ammoniak auf Kupferwerkstoffen
hinzuwesen, weshalb Kaltemittelleitungen, Apparate und Armaturen in Stahl
auszufuhren sind. Daraus geht hervor, dass NHj3 sich nicht fur die Umstellung
bestehender R22- Anlagen geeignet ist, da dadurch alle Anlagekomponenten
ersetzt werden mussten.

Die o.g. Eigenschaften in Verbindung mit der Toxizitat und Brennbarkeit, der
hohen Isentropenexponent und die elektrische Leitfahigkeit des NHs-
Kaltemittels erschweren erheblich seinen Einsatz im Gewerbe- und
Klimabereich. Hinzu kommen die besonderen Sicherheitsvorschriften in den
zuletzt genannten Bereichen, die den Einsatz von NHs; einschranken.
Dennoch stellt Ammoniak wegen seiner positiven Eigenschaften einen recht
guten Ersatz fur R22 bei Grol3kalteanlagen dar.
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5.6. Propan (R290) als Ersatz fir R22

Propan wird seit vielen Jahren in Kalteanlagen, insbesondere im industriellen
Bereich, verwendet und gilt als weitgehend bewahrtes Kaltemittel. Wie bereits
im vorangegangenen Kapitel Uber ,Kaltemittel® erwahnt 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
Uberschreitung von 1 kg Fiillmenge eine spezielle Ex-Schutzausfiihrung der
gesamten Kalteanlage 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) fuhrt zu hdherer Verdichtungsarbeit fur
Propan. Alle Ubrigen Stoffdaten zeigen nur geringfligige Unterschiede. Aus
Bild 4.2. geht hervor, dass sich Propan als Substitut fir R22 gut eignet, da
sich ihre Dampfdruckverlaufe nur unwesentlich unterscheiden.

Bilder 5.23 bis 5.29 stellen den Verlauf der wichtigsten thermodynamischen
Beurteilungskriterien (Druckverhaltnis, spezifische Kalteleistung,
volumetrische Kalteleistung, Verdichtungstemperatur und Kalteleistungszahl)
dar. Wahrend das Druckverhaltnis von Propan niedriger als das von R22 liegt,
ist seine spezifische Kalteleistung erheblich grofer, welches mit einer ca.
60%-igen Reduzierung des erforderlichen Massenstroms bei Inbetriebnahme
der Kalteanlage mit Propan einhergeht. Letzteres ist bei der Dimensionierung
der Komponenten zu berlcksichtigen.
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Bild 5.23 Druckverhéltnisse fiir te=40°C
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von R290 zu R22 fiir tc=40°C
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Die volumetrische Kalteleistung von Propan liegt niedriger als die von R22, so
dass bei sonst gleichen Kalteprozessbedingungen ein groReres erforderliches
Fordervolumen an Propan bendtigt wird. Dies hat jedoch nicht unmittelbar die
Auswahl eines grélieren Turboverdichters zur Folge, da bei Propan - wegen
seiner niedrigen Molaren Masse — lediglich die Verdichterdrehzahl erhoht
werden muss, so dass sich die Volumenzahl ¢ nur geringfigig andert.

Aus Bild 5.19 ist ersichtlich, dass die Verdichtungsendtemperaturen bei
Propan wesentlich niedriger liegen als bei R22, was den Einsatz von Propan
beglnstigt. Ferner unterscheidet sich die Kalteleistungszahl € von Propan nur
minimal von derjenigen von R22 und liegt bei niedrigeren Verdampfungs-
temperaturen um ca. 3% tiefer sowie im Klimabereich um ca. 3% hdher als
beim R22.

In Bezug auf den Einsatz herkdmmlicher Mineraldle ist Propan wegen seiner
guten Mischbarkeit unbedenklich. Demzufolge sind in diese Richtung keine
besonderen Vorkehrungen zu treffen.

AnschlieBend ist zu bemerken, dass der Einsatz von Propan keine
besonderen Materialprobleme hervorruft und deshalb z. B. Kupferwerkstoffe
verwendet werden konnen, wodurch der Einsatz von Halbhermetik- und
Hermetikverdichtern moglich ware, wenn der elektrische Anschluss in der
entsprechenden Schutzklasse ausflhrbar sein sollte.

AbschlieRend ist  hinzuzufigen, dass, obwohl die einzelnen
Anlagenkomponenten einer bestehenden R22-Anlage fur das Kaltemittel
R290 geeignet sind, ihre Umstellung mit dem genannten Substitut wegen des
zusatzlich notwendigen Ex-Schutzes nicht mdglich ist. Ist jedoch eine
Nachristung der Kalteanlage mit Ex-Schutz moglich, dann ware eine
Umriustung denkbar.

6 Theoretische Grundlagen
In diesem Abschnitt werden die thermodynamischen und strémungs-
technischen Grundlagen fur 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 Grélen, die den Zustand eines Gases charakterisieren. Sie
heiRen auch thermische Zustandsgrofien.
Fir die idealen Gase gilt die thermische Zustandsgleichung.

pv=RT (6.1)
wobei R die Gaskonstante ist.
Die meisten Kaltemittel weichen jedoch merklich vom Verhalten idealer Gase
ab. lhr reales Gasverhalten ist unter anderem durch den Realgasfaktor Z
gekennzeichnet. Die thermische Zustandsgleichung fur die reale Gase lautet
pv=ZRT (6.2)
und daraus der Realgasfaktor Z

V
z =F';’—T (6.3)
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6.1.2 Thermodynamische Hauptsatze

Die Thermodynamik basiert auf vier Hauptsatzen. Der erste und zweite
Hauptsatz sind wichtig bei der Untersuchung der Energieumwandlung und
demzufolge bei der Beschreibung der thermodynamischen Vorgange bei
Stromungsmaschinen.

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 abgefihrte Warmemenge und W
die verrichtete Arbeit ist.

Jeder Korper, sowie jedes thermodynamische System, beinhaltet auf Grund
seines Zustandes eine bestimmte Gesamtenergie E.

Diese setzt sich zusammen aus der kinetischen Energie Ekin, bedingt durch

die Bewegung des Systems als Ganzem, der potentiellen Energie Epot,
bedingt durch die Lage des Gesamtsystems oder dessen Teile in einem
aulleren Kraftefeld (z.B. Schwerefeld, elektrisches oder magnetisches Feld
usw.) und der inneren Energie U, bedingt durch die Molekularbewegung, d.h.
E=E, + Epot + U (65)
Der Energieinhalt eines Massenstromes besteht demzufolge auch aus der
inneren, der kinetischen und der potentiellen Energie.
Die innere Energie eines realen Gases ist abhangig 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 Zustandsgrofle bezeichnet. Das
vollstandige Differential von u ist:

du= au dT + M dv (6.8)
ar ), N );

Bei konstantem Volumen ist dv = 0 und

du= (ﬂj dT oder du=c,-dT (6.9)
m Vv

d.h. CVZ(%} wird als spezifische Warmekapazitat bei konstanten
Vv

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

du

& =6(T)=47 (6.10)

Unter Enthalpie h versteht man die Summe der inneren und der Druckenergie
(Verdrangungsarbeit) eines Gases.

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

dh = [a—h] dT +(§—hj dp (6.12)
oT 0 ap);
Bei konstantem Druck ist dp = 0 und
dh = h dT oder dh=cp.dT (6.13)
oT 0

wobei cpz(%) als spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck
p

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

h=h(T)=u(T)+RT (6.14)
so ist cp ebenfalls nur von der Temperatur abhangig:
dh
co=cplT) = (6.15)

FiUr die idealen Gase wird x als das Verhaltnis der spez. Warmekapazitaten
Cp und cy eingefihrt:

K:ﬂ (6.16)
Cv

Aus der Gleichung (6.11) geht hervor, dass % = 3_'l;+ Rist und mit Hilfe der

Gleichungen (6.10) und (6.15) ergibt sich der Zusammenhang zwischen R, ¢,

und cyd.h. cp = cy*R
oder die Mayersche Warmegleichung

cp—cv=R (6.17)
und aus (6.16) und (6.17) folgt

K
cp=—7'R (6.18)
SchlieBlich lautet die mathematische Formulierung des ersten Hauptsatzes:
dQ=dU +pdVv (6.19)
bzw. dQ =dh -V dp (6.20)

Der zweite Hauptsatz ist ein Erfahrungsgesetz und stellt fest, dass alle
naturlichen Energieumwandlungsprozesse unumkehrbar d.h. irreversibel sind.
Er kennzeichnet ferner die glitemaRigen Besonderheiten dieser Prozesse und
die Bedingungen ihres Verlaufes. Unter Benutzung des zweiten Hauptsatzes
kann fur 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 ZustandsgréfRen p, v, T, u und h kennzeichnet sie den Zustand des
Systems und sie kann daher als selbstandige ZustandsgrofRe betrachtet
werden.

Bei einer zum Grenzwert hin unendlich klein werdenden Zustandsanderung
eines Systems kann sie durch die Beziehung
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ds;"% 6.21)

bestimmt werden. Dabei gilt das Gleichheitszeichen fur umkehrbare d.h.
reversible und die Ungleichung flr nicht umkehrbare d.h. irreversible

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

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

Die Entropie ist, wie z.B. die innere Energie U, eine additive Grol3e, so dass

fur ein aus einzelnen Teilen bestehendes System S = Sq + Sp + S3 +.... gilt.
Die analytische Formulierung des zweiten Hauptsatzes fur eine reversible
Zustandsanderung lautet nach Gleichung (6.21) dQ = T dS. Durch
Kombination mit der Gleichung (6.19) ergibt sich, in spezifischen Grofien
geschrieben,
Tds=du+pdv (6.22).
Diese ist die Gibbs’sche Fundamentalgleichung flr das geschlossene
System.
Fur das offene System ergibt sich durch Kombination mit der Gleichung (6.20)
Tds=dh-vdp (6.23)
Diese Gleichung wird als Gibbs’sche Fundamentalgleichung des offenen
Systems bezeichnet.

6.1.3 Vergleichsprozesse

Als thermodynamischer Prozess wird die Veranderung des Zustandes eines
im Gleichgewicht befindlichen thermodynamischen Systems bezeichnet.
Diese Zustandsanderung des Systems kann nur durch aufiere Wirkung, z.B.
durch Warmeaustausch Uber seine Grenze stattfinden. Fur 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 (np = konst)

Bei Turboverdichtern werden die drei letztgenannten reversiblen
Zustandsanderungen mit der tatsachlichen Zustandsanderung verglichen. Da
die spezifischen Arbeiten nach den Gibbs‘schen Fundamentalgleichungen mit
dem Term Tds zusammengefasst sind, lassen sie sich im

T, s- Diagramm als Flachen darstellen.

Isotherme Zustandsanderung

Da diese Zustandsanderung 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 fur ideale Gase
dargestellt. Bei idealem Gasverhalten laufen, da die Entralpie nur von der
Temperatur abhangig ist, die Isenthalpen ebenfalls horizontal, bei realem
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Gasverhalten dagegen, da die Enthalpie sowohl von der Temperatur als auch
vom Druck abhangig ist, verlaufen die Isenthalpen gegeniber den Isothermen
geneigt (Bild 6.2).

p2
‘ p2 A

oT hi=hor T / h1=const
2T T1=To1

T1=Tyr 1 £
% 1 ;

- -
A B s A A BB B s
Bild 6.1 Isothermer Vergleichsprozess Bild 6.2
bei idealem Gasverhalten bei realem Gasverhalten

Isotherme Zustandsanderung

Eine isotherme Zustandsanderung wird nur naherungsweise durch Wand-
bzw. durch Zwischenkihlung des Fodrdergases erreicht. Eine exakte
isothermische  Zustandsanderung 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 = PaVva (6.24)

und, da ebenfalls Ah = 0 ist, bedeutet dies,dass die spez. isotherme Arbeit hT
gleich der abgefuhrten spezifischen Warmemenge ist.

Die spez. isotherme Arbeit ist

hr = [ vdp (6/25)

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

hr = RT,In 2 (6.26)
P
Diese wird im (Bild 6.1) mit den Flachen A- B-1-2T dargestellt.
Die spezifische reale Arbeit Ah ist
Ah = cpn-(T,-Ty) (6.27)
wobei cpm die mittlere spez. Warmekapazitat ist und aus der folgenden
Gleichung bestimmt wird:
1T cp(T2)+cp()

Cpm= ijdT ~

T, -T; T, 2
Die spezifische reale Arbeit erscheint im (Bild 6.3) als die Flache A-C-2-2T

(6.28)
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A 2 -
2s po=const

~Np=const
s1=const

/61=const
T1=const

. hq=const

21

Bt

A BC S

Bild 6.3 Vergleichsprozesse im T s-Diagramm
bei idealem Gasverhalten

Der isotherme Wirkungsgrad ist 7, :% (6.29)

Bei der isothermen Verdichtung von realen Gasen bei den Ublichen Dricken
und Temperaturen nimmt die Enthalpie ab. Deswegen ist die isotherme Arbeit
gleich der abgefuhrten Warmemenge, verringert um die isotherme

Enthalpiedifferenz

hr =Ty(S = So7 ) (h — hyr) (6.30)

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

p2=const
5 4
| np=const
s1=const_ & 7 L
. " / pi=const
T1=const f

-

A A BB C S
Bild 6.4 Vergleichsprozesse im T s-Diagramm

bei realem Gasverhalten
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Isentrope Zustandsanderung
Fir ideale Gase gilt bei isentroper Zustandsanderung

pv¥ = p;vy = const. (6.31)
Die Gleichung flr die spezifische isentrope Arbeit
2
hy = [vdp (6.32)
1
kann mit Hilfe der Gleichung (6.31) integriert werden. Daraus ergibt sich:
k-1
hy =—<_RT, [ﬁJ 1 (6.33)
Py
Der isentrope Wirkungsgrad lautet:
hs
S 6.34
75 Ah ( )

wobei Ah in Bild 6.3 als Flache A-C-2-2T erscheint.
Die spez. isentrope Arbeit erscheint in Bild 6.3 als die Flache A-B-2S-2T.
Die realen Gase werden auler durch den Realgasfaktor Z auch durch den

isentropen Volumenexponent ky und den isentropen Temperaturexponent kT

gekennzeichnet. Beide Exponenten werden durch folgende Gleichung
definiert:

ky = —%(%]s (6.35)
entstanden aus pyKv= konst
kr -1 _ _B(ﬂJ (6.36)
Kt T{Ip),
kr -1

k

entstanden aus = konst,

wobei der Realgasfaktor Z flr die Berechnung des Volumenstromes, der
isentropen  Verdichtungsarbeit und der Leistung, der isentrope

Volumenexponent ky fur die Berechnung der isentropen Verdichtungsarbeit

und der isentrope Temperaturexponent k1 fur die Berechnung der

Endtemperatur verwendet werden. Aus den Gleichungen (6.35) und (6.36)
C

geht hervor, dass ky und k1, im Gegensatz zum « :C—p fur ideale Gase, nicht
Vv

nur von der Temperatur abhangig sind, sondern auch vom Druck. Fur die

isentrope Verdichtungsarbeit gilt:

k\/—l

h = Z,RT, k"v . (PzJ vy (6.37)
v p]_

Sie erscheint im Bild 6.4 als Flache A-B-2s-2h.
Der isentrope Wirkungsgrad 7 lautet
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hS
T 6.38
UB Ah ( )
wobei Ah im Bild 6.4 als Flache A’-C-2-2h erscheint.
Die Endtemperatur wird aus der Gleichung
k-1
k
T, =Ty 22| (6.39)
Py
ermittelt.
Fiir ideale Gase ist x =k, =k; = "
Cv

Vorteil der isetropen Zustandsanderung 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 abhangig vom Druckverhaltnis des
Verdichters ist. Deswegen wird die Isentrope heute nicht so oft als
Vergleichsprozess herangezogen.

Polytrope Zustandsénderung
Die spez. polytrope Arbeit fur ideale Gase lautet:

hy =RT, 70 ["Z}K”p 1 (6.40)
k-1
Fir ideale Gase gilt
n-1 x-1

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

(6.41)

k-1

T, = T{ﬁjm” (6.42)

h
Der polytrope Wirkungsgrund ist : 7, = A—E (6.43)

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

n, = —1(@] (6.44)
plov
Tp
und
1

(6.45)

nf=———
1_P[T
T{p .

P
Darauf folgt fur ny
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”v‘lz[kV‘lj+ i (kT‘lj (6.46)
Ny Ky Mo kT

und fur nt
ol _ZRIL ) ke (6.47)
Ny Cp 77p T
Die spez. polytrope Arbeit ist
n,<1
h, = Z,RT,—"W (&j v g (6.48)
P e nv—=1{{ P

und erscheint im Bild 6.4 als die Flache A-B-1-2-2h. Die Endtemperatur wird
wie folgt errechnet:

nr-1

- (6.49)
T,=T, [&j r

P1
Der polyprope Wirkungsgrad lautet:
h
—_P 6.50

77p Ah ( )

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

Friher war es Ublich, die Auslegung des Kalteverdichters grafisch nach einem
logp-h Diagramm fur das entsprechende Kaltemittel vorzunehmen. Dadurch
waren alle Realgaseinflisse erfasst, aber diese Methode war sehr
zeitaufwendig, so genau wie die Verlasslichkeit des Diagramms und nicht fur
Gasgemische anwendbar.

Heute werden durch die Verfugbarkeit 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 Plocker (LKP) liefert die genauesten
Ergebnisse fiir Kohlenwasserstoffe (z.B. fiir Athylen, Propan, Propylen etc.),
sowohl im Uberhitzten als auch im Sattdampfgebiet [10].

Die Zustandsgleichung von Benedict, Webb, Rubin und Starling (BWRS) ist
am besten geeignet fur Ammoniak (NH3) und Kohlendioxid (CO), da sie
jedoch bisher keine befriedigend genauen Ergebnisse fur Ammoniak liefert,
wird fur dieses Kaltemittel auf speziell angepasste Zustandsgleichungen
zurlckgegriffen.
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Ferner werden fur fluorierte Kohlenwasserstoffe (z.B R134a, R123 etc)
spezielle Zustandsgleichungen verwendet, die von den Herstellern
angegeben werden.

6.2 Stromungstechnische Grundlagen
6.2.1 Geschwindigkeitsverhaltnisse im Laufrad
Bei den Turbomaschinen wird unterschieden zwischen dem feststehenden
Absolutsystem und dem mit dem Laufrad festgebundenen und mit der
Winkelgeschwindigkeit w rotierenden Relativsystem.
Die Umfangsgeschwindigkeit irgendeines Punktes am Laufrad mit dem
radialen Abstand r vom Mittelpunkt der Drehachse ist u = w-r. Die
Absolutgeschwindigkeit ¢ des Fluides ist auf das feststehende Absolutsystem
(in unserem Falle die Erde) bezogen. Die Relativgeschwindigkeit w ist die
Geschwindigkeit des Fluides gegenuber dem rotierenden Bezugssystem.
Nach der Grundgleichung der Kinematik betragt dann die
Relativgeschwindigkeit in vektorieller Schreibweise.

W=C-Uu (6.51)
In Bild 6.5 sind die Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Laufrades
dargestellt.

[ B2

Bild 6.5 Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Laufrades

Aus dem Cosinus-Satz folgt

w?=c?+u?-2c-u-cosa (6.52)
Wenn « =90° ist, d.h. bei drallfreier Zustromung des Fluids am Laufradeintritt
was des Ofteren zutrifft, wird dann aus Gleichung (6.52)
we =c2 +uf (6.53)
Ferner erhalten wir aus dem Geschwindigkeitsdreieck in Bild 6.6 folgende

Gleichungen fur die Meridian- und Umfangskomponenten der
Geschwindigkeiten.

Cm = C Sina. (6.54)
Cy =C COSa. (6.55)
S = coto (6.56)
Cm

Wm = W Sinf (6.57)
W, = W Ccosp (6.58)
W,

—4 = cotp (6.59)

m
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Mit dem Kosinussatz und den Gleichungen (6.55) und (6.58) erhalten wird.

, -u:%(cz—wz+u2) (6.60)
und
Wu-u:%(wz—c2+u2) (6.61)
w c
Wm
Cm
o
B
WU Cu

B -

u

Bild 6.6 Geschwindigkeitsdreieck

6.2.2 Kontinuitatsgleichung

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

d—m:O oder m = konst (6.62)

dt
Demzufolge gqilt flr die eindimensionale stationare Stromung eines
kompressiblen Fluids

m = pAc
und oA =p,-A:Cy (6.63)
Bei der dreidimensionalen kompressiblen instationaren Stromung muss die
einstromende Masse in ein Volumenelement dx, dy, dz gleich der lokalen
Dichteanderung zuzuglich der ausstromenden Masse sein. Mathematisch
lasst sich wie folgt formulieren [11].

5_P+5(ch)+é’(pcy)+5(/?cz):0 (6.64)
a X KN a

6.2.3 Der Impulsmomentensatz

Der Impulsmomentensatz (Drallsatz) ist eine dem Impulssatz analoge
Aussage uber den Zusammenhang von Impulsmoment (Drehimpuls) und
Kraftmoment. Er stellt die Bilanzgleichung fur das Momentengleichgewicht
dar. D.h. die Differenz des Impulsmomentes am Ein- und Austritt eines
durchstromten Kontrollraumes (z.B. eines Laufrades) ist nach Betrag und
Richtung gleich dem am Kontrollraum wirkenden du3eren Drehmoment.

Das Impulsmoment des Fluids mit einem Massenstrom m hat den Betrag

m cy r. Das Drehmoment dass dem Laufrad von auBlen zuzuflihren ist,
betragt also M =m(c,,F, —Cyh) (6.65)



6.2.4 Die Energiegleichung

In einem stationar durchstromten offenen System, wie z.B. einem
Turboverdichter (Bild 6.7), beschreibt der erste Hauptsatz der
Thermodynamik die Umwandlung der Uber die Antriebswelle eingespeisten
mechanischen Energie in innere, kinetische und potentielle Energie bei
gleichzeitiger Warmeabfuhr.

\[ .2

e AL

i

m
Bild 6.7 Stationar durchstromtes offenes System

Dabei treten Uber die Grenze eines offenen Systems Energie und Masse
Uber. Was im Innern des Systems geschieht, wird nicht berlcksichtigt. Die
Energiebilanz zwischen (1) und (2) fur 1kg Massenstrom lautet:

€ — Ael — A62 — Ae3 + AE4 =€ (6.66)
wobei der Energieinhalt in (1) und (2)

e1 bzw. e2 = innere Energie (u) + kinetische Energie (02/2) + potentielle
Energie ist.

In unserem Fall wird die potentielle Energie nicht berucksichtigt, da kein

geodetischer Hohenunterschied zwischen (1) und (2) vorhanden ist.
Die Energieanderung zwischen (1) und (2) lautet:

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

2
Ae, 1 Arbeit infolge Volumenanderung | pdv
1
Ae;:  Arbeit infolge Verschiebung eines Volumens mit Uberwindung eines
2
Druckgradienten  [vd,
1

Ae, 1 Zufuhr von technischer Arbeit Uber die Systemgrenzen w2

2 2 2
Es ist Ae, + Aeg = [ pdv +[vdp = [d(vp) = p,V, — pvy
1 1 1
Daraus folgt
¢ ¢
Up = =i + PaVy + Vo = Uz + =0+ DoV (6.67)

und durch Einsetzen der Gleichung (6.11) in Gleichung (6.67) ergibt sich
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I"]_+?+Wt12 :h2 +72+q12 (668)

Es wird nun der Begriff Totalenthalpie h; eingefuhrt. Sie setzt sich zusammen
aus der statischen Enthalpie und der kinetischen Energie (die pot. Energie

wird wie oben erwahnt, vernachlassigt).
2

h =h +% (6.69)
Aus (6.68) und (6.69) folgt

heg +Wip = hyp +012 (6.70)
und mit Ah, =h, —hy folgt Wy, =y + Ahy bzw.

y=0q+Ah (6.71)

Da der Prozess stationar ist, gilt die Gleichung (6.71) auch fir den
Massenstrom m

P =Q, + MAh, (6.72)
Wenn es sich um ein adiabates System handelt dann ist q=0 und
y = Ah (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 Stromungsmaschinen
genannt) beschreibt den Zusammenhang der spezifischen Arbeitsibertragung
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 zugeflhrte Leistung im Laufrad eines Verdichters ist

P=M o (6.74)
Bei einem adiabatische Prozess ist

P=mAh, (6.75)
oder Mao=mAh,
daraus folgt Ah, :%w (6.76)

und mit Hilfe der Gleichung (6.65) ergibt sich

Ahy = a)(c2ur2 —Cy rl)
und schlielich

Ahg = (CayUp —CyyUy ) (6.77)
Gleichung (6.77) wird als Euler'sche Hauptgleichung der Turbomaschinen
bezeichnet. Sie ist eine Auslegungsbeziehung fur jegliche Turbomaschinen
mit allen Fluidarten. Sie gilt allgemein sowohl fir reibungsfreie als auch fir
reibungsbehaftete Stromung.
Mit Hilfe der Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt und Austritt des Laufrades

und Anwendung der Gleichung (6.60) wird die Euler'sche Hauptgleichung in

2 .2 2 .2 2 2
—Uf W —W5 C5—
2=U W 2+201

2 2 2

Ah =" (6.78)

umgeformt.
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2 .2
Das erste Glied % bewirkt eine statische Druckerhéhung im Laufrad als

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

us

demzufolge Y% _o. Daraus folgt, dass die Druckerhdhung in einer Stufe

eines Radialverdichters groR3er ist als in einer Stufe eines Axialverdichters.
2 .2

Das zweite Glied w bewirkt eine statische Druckerhéhung im Laufrad

durch die Verzdgerung der relativen Eintrittsgeschwindigkeit wq, auf die
2 .2

relative Austrittsgeschwindigkeit w, . Ferner stellt das dritte Glied % den

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

Aus der Euler'schen Hauptgleichung (6.78) geht durch Heranziehung der
Gleichung (6.69) hervor dass die ersten beiden Summanden die statische
Energieerhbhung sind und der letzte Summand die dynamische

Energieerh6hung darstellt.
2 2

Ay =ty —ty + 22

2 2 .2 .2
wobei h, —hy = 2 2“1 N 2""2 ist (6.79)
2 2 2 2
W u W u
oder hy+-—+—"Lt=h,+2--2, 6.80
hy AT (6.80)

Daraus folgt dass der Ausdruck

VIR
hR:h+72—?:konst (6.81)
im gesamten Laufrad konstant bleibt und als “Rothalpie” bezeichnet wird.
Diese Beziehung ist die Energiegleichung (Bernoullische Gleichung) des
Relativsystems. Die Energielubertragung im Laufrad erfolgt also bei
konstanter Rothalpie.

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

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

2 2 2
W —U =¢

2

und daraus hg =h +% =hy (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:
2 2

u w
h, =hg + 2% —-—%
X R 2 2
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Ferner ist zu bemerken, dass im nachgeschalteten Diffusor die Totalenthalpie
2

hye = h, +C72 konstant bleibt.

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

In Bild 6.8 sind im h-s-Diagramm die statischen wund totalen
Zustandsanderungen sowie die Verlaufe der Energieanteile fur eine
vordrallfreie Radialverdichterstufe.

ha=cons. o / 3t

} _i !
Pzt / Pat 2
P3 3 c% ‘
P2 2
A , /
wi
2 Y
A ; —
Ah
YsL _l_-l_%_ Ah
Ys 2 A,
h
A
2 2
Yy v ¥ 1)) ' hy=hg=cons. y
2
c1
1> t R
1
S
Bild 6.8 Zustandsanderung in einer vordrallfreien Verdichterstufe

Punkt 1: Eintritt Laufrad
Punkt 2: Austritt Laufrad
Punkt 3: Austritt Diffusor

6.2.6 Kenngrolen

Im Stromungsmaschinenbau wurde vor mehr als 35 Jahren damit begonnen,
die Ubliche Praxis, jede Maschine einzeln auszulegen und zu bauen,
aufgegeben, um auf die in anderen Bereichen der Technik bereits eingefiuhrte
Baureihenentwicklung Uberzugehen.

Die Basis fur die Entwicklung einer Stromungsmaschinenbaureihe bilden die
geometrischen und physikalischen Ahnlichkeitsgesetze, die durch die jeweils
Ubereinstimmenden Kenngrdlien charakterisiert werden.
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Mit der Entwicklung von Baureihen in geeigneten Grolienabstufungen lasst
sich jedes gewinschte Betriebsfeld abdecken. Bild 6.9 zeigt eine solche
Verdichterbaureihe.

30000 T T | iR W T
! L . | [ ]} [ |1l
{ i | ‘ | |
| ' % c[? 'i ! | “ I
= AR SRRl /00 L ! |
2 20000 1 a " i [T 1T T T
| Lol ol i [ 1]
= | / {i’Li ]
= . l [ / Nile, s |
I 1 1 | A7 ° 7
10000 ——F— 71 A [ a1 ’ !
§1o0%° 7T Ry R
= 7 i/ AR
5 AN VAN (W amrad %A
% A ARANV % =
a 1 i [ 1 T
E 5000 -] A1 AL - FJ
O ‘ e
1 . /LL]1P
RER = /Y
| ' R L] /,/ ViRER
5 ! '\ /|
: \1 | 1
| / | | ‘
2@@@ T . T '! | T ; ; T T
9.1 .5 1 5 10 . 50 100
Suction volume flow V/(m3/s)
Bild 6.9 Einsatzbereiche fir Verdichter mit horizontal und vertikal

geteiltem Gehause (Fa. Babcock-Borsig)

Bei der Entwicklung einer Baureihe erfolgt die Standardisierung des
Verdichters entweder als ganzes (Package System) oder in Komponenten
(Baukastensystem). Voraussetzungen fir die Entwicklung eines Package
Systems bilden i.a. gleiches Gas, nahezu gleiche Anfangsbedingungen sowie
etwa gleiches Druckverhaltnis. Dies ist der Fall bei Turbo-Kaltwassersatzen,
wie an anderer Stelle beschrieben wird.

Bei der geometrischen Ahnlichkeit unterscheiden sich alle miteinander
entsprechenden Langenabmessungen um einen einheitlichen
Langenmalistabsfaktor. Durch die Verwendung der dezimalgeometrischen
Normzahlreihe wird prinzipiell, durch eine Anzahl abgestufter Baugrofien, ein
gewulnschter Leistungsbereich gleichmaliig abgedeckt. Die auf den Verlaufen
der Stufenkennlinien festzulegenden Betriebsgrenzen des Volumenstromes
bestimmen die GréRen eines Stufensprungs der Baureihe, d.h. den
Malstabsfaktor. Zur Bestimmung der Betriebsgrenzen werden hauptsachlich
wirtschaftliche Erwagungen herangezogen.
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Bei der physikalischen Ahnlichkeit ist zwischen der kinetischen und der
dynamischen Ahnlichkeit zu unterscheiden.

Die kinetische Ahnlichkeit ist erflllt, wenn alle einander entsprechenden
Geschwindigkeiten sich um einen einheitlichen Geschwindigkeitsmalistabs-
faktor unterscheiden. Die dynamische Ahnlichkeit ist erfiillt, wenn alle sich
einander entsprechenden Impulsstrome und Krafte (Druck-, Massen-,
Reibungskrafte) um einen einheitlichen Kraftmafstabsfaktor unterscheiden.

Die dimensionslosen “Malstabsfaktoren® werden auch Kenngrélden genannt.
Werden alle Ahnlichkeitsbedingungen erflllt, so wird von einer vollstandigen
Ahnlichkeit gesprochen.

Wenn (ber die geometrische Ahnlichkeit hinaus auch die physikalische
vorliegt, mussen die KenngroRen fur den betrachteten Fall jeweils
Ubereinstimmen. Bei den Turbomaschinen ist bekanntlich eine groRe Anzahl
von Kenngroflen eingefuhrt. Zur Charakterisierung eines Verdichters bzw.
einer Verdichterstufe werden grundsatzlich zwei voneinander unabhangige
Kenngroflen  herangezogen. Eine KenngroRe charakterisiert das
Schluckvermoégen des Verdichters bzw. der Verdichterstufe, die andere die
Druckumsetzung. An einem solchen Paar unabhangiger Kenngrofen lasst
sich jede weitere ermitteln.

: : c : Vv :
Die Volumenzahl oder Volumenflusszahl ist ¢ =M wobei ¢, =—2%- eine
Us de
402

fiktive Geschwindigkeit ist die entstehen wirde, wenn der Saugvolumenstrom

V,; durch eine Rohrleitung mit dem Durchmesser da strémt.
Danach ergibt sich fur die Volumenzahl ¢ = ﬂv#t
Zdzzuz
Sie erfasst das Schluckvermogen der Verdichterstufe und bestimmt ihre
Eintrittsflache.
Die polytropische Druckzahl
h
P

Wy =—5— (6.84)

P u3/,
ist verantwortlich fur die Druckumsetzung und bestimmt das Druckverhaltnis
der Stufe.

Bei einer Verdichterstufe mit vorgegebenen Werten der Kenngréfien ¢ und
¥p kann ein bestimmter polytropischer Wirkungsgrad
h
=—E 6.85
77p Ah ( )
erreicht werden.
Ferner wird die Volumenzahl am Laufradaustritt

(6.83)

C

Py =—m (6.86)
Uz

eingefuhrt.

Um eine aerodynamische Ahnlichkeit am Austritt des Laufrades bzw. am
Eintritt des Diffusors zu gewahrleisten, muss die Volumenzahl ¢3; konstant
bleiben.
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Mit gy = Vs und uzva ergibt sich
4
V3 IV,
=@ - — 6.87
P3 =@ 4,/ d, ( )

(6.88)

Das Laufradvolumenverhaltnis ist V—3 = 1
Vot b+ S(kv _1)PM uzz

+ky, (7 -1 hy /1, —c3/2
mit xzm, wobei der Reaktionsgrad p = p o ~3

p(kv _1) hp /77p

02 +52
bzw. p=1- 323 (6.89)
lautet, und der Slipfaktor
5= S3u (6.90)
Uz

ist. ol ist der polytrope Laufradwirkungsgrad.
Das Laufradvolumenverhaltnis V3/V,, ist primdr abhangig von der

Umfangsmachzahl M2 (Bild 6.10).
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Bild 6.10 Laufradvolumenverhéltnis als Funktion der Umfangsmachzahl.
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Die Umfangsmachzahl
Mu, = -2 (6.91)
Aot

ist eine wichtige Kenngrolle der Verdichterstufe, wobei

Aot =4/ Zot Ky RTot (6-92)

die Schallgeschwindigkeit am Stufeneintritt bezogen auf totale Zustande ist.

Die Umfangsmachzahl ist keine echte Gasmachzahl. Daher konnen ihre

Werte Uber eins liegen, ohne dass dabei die Schallgeschwindigkeit von der

Gasgeschwindigkeit an irgendeiner Stelle am Laufrad erreicht wird.

Eine weitere sinnvolle KenngroRe flir den Arbeitsumsatz stellt der

Arbeitsfaktor
_Ahy

> (6.93)
us

dar. Er kann in Beziehung mit der Druckzahl ¥, und dem polytropen

Wirkungsgrad np folgendermalen formuliert werden:
__¥p

M 2p

Ferner werden oft noch weitere Kenngrélien herangezogen wie der spez.

Drehzahlkoeffizient oder die Schnelllaufzahl
1/2

(6.94)

4
o= (6.95)
V/g/4
1/4 /4
sowie die Durchmesserzahl ¢ = ‘//pl/2 = (W—g] (6.96)
®» ®

Dynamische Ahnlichkeit zweier Strémungen besteht, wenn der Quotient der
Tragheits- und Reibungskrafte, d.h. wenn die Reynoldszahl
batiz oder Re = dauz (6.97)

|4 14
fur beide Stromungen gleich ist. Sie heil3t auch Reynolds-Umfangszahl.
Bei vollstandiger Ahnlichkeit missen zur Charakterisierung einer
Verdichterstufe (oder des ganzen Verdichters) die Kenngro3enfunktionen

fur die polytropen Druckzahl Yo = Wp(% M2, &, Re)

Re =

und den polytropen Wirkungsgrad np:np(go, My &, Re)

aufgestellt werden.

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

In der Praxis ist jedoch nicht die vollstidndige Erfiillung der Ahnlichkeit,
sondern die  Erhaltung der  Gultigkeit der  charakteristischen
Kenngroélenfunktionen (Wirkungsgrad und Druckzahl-Kennlinien) von grolder
Bedeutung.

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

Die auf die Basis der aerodynamischen Ahnlichkeitsgesetze entstehende
Standardlaufradfamilie = sowie die dazugehorigen Leitteile  werden
systematisch getestet und daraus die dimensionslosen Laufradstufen-
Kennlinien erstellt. Sie bilden die Grundlage fur jede Verdichterauslegung.

In Bild 6.11 sind die dimensionslosen Kennlinien einer Laufradstufe
dargestellt [12].
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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 Gehausetyp festgelegt. Die maximale Umfangsgeschwindigkeit wird
nach aerodynamischen- und/oder Festigkeitskriterien angenommen.
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Zur Auswahl des Laufradtyps dient die Volumenzahl ¢ und die

Umfangsmachzahl My».
Im nachsten Schritt erfolgt die Berechnung der Volumenzahl am

V3 IV
ab,/d, ’

V3 /V,, (statisch durch Total) aus My2 und ky als erste N&herung ermittelt

Laufradaustritt @3 =@ nachdem das Laufradvolumenverhaltnis

wurde (Bild 6.10). Danach wird das Laufradvolumenverhéltnis V;/Vy mit

Hilfe der Gleichung (6.88) iterativ bestimmt und abschliefend @3 genau
berechnet.

Mit Hilfe des soeben berechneten @3 und unter Berilicksichtigung optimaler

Wirkungsgradkriterien wird der Laufradtyp endgultig ausgewahlt. Aus den
dimensionslosen Kennlinien der ausgewahlten Laufradstufe werden dann die

entsprechende Umfangsmachzahl M, und Yo bzw. p und 7, ermittelt und
unter Berlcksichtigung der GroRe des Laufraddurchmessers, des

Diffusorlangeneinflul3es d4,d2 sowie der Re-Zahl entsprechend korrigiert.
2
Die polytrope spezifische Forderarbeit der Laufradstufe ist h, =1//pu?2 und

das auf totale Zustande bezogene Druckverhaltnis
r~|V

Pt hp  n,—-1in-2

=11+ el (6.98)

Pot LotRTot Ny

Danach wird die Austrittstemperatur sowie die von der Laufradstufe
aufgenommene Leistung wie folgt ermittelt.

-1
N
T =Tof 22| (6.99)
ot
r’thp .o . . .
und P, = , wobei mg=m + mg, ist. (6.100)
Tp

Ferner lasst sich der Volumenstrom am Austritt der Stufe bzw. am Eintritt der
nachsten Stufe, wenn keine Zwischenkihlung vorhanden ist, aus

Vo = Mg @ bestimmen. (6.101)

7t
Damit sind die erforderlichen thermodynamischen Daten der Laufradstufe
sowie der Eintrittszustand der nachsten Stufe bekannt. Obere Prozedur wird
bis zum Erreichen des Enddruckes in der letzten Stufe fur jede Laufradstufe
wiederholt.
Bei einer Anderung 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 Kaltetechnik

In der Kaltetechnik werden u.a. Einwellen- sowie Mehrwellenkalteverdichter

eingesetzt (Bild 7.1 und 7.2).

A. Horizontale Teilfuge

Innenliegende Dichtungen
{atmosphirisches Olsystem)

Aukenliegende Dichtung
{Druckilsystem)

Laufrader
hinterein-
ander
geschaltet

.. S ———— e

Laufrader
gegenein-
ander
geschaltet

d

Laufrader hinter-

oder gegeneinan-
ﬂ q dergeschaltet
= == Mit und ohne
(\ Lj Zwischenfiihrung
__st oh____ N
Aukenliegende Dichtung am Getriebe

(Druckdl-
system fur
Verdichter
und
Getriebe)

Zwischen-
zufidhrung

z} of

st

B. Vertikale Teilfuge

Laufrader hinter- oder
gegeneinandergeschaltet
Mit und ohne Zwischenfihrung

Getriebe angeflanscht

{Sirnrad oder Planetengetriebe}
Hur eine aufenliegende Dichtung
{Druckolsystem fir Verdichter
und Getriebe)

: ™ Ausgleichskolben
I—Amallager (=
5 Saugstutzen Kupplung
< Radiallager
~ Druckfeste Kupplungs-
D Druckstutzen # Dichtung - verschalung

Bild 7.1 Prozess-Turboverdichter
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Die Einwellenkalteverdichter (Bild 7.1) werden sowohl mit horizontaler als
auch mit vertikaler Teilfuge (Topfbauweise) ausgeflhrt. Ein Vorteil der
horizontal geteilten Bauweise liegt in der unkomplizierten sowie schnellen
Zuganglichkeit zu den Innenteilen des Verdichters. Turboverdichter mit
vertikaler Teilfuge sind zwar preiswerter, erfordern jedoch eine aufwendige
Montage bzw. Demontage. Bei beiden Bauweisen kdénnen die Laufrader
hintereinander (in Reihe) oder gegeneinander (Gegenschaltung) eingebaut
werden. Zwischenkihlung sowie Zwischenzufiihrung des Fordermediums ist
in beiden Fallen moglich. Die Grolteil der Kalteturboverdichter ist einflutig und
nur in seltenen Fallen zweiflutig ausgefihrt.

Die Anordnung der Dichtungen kann ,innenliegend® (atmospharisches
Olsystem) oder ,auBenliegend“ (Druckdlsystem) erfolgen. In der
»=aulenliegenden” Version befinden sich die Lager unter Gasdruck, sodass ein
Druckdlsystem 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 flnfstufig oder sechsstufig gebaut (Bild 7.2a bis
7.2f). Daruberhinaus 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 Kaltetechnik 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 Erh6hung der mechanischen Verluste zu rechnen ist.
Ferner sind es die Betreiber, die aufgrund der Vielzahl der Dichtungen
gewisse Bedenken bezlglich der Sicherheit ihrer Kalteanlagen haben.

Die technologische Entwicklung hat jedoch in den letzten Jahren den Bau von
0l- sowie gasgeschmierten Gleitringdichtungen fur hohe Dricke 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 dargestelit.
Das zu fordernde Gas fliet vom Saugstutzen (S) zum Einlauf (1) und wird
hierbei um etwa das Dreifache beschleunigt.

Im Laufrad (2) wird die uber die Verdichterwelle zugeflhrte Arbeit vom
Fordergas als potentielle (statische Druckerhéhung) und kinetische Energie
(dynamische Druckerh6hung) aufgenommen.

Im nachgeschalteten ruhenden Diffusor (3), der meistens unbeschaufelt ist,
wird die im Fordergas vorhandene kinetische Energie teilweise in potentielle
Energie (statische Druckerhéhung) umgewandelt. Trotz der Strémungs-
verzogerung tritt das Fordergas aus dem Diffusor mit einer relativ groReren
drallbehafteten Geschwindigkeit aus.

Im Umlenkkanal (4) wird das Fordergas um 180° umgelenkt und im
beschaufelten Ruckflihrkanal (5) sein Drall abgebaut, um schliel3lich nach
einer weiteren Umlenkung drallfrei in die nachfolgende Stufe zugefuhrt zu
werden.

Wenn das Fordergas aus dem Verdichtergehause ausgefuhrt wird, wird dem
Diffusor eine Spirale (6) nachgeschaltet, die aus einem in Drehrichtung sich
erweiternden Stromungskanal besteht und als Gassammelraum dient. Auf die
Spirale folgt der konische Diffusor (7), in dem das Gas weiterverzogert wird
und somit eine weitere statische Druckerhdhung erfahrt.
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Bild 8.1 Turboverdichterstufen: Erste mit Riickfuhrbeschaufelung,

zweite mit Spirale
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8.1 Einlauf

Frihere Messungen haben ergeben, dass haufig, obwohl der Wirkungsgrad
des Laufrades ca. 90% betrug, der gleiche der gesamten Stufe nur knapp die
70% Uberschreiten konnte. Dieses lag offensichtlich an der nicht optimalen
stromungstechnischen Auslegung der verwendeten Leitteile. Daraufhin wurde
die Aufmerksamkeit bei der Auslegung einer Verdichterstufe nicht nur dem
Laufrad, sondern auch der dazugehorigen Einlaufkontur gewidmet.

Eine optimale aerodynamische Gestaltung der Konfiguration des
Stromungsraumes 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].
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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 Stromung dem Laufrad
moglichst verlustfrei und rotationssymmetrisch zugefuhrt wird. Dieses kann
am einfachsten Fall durch die Axialzustrdbmung, wie in Bild 8.1.2 dargestellt,
erreicht werden.
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Bild 8.1.2 Axiale Zustromung eines Laufrades (Fa. Babcock-Borsig)

Hierbei wird das Gas an der Einschnirung des Querschnittes vor dem
Laufradeintritt beschleunigt und dadurch die Grenzschichtdicke der Strémung
an der Deckscheibenkontur verringert.

Im Klimabereich werden gewodhnlich Kaltesatze mit ein- oder zweistufigen
Turboverdichtern mit Axialzustromung 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.

1 Laufrad
2 Spiralgehause
<, 3 Leitschaufeln
. | 4 Getriebegehiuse
\{ 6 Getrieberadsatz
~H—"| 6 Radiallager
7 Axiallager
8 8 Gleitringdichtung

Bild 8.1.3 Turboverdichter mit axialem Einlauf und Dralldrossel
(Fa.Babcock-Borsig)



66

Die axiale Zustromung kann bei ein- und zweistufigen sowie bei mehrstufigen
Getriebeverdichtern realisiert werden. Hierbei werden die Laufrader auf dem
uberhangenden Teil der Ritzelwelle fliegend angeordnet.

Mehrstufige Einwellen-Turboverdichter kénnen mit axialem Einlaufraum
konzipiert werden, wenn das Lager im Gasstrom liegt. Bei den
Kalteverdichtern ist diese Anordnung jedoch kaum anwendbar, da dadurch
die Gefahr des Eindringens von Ol in den Kéltemittelkreislauf erhéht ware. Die
am haufigsten verwendete Einlaufform bei mehrstufigen Turboverdichten
sieht eine radiale Gasanstromung vor, bevor das Gas um mehr als 90°
umgelenkt wird, um schlie8lich das Laufrad zu erreichen Bild 8.1.4.

Bild 8.1.4. Turboverdichter mit radialer Gasanstromung

Aufgrund der komplizierten Stromungsvorgange ist die Durchfihrung von
Berechnungen nicht leicht, so dass experimentelle Untersuchungen zur
Ermittlung der optimalen Konfiguration der Einlaufform erforderlich sind.

Die Meridionalflache vom Saugstutzen bis zum Laufradeintritt verringert sich

um das Flachenverhaltnis Ag/A1=2,5. Die durch die Verengung erzeugte
Beschleunigung der Stromung in diesem Bereich fuhrt zu einer Reduzierung
der Grenzschichtdicke an der Deckscheibenwand des Laufrades und wirkt
somit einer eventuellen Ablosung der Stromung entgegen. Um eine moglichst
gleichmafige Geschwindigkeitsverteilung am Laufradeintritt zu erreichen, ist
eine aerodynamisch optimale Einlaufgestaltung unerlasslich. Ferner sollte der
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Querschnitt an der horizontalen Teilfuge des Gehauses erfahrungsgemass
etwa 50% des Saugstutzenquerschnitts betragen.

Am Saugstutzen wird die Stromung durch eine Rippe gleichmallig in zwei
Teilstrome geteilt und wahrend ihrer Wanderung durch den Teilfugenbereich
in axialer Richtung umgelenkt. Das gegenuberliegende Einlaufherz verhindert
das Zusammentreffen der beiden Teilstromungen. Zur Verhinderung einer
Stromungsablésung werden die Radien der Stromungsumlenkung von der
radialen in die axiale Richtung ausreichend grof3 und nicht unmittelbar vor
dem Laufrad gewahlt. Bild 8.1.5 zeigt den Flachenverlauf in diesem Bereich.
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Bild 8.1.5 Flachenverlauf in der Stromungsumlenkung

8.2 Laufrad

Aufgrund der Tatsache, dass sich die Energieubertragung auf das
Fordermedium im Laufrad vollzieht, erlangt seine stromungstechnisch
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 Fordermediums
aus dem Laufrad hinaus. Diese kinetische Energie wird im nachgeschalteten
Diffusor in Druck umgewandelt. Daraus geht hervor, dass die Stromung am
Laufradaustritt bzw. am Eintritt des Diffusors einen starken Einfluss auf die
Energietubertragung im Diffusor hat.

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

Zur Laufradauslegung werden blicherweise Ahnlichkeitskonzepte 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 stationdre homogene Strdbmung vorausgesetzt, die durch Mittelwerte
gekennzeichnet und lediglich als Funktion einer Ortskoordinate, der
Hauptstromungsrichtung, ermittelt wird.

Bei der einfachen Beschreibung der Laufradstromung nach der
Stromfadentheorie wird angenommen, dass alle Stromungsfaden die Form
der Schaufeln haben und letztere selbst Teile dieser Stromfaden darstellen
(Bild 8.2.1).

Daraus folgt, dass die Relativgeschwindigkeit im rotierenden Schaufelkanal
an einem Radius des Laufrades Uber den gesamten Umfang konstant ist.

Der Einfluss der endlichen Schaufelzahl und der Schaufeldicke wird bei dieser
Betrachtung vernachlassigt.

|

Bild 8.2.1 Laufradstrérhung nach der Stromfadentheorie

Nach Eckert [13] kann die Relativgeschwindigkeit entgegen der Annahme
der Stromfadentheorie nicht Uber den Umfang konstant sein. Zum
Impulsaustausch zwischen den Schaufeln des Laufrades und der Stromung
sind Druckunterschiede in der Stromung bzw. zwischen beiden
Schaufelseiten erforderlich. Diesem Druckunterschied entspricht das
zugeordnete Profil der relativen Geschwindigkeit (Bild 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 Schaufelrickseite wird als Saugseite (Seite
geringeren Druckes) und die Schaufelvorderseite als Druckseite (Seite
hoheren Druckes) bezeichnet.

Die Relativstromung in einem Schaufelkanal wird ebenfalls in der Literatur
[13] gemaR Bild 8.2.3 als Uberlagerung einer nach der Stromfadentheorie
uber den gesamten Umfang konstanten Relativgeschwindigkeit mit einer im
Kanal rotierenden Stromung ohne Durchfluss (relativer Kanalwirbel)
aufgefasst, welche mit 2 entgegen der Laufraddrehung rotiert.

Bild 8.2.3 Relativstromung (W) in einem Laufrad, schematisch als
Uberlagerung 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 Stromungsgeschwindigkeit auf der Saugseite kann die
Stromung dem Schaufelprofil nicht mehr folgen und I0st sich ab. Durch die
Ablésung entsteht eine Totwasserzone (Wake). Auf der Druckseite folgt die
Stromung weiterhin dem Schaufelprofil (Jet). Diese Uberlegungen wurden
zuerst von Dean und Senoo [14] veroffentlicht. Die Grundidee der Jet-Wake
Theorie besagt, dass die Laufradstromung sich in eine Strahl- (Jet) und eine
Totwasserzone (Wake) aufteilen lasst (Bild 8.2.4).

Tot-
wasser Strahl

Bild 8.2.4 Laufradabstromung nach der Jet-Wake Theorie

Fur beide Zonen gelten folgende Annahmen:

Die Strahlstromung (Jetzone) ist eine isentrope Kernstromung.

Die Totwasserzone (Wake) beinhaltet samtliche Verluste im Laufrad und flief3t
schaufelkongruent. Der Massenstrom in der Totwasserzone betragt 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 koénnen der Slipfaktor,
Verluste, sowie die Reduzierung der geometrischen Querschnittsflache
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 Grolen an
ausgezeichneten Stellen abzuschatzen.

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

8.2.2 Zweidimensionale und quasidreidimensionale Verfahren

Erst die Messungen von Eckardt [17,18] haben einen Einblick in die
tatsachlichen Stromungsverhaltnisse im Laufrad verschafft. Hierzu wurde ein
halboffenes  3D-Laufrad mit radialendenden Schaufeln  ( £,5=90°)

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

In Bild 8.2.5 ist die am Austritt des Laufrades ausgepragte Totwasserzone an
der Ecke der Schaufelsaug- und Deckscheibenseite zu ersehen.

In Bild 8.2.6 ist der Verlauf der Sekundarstromung dargestellt.
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Bild 8.2.5 Totwasserzone am Austritt des Laufrades
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Bild 8.2.6  Verlauf der Sekundarstromung




72

Im Jahr 1987 wurden die Messungen von Krain [19] an einem moderneren
Laufrad verodffentlicht. Das hierbei verwendete Laufrad war ebenfalls
halboffen, bestand jedoch aus ruckwartsgekruimmten Schaufeln ( #,5=60°).

Obwohl die Ergebnisse von Krain weitgehend mit denen von Eckardt
Ubereinstimmten, wurde dennoch ein grof3er Unterschied festgestellt. Bei dem
Krain-Laufrad wurde beobachtet, dass das Gebiet der niedrigen
Geschwindigkeit (Wake-Zone) kleiner und dicht an der Deckscheibenseite
blieb. Dagegen konzentrierte sie sich beim Eckardt-Laufrad an der Ecke der
Deckscheiben- und Schaufelsaugseite.

Mit 2D- bzw. quasi-3D-Berechnungsverfahren wird versucht, mit relativ
geringem Aufwand, naherungsweise die tatsachlichen Strémungsverhaltnisse
im Laufrad zu beschreiben.

Hierbei wird das 3D-Strémungsfeld 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] zurlick, der in den flnfziger 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 2zweidimensionale
Betrachtungen, namlich auf der S1- und S2-Ebene zuruckgefuhrt. Dabei wird
meistens eine stationare rotationssymmetrische Stromung unterstellt. Das
aufgestellte resultierte Differentialgleichungssystem kann mit Hilfe der
sogenannten Feldmethode oder der substantiellen Verfahren geldst werden.
Uber die Natur der Verluste liefern diese Verfahren keine neuen Erkenntnisse.
Durch Superposition der Umfangs- (S1-Ebene) und der Meridianrechnung
(S2-Ebene) wird bei quasi 3D-Verfahren eine Losung erzeugt. Dies geschieht
durch einen iterativen Abgleich der ermittelten zweidimensionalen
Ergebnisse.

Obwohl die quasi 3D- Berechnungsverfahren lediglich eine Naherung fur das
reale reibungsbehaftete Stromungsfeld im Laufrad liefern, ist die
Ubereinstimmung aus Berechnung und Messung zufriedenstellend. Die Giite
der Ubereinstimmung héngt 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 schlieBlich von der
empirisch gewonnenen Datenbasis aus durchgefiuhrten Versuchen an
Laufradern.

8.2.3 Echte dreidimensionale Verfahren
Die Behandlung der Stréomung durch ein Laufrad mit einem 3D
reibungsbehafteten Berechnungsverfahren wirde eine Losung der
entsprechenden Navier-Stokes Bewegungsgleichungen, ein 3D elliptisches
Differentialgleichungssystem, erfordern. Die Losung dieser Gleichungen, die
zu einer direkten Berlcksichtigung der Verluste fuhrt, ist sehr aufwendig.
Lediglich Computer machen auf numerischen Wege Naherungsldsungen
dieser Gleichungen durchfiihrbar.
Es werden folgende 3D-Berechnungsverfahren zugrundegelegt:

e Partiell-Parabolische 3D-Berechnungsverfahren unter Bertcksichti-

gung der Reibung

e Voll 3D-Berechnungsverfahren ohne Berlcksichtigung der Reibung

e Voll 3D-Berechnungsverfahren unter Berlcksichtigung der Reibung.
Zur Zeit werden lediglich 3D-Berechnungsverfahren zur Nachrechnung
bereits festgelegter Laufradgeometrie fiir die Uberpriifung der Ergebnisse
eingesetzt. Zur Laufraddimensionierung selbst sind diese Verfahren bisher zu
rechenzeitintensiv.

8.2.4 Laufradbauarten
Mehrstufige Einwellenverdichter werden hauptsachlich mit Laufradern mit
ruckwartsgekruimmten Schaufeln und Deckscheibe (geschlossene Laufrader)

ausgerustet. Bei Volumenstromzahlen @ bis zu ca. 0,06 besitzen die

Schaufeln Uber ihre gesamte Breite die gleiche Krimmung. Deswegen
werden solche Laufrader als zweidimensionale Rader (2D-Laufrader)

bezeichnet. Der Schaufelaustrittswinkel [, betragt hierbei meistens 40°-50°
(Bild 8.2.8).

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

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

Kalteturboverdichter erhalten 2D-Laufrader, deren ¥ Werte die 0,015-
Grenze nicht unterschreiten.

Volumenstromzahlen @  gréRer als 0,06 filhren zu Laufradern mit breiteren

Schaufelkanalen und vorgezogenen, angepassten Schaufeleintrittskanten an

die unterschiedliche Stromungsrichtung an der Naben- und Deckscheibe. Das

fuhrt zu raumlich verwundenen Schaufeln mit unterschiedlichen Krimmungen

Uber die Schaufelbreite. Deswegen werden die Laufrader dreidimensionale
) genannt (Bild 8.2.9).

Bild 8.2.9 3D-Rad

In der geschlossenen Ausfilhrung werden sie fir ¢ - Werte von 0,06 bis ca.

0,15 und einen Schaufelaustrittswinkel zwischen 45°-55° gebaut.

Wie aus Bild 8.2.10 zu ersehen ist, gewahrleisten 3D Laufrader die hdchsten
Wirkungsgrade sowie einen weiten Betriebsbereich.

Bei hohen Umfangsgeschwindigkeiten sowie gro3en Volumenstromzahlen
werden aus Festigkeitsgrinden 3D-Laufrader ohne Deckscheibe (halboffene
Laufrader) verwendet (Bild 8.2.11). Derartige Laufrader sind gut fur den
Einsatz als fliegend gelagerte Laufrader mit axialer Ansaugung geeignet. Sie
werden meistens in ein- sowie mehrstufigen Getriebeverdichtern und selten in
Einwellenturboverdichtern eingesetzt.



75

11
1,05 | 77
s P /.4
17,0
1 P \

3\

Ny \
1 /// | \

3D-Rad . 2D-Rad \

085 1 1a, = 400 men | |dy =400 mm \
081 |Mu2z =090 M, =09 \
@ = 0,093 @ = 0,052 \
0,75 \
1 3D-Rad
0,7 : 2D-Rad
0,65 .
7
0,6 7
0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1 1,1 1,2 1,3 VO-,4

Bild 8.2.10 Wirkungsgrade fiir 2D- und 3D-Rader

Bild 8.2.11 R-Rad

Die hochste Umfangsgeschwindigkeit up lasst sich bei den halboffenen
Laufradern mit einem Schaufelaustrittswinkel von 90° (radial endenden
Schaufeln) verwirklichen. Solche Rader (R-Rader) weisen jedoch eine flache
Kennlinie, einen niedrigeren Wirkungsgrad sowie einen schmaleren
Betriebsbereich als die halboffenen Laufrader mit ruckwartsgekrummten
Schaufeln auf (Bild 8.2.12 und Tabelle 1).
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Bild 8.2.12 Kennlinien fiir R-, und S-Rader
Tabelle 1: Richtwerte fur R- und S-Rader
R-Rader S-Rader
Stufenwirkungsgrad np 0.78 - 0.83 0.80 - 0.85
Max. pol. Arbeit hp[kJ/kg] 175 145
Kennlinienanstieg [%] 3-5 5-7
Typische Pumpgrenze [%] 70 - 80 60 -70

Letztere werden mit Schaufelaustrittswinkeln ausgefuhrt, die zwischen
45°-70° liegen. Sie werden auch als ,S-Rader® 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 77, far 2D-, 3D-, S- sowie

R-Rader in Abhangigkeit der Volumenstromzahl dargestelit.

Daraus ist leicht ersichtlich, dass geschlossene 3D-Laufrader den hdchsten
polytropen Wirkungsgrad bei Volumenstromzahlen zwischen 0,08 und 0,1
erreichen konnen.
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Bild 8.2.14 Pol. Stufenwirkungsgrad fur 2D-,3D-,S- und R-Rader



78

8.2.5 LaufradauBRendurchmesser

Der Laufraddurchmesser bestimmt die GroRe des Turboverdichters und stellt
eine bedeutende Geometriegrof’e bei der Bildung der Kennzahlen einer
Verdichterstufe dar. Seine Bestimmung wird bei optimalem polytropischen

Wirkungsgradnp, durch die Ubernahme der Kennzahlen-kombination ¢

bzw. @3 und ¥ p bzw. s an gemessenen Verdichterstufen vorgenommen.

Zur Begrenzung der Investitions- und Betriebskosten wird der Bau von kleinen
Turboverdichtern mit guten Wirkungsgraden angestrebt. Dies fuhrt jedoch zu

eventuell groRen @ -Werten sowie mdglichst erhohter Laufrad-Umfangs-

geschwindigkeit uz bzw. Umfangsmachzahl My2.
GroRe @ -Werte deuten auf kleine Laufraddurchmesser d2 und einen guten

pol. Wirkungsgrad, eine grol’e Laufradumfangsmachzahl My2 auf geringe
Stufenzahl hin.

Die maximale Umfangsgeschwindigkeit u2 ist jedoch festigkeits- und
rotordynamischen Stabilitatskriterien unterworfen.

Bei leichten Gasen, wie beispielsweise beim Kaltemittel Ammoniak NH3 mit
einer Molaren Masse von M=17,03 kg/kmol, kdnnen hohe Machzahlen My2 zu

derart hohen  Umfangsgeschwindigkeiten u2  fUhren, die aus
Laufradfestigkeitsgrinden nicht zu realisieren sind. Deswegen bestimmt bei
leichten Gasen die Festigkeit des Laufrades die max. zulassige
Umfangsgeschwindigkeit.

Bei schweren Gasen, wie es etwa bei samtlichen Ubrigen Kaltemitteln der Fall
ist, erreicht letzte, aufgrund der groRen 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 up zu grof und
die Festigkeit des Laufrades gefahrdet wird. In diesen Fallen kann bei

Verdichtern mit breiten Laufradern (groRe @ -Werte) am AuRendurchmesser

ihres Saugmundeintritts eine Uberschallstérung der relativen Geschwindigkeit
auftreten, welches zu einer negativen Beeinflussung des pol. Wirkungsgrades
sowie des Betriebsbereiches der Verdichterstufe fuhrt.

Als Beispiel soll an dieser Stelle ein einstufiger Verdichter eines
Turbokaltwassersatzes mit dem schweren Kaltemittel R134a (Molare Masse
M=102,03 kg/kmol) herangezogen werden. Hierbei wird bei einer

Volumenzahl von lediglich ¢ =0,061 und einer Umfangsgeschwindigkeit von

nur u2=217,7 m/s eine Umfangsmachzahl von My2=1,4806 sowie ein

Druckverhaltnis von pd/ps=3,58 erreicht. Die echte Machzahl der relativen
Stromungsgeschwindigkeit am Aufendurchmesser des Laufradsaugmundes
erreichte bei dieser relativ niedrigen Volumenzahl den hohen Wert von

Mw1A=0,932. Dies fuhrte zu einer betrachtlichen Verringerung des



Verdichterbetriebsbereiches, der sich im Uberlast- auf VAj,=106 und im

Unterlastbereich auf V/\/0=O,85 reduzierte. D.h., dass die Pump- und
Schluckgrenze naher an den Auslegungspunkt gertickt sind. Ferner konnte
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lediglich der relativ kleine max. polytropische Wirkungsgrad von 77p=0,8

erreicht werden (Bild 8.2.15).
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Die maximale Laufradumfangsgeschwindigkeit wird beim Einsatz ,schwerer®
Gase unter Heranziehung der aerodynamischen Kriterien bestimmt. Das
bedeutet, dass bei ,schweren® Kaltemitteln Laufradwerkstoffe mit niedrigen

Streckgrenzen, wie z.B. 23CrNiMo747 mit 700 N/mm2, verwendet werden.
Liegen die Temperaturen unter -50°C, so werden kaltezahe Stahle, wie z.B.

X8Ni9 mit der Streckgrenze von 600 N/mm2, herangezogen.
Bei leichten Kaltemitteln, wie z.B. Ammoniak, werden hochfeste Stahle, wie

z.B. X5CrNi134 mit einer Streckgrenze von 850 N/mm2, eingesetzt.

Ferner werden bei der Verwendung von sehr ,schweren® Kaltemitteln, wie es
beim R134a der Fall ist, aufgrund der niedrigen erforderlichen
Umfangsgeschwindigkeit oft Laufrader aus Aluminiumlegierungen bevorzugt.
Zum Erreichen der erforderlichen Druckverhaltnisse sind bei leichten Gasen,
wie z.B. Ammoniak, mehrstufige Verdichter notwendig.

Nach der Wahl der maximalen Volumenzahl ¢ , die die Kriterien fur die

Umfangsgeschwindigkeit uz erfullen muss, kann die Bestimmung des
Laufraddurchmessers d; erfolgen:

(8.1)

8.2.6 Schaufelaustrittswinkel [,

Radialverdichter werden in der Regel mit Laufradern ausgeristet, die aus
rickwarts gekrimmten Schaufeln mit einem Austrittswinkel von S, =40° bis

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

Bos=45° bis zu 70°, sowie R-Rader mit radialendenden Schaufeln

(ﬂZS =90°) verwendet. Letzte fuhren 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 Forderarbeit einer
Laufradstufe. Die Erhohung der Schaufelzahl bedeutet eine Zunahme der
Reibungsverluste in den Laufradkanalen, was mit einer Verringerung des
polytropen Wirkungsgrads und dadurch mit keinem nennenswerten Zuwachs
der polytropischen Druckzahl einhergeht. Deshalb muss zur Festlegung der
Schaufelzahl in der Regel ein Kompromiss gesucht werden, so dass bei dem
optimalen Wirkungsgrad eine relativ hohe polytropische Druckzahl erreicht
werden kann.

Zufriedenstellende Resultate konnten an Laufrddern mit rlckwarts
gekrummten Schaufeln bei Schaufelzahlen zwischen 17 und 22 erzielt
werden.
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Ublicherweise werden 2D-Laufrdder mit 20 und 3D- Laufrader mit 18
Schaufeln versehen. Die geringere Schaufelzahl bei den 3D-Laufradern ist
auf ihre Fertigung zurickzufuhren. Hierbei werden die 3D- Schaufeln zu dem
Laufradsaugmund hin vorgezogen.

8.2.8 Nabendurchmesser

Es wird angestrebt, mdglichst kleine Nabendurchmesser d n, insbesondere
bei schnelllaufenden Verdichterlaufradern, zu verwirklichen, um die

notwendige Eintrittsflache bei kleinem Saugmunddurchmesser ds Zu

erreichen und somit die Machzahl der Relativgeschwindigkeit an der
Deckscheibenseite des Laufradeintritts moglichst klein zu halten.

Das ist einfach bei Mehrwellenverdichtern (Getriebeverdichter) zu realisieren,
und zwar, wenn die Laufradaufspannung mittels Hirth-Verzahnung erfolgt.

Bei mehrstufigen Einwellenverdichtern ist die Realisierung von Kkleinen
Nabendurchmessern  jedoch nicht  immer  moglich, da das
Schwingungsverhalten der Verdichterwelle (biegekritische Drehzahl) dieses
nicht erlaubt.

Ferner hangt der Wellendurchmesser von der GroRe des zu Ubertragenden
Drehmoments sowie den zulassigen Spannungen des Wellenwerkstoffs ab.
Erfahrungsgemall kénnen folgende Richtwerte herangezogen werden: Fur
ein- oder mehrstufige Getriebeverdichter (fliegend gelagerte Laufrader) ist

dn/d2=0,1-0,2 und flr mehrstufige Einwelleverdichter 0,25-0,4.
Werte Uber 0,4, die eventuell bei sehr schmalen oder sehr breiten Laufradern
herangezogen werden, sind zu vermeiden.

8.2.9 EintrittsauBendurchmesser
Im modernen Turboverdichterbau wird angestrebt, maoglichst kleine
Maschinen zu bauen, so dass die Tendenz zu Laufradern mit grolder

Volumenzahl @ und groBen Druckverhaltnissen fiinrt. Das wiederum
bedeutet einen groRen  Eintrittsdurchmesser ds sowie grolde
Umfangsgeschwindigkeiten U2 bzw. U1 und dementsprechend erhohte

Machzahlen der Relativgeschwindigkeit M aw1 am Laufradeintritt.

Zur Optimierung des EintrittsauRendurchmessers d s werden hauptsachlich
folgende zwei Methoden angewandt: Die Minimierung der Machzahl der
Relativgeschwindigkeit am Eintrittsau3endurchmesser ds oder die
Minimierung der Relativmachzahl im Mittelschnitt am Laufradeintritt dy,, wobei

T
der mittlere Durchmesser 0, den Einlaufquerschnitt Ao=z'(d§—d%) in
zwei flachengleiche Ringsquerschnitte aufteilt.
Es ist dm=\/0,5-(d§+dﬁ) (8.2)
Die Minimierung der Machzahl der Relativgeschwindigkeit am mittleren
Laufradeintrittsdurchmesser fuhrt, verglichen mit der Minimierung der
Machzahl am AufRenschnitt s zu einer geringeren Verzégerung der
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Relativgeschwindigkeit, aber auch zu einer hdheren Stromungsumlenkung im
Laufrad.
Hier wird die erste Methode herangezogen. Zuerst wird am Laufradeintritt

eine konstante Meridiangeschwindigkeit Cy,o angenommen, was bei radial
gerichteten Schaufeln zu d-tan ,Bl(d) = KONSt. fiihrt. Diese Annahme, die

der Realitat nicht entspricht, fihrt zu gro3er Incidence an der Laufradnabe.
Ferner werden reibungsfreie Stromung sowie rotationssymmetrische und

drallfreie Zustrémung des Laufrades (Clu = 0) vorausgesetzt (Bild 8.2.16).
b,
o —
=

M™J

a

“N

Bild 8.2.16 Zustromung eines Laufrades

Aus dem Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintritt ergibt sich:

Wi = Cim + Uf; (83)
AuRerdem gilt Cim = Vi (8.4)

FRLCER T
wobei \/; den Eintrittsvolumenstrom bezogen auf statische Zustande darstellt.
Ferner ist:
Z-sm
=1- 8.5
EM T 4 esin By, (68.9)
der Verengungsfaktor mit

Sm - mittlere Schaufeldicke
Bim: Eintrittsschaufelwinkel am d,
und z: Schaufelzahl.

Zwischen dem Volumenstrom \/y;, bezogen auf den Gesamtzustand, und
dem statischen Volumenstrom y/q gilt:

Vi_vi_Vo

Vot Vot Vot
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. Vo
Vot — .
o= Vot __ Vot B
und “ImT o @2 d2) T @S d2) (8.6)
- — g s =
4 \Us njrém o ds—dn
wobei B= vo/vot
€m
Ferner ist Uls:U2'$:A'$ (8.7)

wobei ¢ :ﬂL ist.
*'d%'UZ
4

Durch das Einsetzen der Gleichungen (8.6) und (8.7) in (8.3) ergibt sich:

V2 V2 ds \

2
(2 2 z° a2 \d2
16(S d) 16 92°7
oder ) .
2
(dsl
\Y; B d2
W = 2Ot ' 2t 2

LAY 2 2 ¢
16 92 ||[ds| _[dn
do do

Da w;s stets einen positiven Wert hat, ergibt sich aus der Differentation der

o 2
obigen Gleichung nach (ﬁj und dem Einsetzen von — s __0 das
dz ﬁ(ds/dz)
Optimum fur das Durchmesserverhaltnis (%} Zu
2
d ’ d ’
(SJ _[nJ ={2-8%-¢°
d2 opt d2
oder
2
[dsJ ==J(dnJ +32.82. 92 (8.8)
d2 Jopt d2

Wenn am Laufradeintritt die Meridiangeschwindigkeit nicht konstant bleibt,
sondern der Realitat entsprechend zur Deckscheibenrichtung hin ansteigt,
(Bild 8.2.17) wie Messungen des Geschwindigkeitsverlaufs am Laufradeintritt
zeigen, folgt aus (8.3)

2 _ 2 2
Wig = Cys T U1 und
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Lt
Ctm =~ Vi'le wobei f_ =5 und B :—VO/VOt-fC
Z (dg—d%)'gm Cim Em
2

ds| _ |[dn +32.52. 02 (8.9)
d2 opt d2

0

g

Bild 8.2.17 Geschwindigkeitsverlauf am Laufradeintritt

Die Gleichungen (8.8) und (8.9) gelten fir 3D- Laufrader mit vorgezogenen
Schaufeln und achsnormalen Eintrittskanten.

Fur 2D- Laufrader mit zuriickgezogenen Schaufelseintrittskanten wie in Bild
8.2.18 wird der Verengungsfaktor ¢, bei der Berechnung der Eintrittsbreite

b; und nicht bei der Bestimmung des optimalen Verhaltnisses dg/d»
berucksichtigt.



Bild 8.2.18 Laufrader mit zuriickgezogenen Schaufelseintrittskanten

In diesem Fall gilt
2 2
A d
Al d2

wobei As:%(dg_d%), A1=7-dq-by und fA=%.
1
Daraus folgt

, Vo [voJ (Aj (ds.d1)’
1 [ jZ( ]

o [ dg- d%)}

2 2

. 2 — |
2_ Vot B* d2 ds
Wy = 20 2 2t 2
1674z 9s] _[dn 4

(d2 do

2 2 2
VOt Al s

2 2
und schlieBlich (dSJ —(d”J 328"/ (d1/dsf (8.10)
do opt d2

oder
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2 %
4),-fe) fates
d2 opt d2 (d]/ds)

Fir 2D-Laufrader mit ¢ =0,01-0,06 ist gewohnlich As/A=11-115 und
dy/ds =1,02-110.

8.2.10 Schaufeleintrittswinkel

Es gilt tanﬂls=ﬁ und Cis _ Vo B . 1

u T (42 _ 42 '
1s Uis 4'(ds_dn) UZ(:Z]

Mit u, =—Y 2% ergibt sich:

VOt B B-p

C1is
tan g, =—== . - = 5 5
s Z(a2-a3) YoSs l(ds) (dn) | d
4 E'd%'(ﬂ da diz - d72 di

4

2
und mit den Optimalbedingungen aus Gleichung (8.8) bzw. (8.9) folgt:

B,
tan f,. = 2 (8.12)
1Sopt 2
(gn] +J2-8%¢°
2
/B,
bzw. tan 'Blsopt - 2 (8.12a)
\/[Sn] +J2-8%¢"
2

Es ist S5opt = 30°.

8.2.11 Schaufeleintrittsbreite fur 2D-Laufrader
Um Stromungsablosungen zwischen Saugmundflache A und der

Schaufeleintrittsflache A; zu vermeiden, wird die Strdomung in diesem Bereich
um 10-15% beschleunigt.
As

Es gilt: fA:X und durch Einsetzen der geometrischen Abmessungen:
V
T
fpr-duby="7 (02 -d7)
2 2 2 2
b _\d2 d2) _\d2 d2
dz 4.f 1 4. f Ldi ds
A d, Ads do

und mit Gleichung (8.10) bzw.(8.11) folgt:
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(le - %/2- B*-¢?/(d1/ds) (8.13)
d2 opt 4 fA:l[jS]
S 2 opt
oder
(51} ) 2.5 .2¢2/(d Vdsf (8.14)
2)o
" 4-fA-(‘;'1-\/(32J +32-8" 0%/ (d1/dsP

8.2.12 Austrittsbreite

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

V2=V3=7d2b2e20om (8.15)
bzw.

V3=7d2b2c3m (8.16)
und

bp=— Y3 (8.17)

7d2&2Com
bzw. b, = — 3 (8.18)
7 d2C3m
wobei ¢, =1- z ?’2 der Verengungsfaktor ist.
do7zsin ﬂZS

Der Volumenstrom am Laufradaustritt kann mit Hilfe der Gleichung:
Vi _ 1

2 — < berechnet werden.
Voo [L+s(ky-1)pM2,]

8.2.13 Meridiankontur
Nach der Festlegung des Aullen- (,, des Naben- (,, des

Saugmunddurchmessers (s sowie der Austrittsbreite b, kann mit der

Gestaltung der Meridianflache des Laufrades begonnen werden. Demnach
werden die Nabe- sowie die Deckscheibenkontur des Laufrades so gestaltet,
dass der Kanalverlauf eine verlustarme Stromungsfuhrung und -umlenkung
gewahrleistet und die Spannungen sowie Verformungen der Nabe- bzw.
Deckscheibe in zulassigen Grenzen liegen.

8.2.13.1 Axiallange des Laufrades

Um die Verluste durch die Stromungsumlenkung vom Axial- in den Radialteil
des Laufrades moglichst gering zu halten, sind grof3e Krimmungsradien
erforderlich, was wiederum grof3e Axiallangen zur Folge hat.

Die Axiallange des Laufrades darf jedoch nicht zu grol} sein, da sonst die
Weglange der Stromung und damit die Reibungsverluste insbesondere bei
schmalen Radern zu grof3 werden. Daruber hinaus muss berucksichtigt
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werden, dass die Anzahl der Laufrdder auf einer Welle wegen der
Rotorstabilitat begrenzt ist.

Bei 2D-Laufrddern (¢ =0,01-0,06) ist die Axiallange gewodhnlich
lax/d2 =012-0,20 und bei 3D- Laufradern (¢ = 0,06 -0,15) I4/d>=0,2—0,28.
Bei fliegend gelagerten hochbelasteten R- und S-Laufradern erfolgt die
Ermittlung der Axiallange aus 1,/d, =0,3-0,35.

8.2.13.2 Naben- und Deckscheibenkontur

Bei den meisten Laufradern werden die Nabe- und Deckscheibenkonturen
aus Kreisbogen und anschlielend Geraden gestaltet (Bild 8.2.19). Hierbei
muss sowohl auf einen knickfreien Ubergang zwischen Kreis und Gerade als
auch auf einen stetigen Querschnittsverlauf des Ringkanals der
Meridiankontur geachtet werden.

<

N TR

Bild 8.2.19 Nabe- und Deckscheibenkonturen

In Bild 8.2.20 ist der Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D-
Laufrades

(d, =500mm;ds/d, = 0,610;d,/d2 = 0,290;by/d » = 0,139; b,/d » = 0,0605; ¢ = 0,082)
mit der dazugehorigen Einlaufkontur dargestellit.
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Bild 8.2.20 Querschnittsverlauf der Meridiankontur eines 3D- Laufrades

Die Gestaltung der Meridiankonturen von schnelllaufigen sowie 3D-
Laufradern mit grof3eren Volumenzahlen (¢ =0,1) wird meistens mittels eines
Bezier-Polynoms vorgenommen. Eine solche Methode wird in [24] vorgestellt.
Die Nutzung von Bezier-Polynomen vervielfacht die Maoglichkeit der
Gestaltung der Meridiankontur des Laufrades.
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8.2.14 Schaufelform

Die Gestaltung der Schaufelkontur eines Verdichterlaufrades sollte eine
stetige Richtungsanderung der Stromung sowie eine mdglichst stetige
Verzdgerung der Relativgeschwindigkeit gewahrleisten. Schaufeln von 2D-
Laufradern (¢ kleiner als 0,06) weisen dieselbe Krimmung Uber ihre gesamte

Breite auf und sind deswegen einfach zu konstruieren und zu fertigen.
Dagegen werden die Schaufeln von 3D-Laufradern zum Saugmund hin
vorgezogen und an die unterschiedlichen Stromungsrichtungen an Naben-
und Deckscheibe angepasst. Dies wiederum fuhrt zu raumlich verwundenen
Schaufeln mit unterschiedlichen Krimmungen Uber die Schaufelbreite und
erschwert dementsprechend sowohl ihre konstruktive Ausfihrung 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 Anderung des
Dralls ¢,-r langs der Schaufel zu erreichen.

In der Praxis hat sich jedoch gezeigt, dass Schaufeln mit einfacher
Formgebung wie z.B. die Einkreisbogenschaufeln, keine bemerkenswerten
stromungstechnischen Nachteile gegenuber solchen Schaufeln aufweisen,
die nach den oben genannten Kriterien gestaltet sind.

In Bild 8.2.21 ist die Konstruktion einer Einkreisbogenschaufel
wiedergegeben.

Ferner werden oOfter 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 Raumlich verwundene Schaufeln

Bei Laufradern mit Volumenstromzahlen ¢ groRer als 0,06 werden, wie

bereits erwahnt, raumlich verwundene Schaufeln verwendet, die weit in den
Saugmund vorgezogen werden. Damit wird eine Anpassung an die
unterschiedliche Stromungsrichtung an der Naben- und Deckscheibe der
Schaufeln im Eintrittskanal gewahrleistet. Bild 8.2.23 zeigt die
unterschiedliche Stromungsrichtung der Relativgeschwindigkeit am Eintritt
des Laufrades unter der Annahme einer drallfreien Anstrobmung sowie
konstanter meridionaler Zustromungsgeschwindigkeit ( f15 < B1m < B1n )-
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Bild 8.2.23 Relativgeschwindigkeit am Eintritt des Laufrades

Aus den Geschwindigkeitsdreiecken folgt
tan g, _ds
tan ;s dn

oder tan 4, (d) = tan ,Bls%

n
Diese sogenannte Tangens-Regel gilt lediglich flr ¢, =const. sowie radial

gerichtete Schaufeln am Laufradeintritt.

In friheren R- sowie S- Laufradern konnte die Schaufelform in Zylinderschnitt
aus Fertigungsgrinden elliptisch, kreisféormig oder parabolisch ausgefuhrt
werden. Ferner wurde die verwendete Schaufelform bei 3D-Laufradern derart
festgelegt, dass in Schnitten senkrecht zur Drehachse die sogenannten
Hohenschnittlinien 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 Uber Kopierfrasen die
endgultige Vorrichtung gefertigt. Spater wird die Vorrichtung der
Schaufelkontur ohne Zwischenschaltung der Tischlerei auf einer NC-
Frasmaschine 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 Unterstitzung von CAD-Programmen sowie
den Einsatz von 5-Achsen-Frasmaschinen beliebige 3D-Schaufelformen
moglich.
Bei vorgegebenem Schaufelwinkelverlauf an der Deck- und Nabenscheibe
des Laufrades sowie bekannter Meridiankontur lasst sich die Schaufelform
Uber 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 Uber die normierte Kanallange dargestellt.
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Bild 8.2.24a Schaufelwinkel-Verlauf entlang normierter Meridianlange
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Bild 8.2.24b Schaufelwinkel-Verlauf entlang normierter Meridianlange

In Bild 8.2.25 ist die Meridiankontur eines 3D- Laufrades mit den
erzeugenden Geraden wiedergegeben. Fur jeden Punkt auf der
Meridiankontur ist nun der Schaufelwinkel bekannt. Somit kdnnen mit Hilfe
von CAD-Programmen Uber die erzeugenden Geraden die jeweiligen Punkte
auf der Deck- und Nabenscheibenseite verbunden und dadurch die
Schaufelform festgelegt werden.

N\

— ]

Bild 8.2.25 Meridiankontur eines 3D- Laufrades

8.2.15 Laufradherstellung

Zur Herstellung von Turboverdichterlaufradern wurde eine Reihe
verschiedener  Fertigungsverfahren  entwickelt, = deren  Anwendung
hauptsachlich von der LaufradgréfRe abhangig ist.

Im Folgenden werden die wichtigsten und am haufigsten verwendeten
Fertigungsverfahren vorgestellt.
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Gefraste Schaufeln

Die Schaufelkandle werden aus dem vollen Schmiedmaterial der
Nabenscheibe nach dem NC-Verfahren herausgefrast. Hierbei werden fur 2D-
Rader, Dreiachsen- und fir 3D-Rader (mit raumlich verwundenen Schaufeln)
Funfachsenfrasmaschinen (3 translatorische, 2 rotatorische Bewegungen
relativ zwischen Werkzeug und Werkstlick) bendtigt.

Separate Schaufelfertigung

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

Schweien der Deckscheibe

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

Vakuum-Hochtemperatur-Loten der Deckscheibe

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

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

Genietete Laufrader

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

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

Far Laufrader mit einem Aufldendurchmesser von Uber ca. 400 mm wird das
Sandgussverfahren verwendet.

Um die Herstellkosten der Laufrader niedrig zu halten, muissen die
Modellkosten minimiert werden, indem zu jedem Model mindestens drei
Abgusse vorgenommen werden.
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Zur Herstellung kleinerer Laufraderdurchmesser wird das Feingussverfahren
(Wachsausschmelzverfahren) verwendet. Aufgrund der hohen Modellkosten
wird dieses Verfahren bei groReren Stlckzahlen eingesetzt.

Elektroerodierte Laufrader

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

8.3 Diffusoren

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

In Bild 8.3.1 werden schaufellose Diffusoren mit unterschiedlichen
Breitenverlaufen und in Bild 8.3.2 beschaufelte Diffusoren mit verschiedenen
Schaufelformen zeichnerisch dargestellt.

r » Ay

i .~:-’~‘3_' :\-{a{“‘.-@ _
7 '
= g i

L i |
Bild 8.3.1 Schaufellose Diffusoren mit unterschiedlichen
Breitenverlaufen. a) paralellwandig, b) beidseitig
eingeschnurter, c) deckenscheibenseitig eingeschniirter,
flachengleicher Diffusor
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d
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Bild 8.3.2 a) Gerade Schaufeln b) gekrimmte Schaufeln c¢)
aerodynamisch  profilierte = Schaufeln d) profilierte
Tandemschaufeln e) Keilschaufeln

8.3.1 Unbeschaufelte Diffusoren

Bei Annahme einer stationaren rotationssymmetrischen reibungsfreien
Stromung im Diffusor gilt der Drallsatz r.c,= const. oder r-cy=r3-Cs, und
durch Umformen

cu=$-C3u (8.19)

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

Aus der Kontinuitatsgleichung ergibt sich fur die Meridiangeschwindigkeit die
Beziehung :

Z'ﬂ'r'b'Cm',O=2'7Z-'r3'b3'c3m'p3 (820)
bzw.
r3 bz o
m:_3._3._3.c3m (821)
r- b p

FUr einen parallelwandigen Diffusor (b=b3) bei inkompressibler Stromung
(p=p3) Qilt: T-Crn =T3-Canm
bzw.

Cn =%-c3m (8.22)

d.h, dass analog zur Umfangsgeschwindigkeit die Meridiangeschwindigkeit
ebenfalls umgekehrt proportional zum Diffusorradius ist.
Aus den Gleichungen (8.19) und (8.22) sowie Bild 8.3.3 folgt

tanazhzcﬂ:tanm. (8.23)

Cu C3u
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Daraus geht hervor, dass der Stromungswinkel einer stationdren rotations-
symetrischen, reibungsfreien und inkombressiblen Stromung 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 o0.g. Annahmen gilt fur die Diffusorstromung die Energiegleichung
P c®_P3, c}

2 =8, 23 _konst. (8.24)
p 2 p3 2
Mit p = p, folgt
P _Ps ci-C
P3  P3 2
fur den statischen Druckverlauf
5 2
P _1,P3.C5 1_[‘3] (8.25)
Ps Ps 2 C3
Mit der Zustandsgleichung fir ideale Gase p;= Rp3 , der Schall-
‘T3

eschwindigkeit az=+k-R-T3 sowie der ortlichen Machzahl am

Diffusoreintritt |\/|3=E und der aus den Gleichungen (8.19) und (8.20)
as

2 2
abgeleiteten Beziehung [C] :(mj ergibt sich der Verlauf des statischen
c3 r

Druckverhaltnisses fur den parallelwandigen schaufellosen Diffusor
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P3 2 Y

L \I3) |
Daraus geht hervor, dass der statische Druckaufbau flr eine
Diffusorstromung unter den vorangegangenen Annahmen eine Funktion der

Machzahl M3, des Isentropenexponenten x und der Radien- r/r; bzw.
Durchmesserverhaltnisse d/d3, jedoch nicht des Strdomungswinkels ist.

In Bild 8.3.4 ist der statische Druckverlauf nach Gleichung (8) zeichnerisch

dargestellt.
1,8

(8.29)

1 1.2 1.4 1,6 18 2 22 2.4 26 28 3
did,

Bild 8.3.4: Verlauf des stat. Druckverhaltnisses
im schaufellosen parallelwandigen Diffusor

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

kleinen Machzahlen (M3 = 0.5) auf.

Der statische Druckruckgewinn stellt einen Kennwert fur die Gute des
Diffusors dar und spiegelt die Drucksteigerung im Diffusor in Bezug auf die
kinetische Energie am Laufradaustritt wieder.

Ps— P3

LU L (8.30)
% : Ps‘Cg
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Durch Einsetzten der Gleichungen (8.19) und (8.22) in (8.24) ergibt sich fur
den Druckruckgewinn
1

Bl

Aus dieser Beziehung geht deutlich hervor, dass unter Berucksichtigung der
0.9. Annahmen der statische Druckrickgewinn in einem parallelwandigen
schaufellosen Diffusor ausschliel3lich vom Durchmesserverhaltnis abhangig
ist, und zwar steigt er mit langer werdendem Diffusor an. Da jedoch bei
Turboverdichtern das Verhaltnis der Breite des Diffusors zu seiner Lange oder
zu seinem Eintrittsdurchmesser sehr klein ist, liegt seine Konfiguration weit
von der idealen Form eines Diffusors mit optimalem Druckaufbau entfernt.
Ferner ist der Einfluss der Reibung bei langen, schmalen, schaufellosen
Diffusoren zu  berlcksichtigen. Sie  beeinflusst wesentlich den
Diffusorwirkungsgrad 7, der als Verhaltnis der Anderungen der isentropen

Enthalpie und der kinetischen Energie definiert wird.
ha —h3s

UD:%'(Cg—Ci)

Zur Berucksichtigung der Reibung im Diffusor flhrte Stanitz [21] eine
eindimensionale Berechnungsmethode ein und definierte den empirischen
Reibungskoeffizienten ¢;. Hierbei wurden folgende Gleichungen

herangezogen:

cp=1- (8.31)

(8.32)

dc Cc c®-cosa

Drallsatz = L = 8.33
Cm g, Fom T e . (8.33)

: dem 3 cs-sina 1 dp
Radialer Impuls Cm———+¢cf ——+——=0 (8.34)

da r b p dr
Kontinuitatsgleichung ar,dp, db_ dem _,, (8.35)

: P

Zustandsgleichun = 8.36
9 9 P=g T (8.36)

Fir den Zusammenhang zwischen der kinetischen Energie und der
Totaltemperatur wurde folgende Beziehung verwendet.
2
Te=Tg+—— (8.37)
2- Cp
Diese Gleichungen wurden als Grundlage fur 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

2. .2 )/
d_p:_d.(cmmj (ST (8.38)
P 2 ,03 Cm3-b3-r3
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benutzte. Er hat zusatzlich zum Reibungskoeffizienten ¢ , der ein Mal} fur

die Wandreibung ist, den Dissipationskoeffizienten ¢4, der den

Energieaustausch entlang des Diffusorkanals darstellt, eingefuhrt.

Zur Berechnung von schaufellosen Diffusoren hat u.a. Senoo [25] fUr die
reibungsfreie Kernstromung ahnliche Gleichungen wie die (8.33)-(8.35) ohne
den Wandreibungskoeffizienten aufgestellt. Fir die Berechnung der
Grenzschichten hat er jedoch Gleichungen verwendet, die den Einfluss der
Reibung bericksichtigen. Derselben Berechnungsmethode bedienen sich in
einer neueren Arbeit Morgado und Gato [26], indem sie die reibungsfreie
Kernstromung 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 Laufradabstromungs-
winkeln «, 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 Anderung des
Stromungsweges, urspringlich von einer logarithmischen spiralférmigen
Kontur mit groRer Reibunsflache beim unbeschaufelten Diffusor, zu einem
kirzeren Stromungsweg vom Eintritt zum Austritt des Diffusors mit
entsprechend  kleinerer Reibungsflache und schlielBlich  besseren
Wirkungsgrad erreicht.

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

Das Verhaltnis des Eintrittsdurchmessers der Diffusorbeschaufelung dap zum
Laufraddurchmesser d, wird gewohnlich mit djy, /d, =1.1-1.25
angenommen. Ferner wird das Verhaltnis des Austrittsdurchmessers der
Diffusorbeschaufelung dam zum  Laufraddurchmesser  d, mit
dyv /d, =1.4-1.8 zugrundegelegt.

Da die Stromung durch die Diffusorschaufeln eine verzégerte Kanalstromung
darstellt, kann die Schaufelzahl des Diffusors aus den gewonnenen
Erfahrungen an Kegeldiffusoren ermittelt werden. Es ist bekannt, dass bei den
Kegeldiffusoren der optimale Erweiterungswinkel bei 29=7°-10° liegt. Die
Schaufelzahl lasst sich nach Eckert [13] aus folgender, auf Diffusoren
angewandten Gleichung ermitteln:

2ﬂ~sin(a3’\" T aam j
2

=

(8.39)

t
U ndam

| dam
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Ein Nachteil des beschaufelten Diffusors stellt die Verkirzung des
Betriebsbereiches der Verdichterstufe im Vergleich zu derjenigen mit
schaufellosem Diffusor dar. Dieses Verhalten ist auf die Stoss- und
Drosselverluste der Gitterstromung beim Teil- bzw. Uberlastbereich
zurlckzufuhren. Der Schaufeleintrittswinkel des Diffusors wird hierbei lediglich
an den absoluten Austrittswinkel der Laufradstromung beim Auslegungspunkt
angepasst. Aufgrund dieses Nachteils werden bei mehrstufigen Verdichtern
keine beschaufelten Diffusoren eingesetzt. Um diesen Nachteil zu eliminieren,
werden beschaufelte Diffusoren mit verstellbaren Schaufeln ausgefihrt. Diese
werden jedoch bei ein- und mehrstufigen Getriebeverdichtern verwendet und
nicht bei den konventionellen mehrstufigen Verdichtern, da hierbei der
notwendige konstruktive Aufwand erheblich ware.

8.3.3 Diffusor mit verstellbaren Schaufeln

Bei einem beschaufelten Diffusor erfolgt die Anderung der Stufenkennlinie
durch die Verstellung des Eintrittswinkels der Schaufeln. Damit wird in jedem
Betriebspunkt des Regelbereiches eine zugeordnete Gitterstromung erreicht.
Der Stréomungsquerschnitt und Schaufeleinstromwinkel sind in jeder
Schaufelstellung an die aus dem Laufrad austretende Laufradstromung
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 grof3em 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 py =2,2 bar der Betriebsbereich des Verdichters bis zu

33% des Ansaugvolumenstromes ausdehnt und dass jeder Schaufelwinkel
einer Verdichterkennlinie zugeordnet ist.
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Bild 8.3.5 Verstellbare Schaufeln in einem Diffusor
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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
Druckverhaltnisses sowie eine Verbesserung des polytropen Wirkungsgrades
angestrebt. Dieses sollte jedoch ohne nennenswerte Einschrankung des
Betriebsbereiches der Stufe erreicht werden. Ziel also ist es, das
Druckverhaltnis und den Wirkungsgrad eines beschaufelten mit dem
Betriebsbereich eines unbeschaufelten Diffusors zu erreichen. Hierbei liegt
das Verhaltnis Lange zur Teilung der Schaufeln zwischen 0.7 und 0.8.

Senoo [29] war der erste, der Uber derartige Diffusoren mit kurzen Schaufeln
berichtete. Detaillierter berichtet er dartber 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 Druckerhohungskoeffizienten c, in

Abhangigkeit des Diffusorlangenverhaltnisses fur hohe und niedrigere
Massenstrome dargestellt. Daraus ist zu ersehen, dass in beiden Fallen die
Tandemanordnung der Schaufeln zum hdchsten statischen Druckerhdhungs-
koeffizienten fuhrt. Bild 8.3.8 zeigt jedoch deutlich, dass eine erhebliche
Erhohung des c,- Wertes gegeniber dem schaufellosen Diffusor bei der

schmaleren Stufe erreicht wurde (obere Halfte in Bild 8.3.8).
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Bild 8.3.7 Einfache(unten) und Tandem LSVD- Schaufeln
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Bild 8.3.8 Verlauf des statischen Druckerhohungskoeffizienten c
Abhangigkeit des Diffusorlangenverhaltnisses
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In spateren Veroffentlichungen, u.a. in [31], [32] und [33], wurden die Vorteile
der LSV-Diffusoren, sowohl bei Stufen mit kleinen als auch bei solchen mit

groBeren Volumenzahlen und unterschiedlichen Umfangsmachzahlen
experimentell untermauert.
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8.4 Ruckfuhrkanal

Bei einwelligen mehrstufigen Radialverdichtern werden Ruckfihrkanale
verwendet, um die Stromung vom Austritt des Diffusors zunachst um 180° zur
Verdichterachse hin umzulenken, danach im Ringraum mit einer
Ruckfuhrbeschaufelung den Drall herauszunehmen und schlie3lich nach
einer weiteren 90°-Umlenkung der nachfolgenden Stufe zuzuflhren. Der
180°-Umlenkkanal ist meistens unbeschaufelt. Es gibt jedoch Falle, bei denen
die Ruckfuhrschaufeln bis zum Eintritt des 180°-Umlenkkanals reichen.
Dieses ist jedoch mit erheblichem Fertigungsaufwand und hohen Kosten
verbunden. Hinter der Riuckfihrbeschaufelung kénnen an der 90°-Umlenkung
Radialgitter eingesetzt werden, um die Forderung nach einer drallfreien und
gleichmafligen Zustromung des nachfolgenden Laufrades zu erflllen. Die
stromungstechnisch  glunstige Gestaltung des Ruckfuhrkanals und
insbesondere der Ruckfuhrbeschaufelung fuhrt zur Verringerung der
Stromungsverluste, zur maoglichst drallfreien und gleichmafRigen Zustromung
des nachfolgenden Laufrades und zur Verbesserung des Regelverhaltens
und Betriebsbereiches der mehrstufigen Radialverdichter. Voraussetzung flur
eine verlustarme Stromung im Ruickfihrkanal ist ein  stetiger
Querschnittsverlauf normal zur Stromung sowie ein stetiger Verlauf der
Schaufel- und Wandkonturen. Die Querschnitte des 180°-Umlenkkanals (Bild
8.4.1) mussen die Kontinuitatsgleichung

Bild 8.4.1  180°-Umlenkkanal

Daraus kann die Meridiangeschwindigkeit ¢, errechnet werden. Zur
Ermittlung der jeweiligen Umfangskomponente der Geschwindigkeit C; wird
der Drallsatz Cy,-rs=cay - ra =cs, - rs herangezogen.

Bei der reibungsbehafteten Stromung tritt eine Drallminderung auf, so dass
die tatsachlichen Geschwindigkeiten ¢4, und cs, kleiner als die nach dem
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Drallsatz errechneten sind. Entsprechend vergrél3ern sich die Drallwinkel ¢4
und as -

Eckert/Schnell [13] verwenden zur Berechnung der Umfangskomponente
csy und des Stréomungswinkels o5 auf einem mittleren Stromfaden der

reibungsbehafteten Stromung folgende Gleichungen:

S I =
C5u-rs 2‘V5 Cau-ra

tana5:i(i-z|As|+b4-tan a4j (8.41)
bs\ 4

(8.40)

wobei Vv , =V 5 :Gasvolumen bezogen auf den statischen Zustand
Z|As| :Lange des mittleren Stromfades zwischen der Stelle 4 und 5

Wegen der raumlich gekrimmten Stromlinien am Umlenkkanal erweisen sich
eindimensionale Verfahren nach der Stromfadentheorie zur Berechnung der
Stromungsablaufe als nicht geeignet, da sie die Komplexitat dieser Stromung
nicht genugend genau wiedergeben konnen. In Bild 8.4.2 aus [34] werden
sowohl die errechneten als auch die gemessenen Stromungs-
geschwindigkeiten am Austritt einer 180°- Umlenkung dargestellt.

!

m/s |
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Cm !

» Cm
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Bild 8.4.2 Errechnete und gemessene Stromungsgeschwindigkeiten
am Austritt einer 180°-Umlenkung [34]
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Aus Bild 8.4.2 ist deutlich zu erkennen, dass sogar die Potentialtheorie nicht
einmal qualitativ die tatsachlichen Stromungsablaufe in Umlenkkanalen richtig
wiedergeben kann.

Der Stromungsablauf im Umlenkkanal wird hauptsachlich durch die Reibung,
die Zentrifugalkrafte und die Sekundarstromungen beeinflusst. Selbst bei
annahernd konstanter meridionaler Geschwindigkeitsverteilung am Eintritt der
180°-Umlenkung entstent am Austritt Uber die Breite des Kanals eine
ungleichmafige Verteilung von ¢, .

In [34] und [35] werden Berechnungen und Messungen an 180°-
Umlenkkanalen vorgestellt, die eine gute Ubereinstimmung aufweisen. Die
genaue Kenntnis des Stromungszustandes am Austritt ist von groRer
Bedeutung fur die Auslegung der nachfolgenden Ruckfuhrbeschaufelung. Ihre
Aufgabe ist, die Stromung zu verzdgern und ihren Drall herauszunehmen. Bei
Ruckfuhrkanalen mit schmalen und mittleren Breiten kann ein konstanter
Stromungswinkel Uber der Kanalbreite angenommen werden. In solchen
Fallen kdnnen zweidimensionale RuckfUhrschaufeln verwendet werden. Bei
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breiten Ruckfuhrkanadlen (Stufe mit groRer Volumenzahl) sind verwundene
Ruckfluhrschaufeln am Eintritt die optimale Losung. Der Eintrittswinkel der
Ruckfuhrschaufeln liegt je nach Austrittswinkel der Schaufeln des
vorgeschalteten Laufrades und der Kanalbreite im Bereich von 20° bis 30°.
Der Austrittswinkel betragt gewdhnlich 90°.

Der Schaufelkanal kann so gestaltet werden, dass er bis zu einer bestimmten
Stelle hauptsachlich zur Verzégerung und im nachfolgenden Teil nur zur
Umlenkung bzw. zur leichten Beschleunigung der Stromung dient. Die
Schaufelform ist derart zu konstruieren, dass kein zu langer Schaufelkanal
entsteht, welcher zur Erhéhung der Reibungsverluste fihren wirde.

Die einfachste Form ist die Kreisbogenschaufel. Die in Bild 8.4.3
ausgefuhrten Ruckflhrschaufeln sind aus zZwei Kreisbdgen

zusammengesetzt.
ichfu/f’g/?

o=

/

Bild 8.4.3 Riickfiuhrschaufeln aus zwei Kreisbogen

In Bild 8.4.4 ist der Verlauf der Kanalflache, der Schaufelskelettlinienwinkel
und der Geschwindigkeit einer solchen Ruckfuhrbeschaufelung dargestellt.
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Bild 8.4.4 Flachenverlauf, Winkel der Schaufelskelettlinie und
Geschwindigkeitsverlauf des Riickfiihrkanals
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Daraus ist zu erkennen, dass in den ersten 3% der Kanallange eine
Verzégerung und im nachfolgenden %2 eine leichte Beschleunigung der
Stromung auftritt. Diese Konzeption soll eine Stromungsablésung am Austritt
des Ruckfihrkanals verhindern. Leider existieren bis heute nur wenige
Veroffentlichungen Uber theoretische und experimentelle Untersuchungen zur
Optimierung von Ruckfihrkanalen. Es sollte jedoch betont werden, dass
aufgrund der Vielfalt der aerodynamischen und geometrischen Einflussgro3en
die Durchfihrung systematisch experimenteller Untersuchungen mit
erheblichem Aufwand verbunden ist.

Der Flachenverlauf in der 90°-Umlenkung nach dem beschaufelten
Ruckfluhrkanal wird derart gestaltet, dass eine Beschleunigung der Strémung
erfolgt. In Bild 8.4.5 ist eine 90°-Umlenkung und der dazugehoérige
Flachenverlauf dargestellt.

A e
L
| 2 (M

|10+

[]

100 : . ; : ! :
2 3 4 = = 7

Bild 8.4.5 90°-Umlenkung und der dazugehorige Flachenverlauf
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Durch die Beschleunigung der Stromung wird ihre Ablosung hinter der
Innenkrimmung der Umlenkung verhindert und dadurch eine homogene
Anstromung des Laufrades der nachfolgenden Stufe erreicht.

8.5 Zwischeneinstromteile

Bei Kalteanlagen mit mehreren Verdampfern auf verschiedenen
Temperaturniveaus oder Zwischendruckbehaltern (sog. Economisern) wird
das Kaltemittel bei verschiedenen Dricken unter Verwendung von
Zwischeneinstromteilen dem  Turboverdichter zugefiuhrt. Die direkte
Zwischenzufuhrung, eine konstruktive Besonderheit von Kalteverdichtern,
erwies sich in zweifacher Sicht als vorteilhaft. Diese sind die Ersparnis eines
Stutzens und die geringeren Verluste, die entstehen, wenn das Kaltemittel
aus dem Gehause heraus- und nach der Mischung dem Gehause erneut
zuzufuhren ist. Bei den Ruckfuhrkanalen mit Zwischeneinstromteilen treffen
zwei Volumenstrome mit verschiedenen Temperaturen und
Geschwindigkeiten aufeinander. Die Gestaltung des Zwischeneinstromteils
sollte derart konzipiert werden, dass einerseits das Bauteil selbst eine
moglichst verlustarme Zustromung aufweist und andererseits dem
nachfolgenden Laufrad eine gut durchgemischte Zustrémung liefert, die eine
annahernd gleichmallige und drallarme Geschwindigkeitsverteilung Uber den
gesamten Querschnitt prasentiert.

In Bild 8.5.1 und Bild 8.5.2 werden zwei konstruktive Losungen gezeigt. In
Bild 8.5.1 wird die zugefihrte Gasmenge Uuber einen zentrischen
Ansaugstutzen auf einen rotationssymmetrischen Sammelraum verteilt und
anschliel3end hinter dem Umlenkkanal tangential der
Verdichterhauptstromung im Bereich der Ruckflihrschaufeln beigemischt.

\I
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Bild 8.5.1 Kalteverdichter mit Zwischenzufiihrung (Fa. Babcock-Borsig)
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Bild 8.5.2 Propanverdichter mit zwei Zwischenzufiihrungen (Fa. DEMAG)

Dadurch ist eine gute Mischung beider Gasstrome vor dem nachfolgenden
Laufrad zu erwarten. Bei der direkten Zwischenzuflhrung in den Verdichter
sollte die Zwischenmenge das 2-fache der Hauptmenge nicht Uberschreiten.
Daruber hinaus ist es vorteilhafter, wenn die Mischung der beiden Stréme
aulRerhalb des Verdichters stattfindet. In Bild 8.5.3 ist ein
Zwischeneinstromteil mit spiralformigem Einlauf gezeigt. In Bild 8.5.4 wird der
Ruckfuhrkanal mit Zwischeneinstromteil schematisch dargestellt. Dieser
wurde bei den durchgefuhrten Messungen herangezogen worden.

Bild 8.5.3 Zwischeneinstromteil mit spiralformigem Einlauf
(Fa. Sulzer Escher-Wyss)
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Bild 8.5.4 Riickfiithrkanal mit Zwischeneinstromteil

In Bild 8.5.5 und Bild 8.5.6 ist die gemessene Meridiangeschwindigkeit bzw.
die Umfangsgeschwindigkeitsverteilung Uber den Umfangswinkel am Austritt
des Ruickfuhrkanals mit Zwischeneinstromteil dargestellt. Hierbei wurden die
Anteile der Zwischenmenge und der Hauptmenge gleich grof3 gewahlt.
Daraus ist zu erkennen, dass eine beinahe drallfreie Stromung herrscht, und
dass die Verteilung der Meridiangeschwindigkeit ¢,, angenommen am

Umfang an der AulBenkontur am Radius 7, gleichmaRig verlauft. Der
AuBenradius und der Flachenverlauf der 90°-Umlenkung sollten optimaler
gestaltet werden, um eine Verzogerung der Meridiangeschwindigkeit am
Radius 7 zu verhindern.

Die Nachlaufdellen, die besonders bei den Radien 5, 6, 7 ausgepragt sind,
sind auf den Einfluss der Ruckfuhrschaufeln zurickzufahren.
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8.6 Spirale

8.6.1 Funktionsbeschreibung

Wenn das Gas das Verdichtergehduse verlasst, um einer Rohrleitung oder,
wie bei mehrstufigen Verdichtern, einem Zwischenklhler zugefihrt zu
werden, wird in den meisten Fallen ein spiralféormiger Sammelraum, eine sog.
Spirale, verwendet, die dem Laufrad bzw. dem Diffusor nachgeschaltet ist und
deren Querschnittsflache mit dem peripheren Umfangswinkel stetig wachst.
Nur in seltenen Fallen werden rotationssymmetrische Sammelraume benutzt.

Spiralen gehdéren zusammen mit den Ruickfuhrkandlen zu den am wenigsten
untersuchten Komponenten von Radialverdichtern. Die geringe Anzahl von
Veroffentlichungen und die allgemein gehaltene Beschreibung des Einflusses
dieser Komponenten auf den Wirkungsgrad der Stufe bezeugen diese
Feststellung. AuRerdem wird bei fast allen dieser Arbeiten eindimensional
gerechnet, was nur bedingt eine Optimierung der vorhandenen Geometrie
zulasst.

FUr jede konstante Drehzahl gibt es einen Arbeitspunkt, fir welchen die
Spirale eine gleichformige periphere Druckverteilung am Diffusorausgang
verursacht. Bei einer Reduzierung des Massenstroms funktioniert die Spirale
wie ein Diffusor und hat eine Steigerung des statischen Druckes zwischen der
Spiralenzunge und dem Ausgang zur Folge. Bei gro3en Massenstromen
erscheint die Spirale als zu klein, mit dem Ergebnis, dass die Stromung
beschleunigt wird, welches mit einer Druckabnahme zwischen Spiralenein
und -ausgang einhergeht. Die Hauptkonsequenzen sind Verluste und eine
ungleichmalige periphere Druckverteilung am Diffusor und am
Laufradaustritt.

Die Hauptmerkmale der ungleichmafigen peripheren Druckverteilung konnen
folgendermalien zusammengefasst werden:

a) Radialkrafte

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

b) Verluste

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

¢) Larmemission, Vibrationen

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

8.6.2 Einfluss der geometrischen Hauptparameter
Die nachfolgend aufgefuhrten geometrischen Parameter der Spirale haben
einen maligebenden Einfluss auf die Stromung der Verdichterstufe.

8.6.2.1 GroRe 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
grolken Spirale flr ein Druckverhaltnis von 3,8 und in Bild 8-6-2 bei
Verwendung einer kleineren Spirale fur ein Druckverhaltnis von 6 dargestellt.
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Bild8-6-1: Einfluss der SpiralgroBe auf die Verdichterkennlinien fir ein
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Hierbei erzeugte die groRere Spirale einen grofderen Betriebsbereich, fuhrte
jedoch bei héheren Druckverhaltnissen zu Instabilitdt der Strémung, was aus
den wellenférmigen Kennlinien zu erkennen ist. Im Gegensatz dazu ergab die
kleinere Spirale, aufgrund der Drosselung im Uberlastbereich, zwar einen
kleineren Betriebsbereich, jedoch mit einer stabilen Stromung 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 groRere Druckziffer und einen
besseren Wirkungsgrad fur die einseitig angeordnete Spirale (Bild 8.6.3).
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Bild 8.6.3 Vergleich der Performancekurven fir 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 geschweildte mit einseitig quadratischem Querschnitt.
Beide Spiralformen besitzen flachengleiche Querschnitte mit gleichen
Schwerpunktradien. Die Messergebnisse zeigen, dass die quadratische
Spirale eine etwas hdhere spezifische Enthalpie und einen besseren
Wirkungsgrad als die runde symmetrische aufweist. Dadurch wird ersichtlich,
dass die Stromungsverluste in den Eckbereichen der quadratischen
Querschnittsform geringer ins Gewicht fallen als die Verluste, die durch die
gegenlaufig erzeugten Doppelwirbel in der symmetrischen Spirale verursacht
werden.
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Bild 8.6.4 Gemessene Kennlinien einer Verdichterstufe
mit zwei unterschiedlichen Spiralformen [49]
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H. Mischina und |. Gyobu [37] untersuchten sechs Spiralen mit
unterschiedlichen Formen sowie einen Sammelraum bei unverandertem
schauffellosem Diffusor. Ihre Spiralen si.ss besalden gleiche Flachenverlaufe.
Dabei wurde festgestellt, dass die beste Spirale diejenige mit dem einseitigen
kreisformigen 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

DTN N

-

Bild 8.6.5 Verschiedene Spiralquerschnittsformen

Die Verwendung der verschiedenen Querschnittsformen hangt vom
Bauaufwand bzw. -volumen ab und stellt in der Regel einen
stromungstechnischen Kompromiss dar. Dabei sollte versucht werden, dass
der hydraulische Durchmesser des gewahlten Querschnitts moglichst gleich
dem der Kreisform ist. Im Auslegungspunkt am Umfang der Spirale ist die
mittlere  Stromungsgeschwindigkeit und demzufolge der statische Druck
ebenfalls konstant. Ein solcher Zustand aul3erhalb des Auslegungspunktes ist
physikalisch nicht moglich, denn der Massenstrom wird entlang der Spirale im
Uberlastbereich der Verdichterstufe beschleunigt bzw. im Teillastbereich
verzogert und damit eine ungleichformige periphere Druckverteilung der
Spirale erzeugt. Diese periphere Ungleichférmigkeit des Druckes wird durch
den Diffusor fortgepflanzt und beeinflusst ruckwirkend die Laufradstromung.

8.6.2.3 Spiralenzunge

Der Anfang der Spirale ($=0°) wird als Zunge bezeichnet. Sowohl die
Gestaltung als auch der Abstand der Spiralenzunge vom Laufrad
beeinflussen die Strémung im Diffusor bzw. am Eintritt der Spirale.

Durch die Gestaltung der Spiralenzunge mit madglichst groRem
Rundungsradius wird eine Verbesserung des Wirkungsgrades und der
Druckziffer in Uber- bzw. Unterlastbereich der Verdichterstufe angestrebt.
Ferner nehmen bei zunehmendem Abstand der Spiralenzunge vom
Laufradaustritt die periphere Druck- und Geschwindigkeitsstérungen ab.
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8.6.3 Theoretische Grundlagen

Die stromungsoptimale Gestaltung tragt wesentlich zur Beeinflussung des
Gesamtwirkungsgrades sowie der Betriebskennlinie des Verdichters bei. In
Bild 8.6.6 ist der Aufbau einer Spirale mit kreisformigen symmetrischen
Querschnitt dargestellt.

N A
Mittelebene
Bild 8.6.6 Spirale mit kreisformigem symmetrischen Querschnitt

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

Zur Auslegung von Spiralen werden eindimensionale Berechnungsmethoden
mit und ohne Reibungsansatze sowie dreidimensionale
Berechnungsmethoden mit und ohne Reibungskoeffizienten herangezogen.
Hier werden fur die eindimensionale reibungsfreie Stromung der Drallsatz und
die Kontinuitatsgleichung herangezogen. Im Falle des kreisformigen
Spiralquerschnitts ist die Breite b sowohl vom Winkel & als auch vom
Radius R abhangig, so dass die Spiralstrdomung nicht rotationssymmetrisch
verlauft. Daraus folgt, dass der Drallsatz

Cqu'ra=cy-r (8.42)
nur Nahrungsweise erfllt ist.
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Die Bestimmung des Volumenstroms \j ,, der durch einen Spiralquerschnitt

bei dem jeweiligen Winkel 4 flie3t, erfolgt durch Integration Uber die Flache

A (Bild 8.6.7) zu:
rS+R

Vg=[cy-dA= [c,-b-dr
rs_R

b

;__*dr

@

.
rz

Is

Bild 8.6.7 Schnitt durch eine Kreisspirale

und durch das Einsetzten von (8.42) ergibt sich:

. rstR dr
Vy=Cala [ b= (8.43)

R T

Unter der Annahme, dass die periphere Verteilung der Zustandsgrofie am
Eintritt und in der Spirale am Auslegungspunkt der Verdichterstufe
gleichmafig ist, folgt:
Vo= Vs (8.44)

2r

wobei der Winkel ¢ in BogenmaR angegeben ist.
Aus den Gleichungen (8.43) und (8.44) ergibt sich fir den Winkel 4

cra-. rstR
gzm. [ b-g (8.45)
Va rsR r

Fir einen Kreisquerschnitt gilt nach Pythagoras

b=2-R2=(r-rgf (8.46)

und folglich
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cra- rs+R
g drracu I JR2=(r—rs % (8.47)
Aus der Integration von (8.47) ergibt sich

9=C-lro— 12—~ (8.48)

47 -r4-Cay
Vg
Durch Umstellen der Gleichung (8.48) nach dem jeweiligen Radius R(9) des

Spiralquerschnitts und unter der Berticksichtigung von rg=r,+R folgt

9 (2149
R(9) C+ c (8.49)
In der Praxis werden sehr oft die bei reibungsfreier Stromung berechneten
Spiralquerschnitte erfolgreich ausgefuhrt. Sie muissten jedoch infolge der
reibungsbehafteten Stromung theoretisch vergroRert werden, um den
Druckverlust in Stromungsrichtung zu kompensieren und dadurch die
Forderung nach einer peripheren gleichférmigen Druckverteilung langs des
Spiralenumfanges am Auslegungspunkt zu erfillen.
In Bild 8.6.8 ist das Kennfeld einer Verdichterstufe dargestellt

wobei C = ist.
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Bild 8.6.8 Kennfeld einer Verdichterstufe [49]

Bild 8.6.9 wurde fir die Kennlinie N/Ng = 0.9 N/Ng = 0.9 aus dem
vorangegangenen Bild 8.6.8 aufgestellt und gibt die periphere
Druckverteilung der Spirale am Teillastpunkt A, Auslegungspunkt B und
Uberlastpunkt C wieder. Daraus wird ersichtlich, dass nur am
Auslegungspunkt eine gleichférmige periphere Druckverteilung zu realisieren

1,6



125

ist. Am Teillastpunkt A ist eine Erhohung des peripheren Druckes (verzogerte
Spiralenstromung) und am Uberlastpunkt C eine Minderung des peripheren
Druckes (beschleunigte Spiralenstromung) zu beobachten.
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Bild 8.6.9 Periphere Druckverteilung der Spirale bei den
Betriebspunkten A, B und C (s. Bild 8.6.8) [49]
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Neben der Stromungsreibung wird die Spiralstrbmung durch die
Zentrifugalkrafte und die Sekundarstromungen beeinflusst.

Bei symmetrisch angeordneten Spiralen entstehen zwei gegenlaufige
Drehbewegungen (Sekundarstromungen) wie es im Schnitt A-A (Bild 8.6.6)
dargestellt ist. Die Stromlinien haben einen schraubenférmigen Verlauf auf
beiden Spiralhalften, die links und rechts von der Mittelebene liegen.

Die Sekundarstromungen entstehen aus der Mitwirkung der statischen
Druckverteilung im Spiralenquerschnitt und aus der in die Spirale eintretenden
Gasstromung. Gemaly des Drallsatzes entstehen an der Spiralauf3enkontur
kleinere Absolutgeschwindigkeiten und dementsprechend hohere statische
Dricke als in der Innenkontur. Infolgedessen bewegt sich das Gas in der
Wandnahe von aul3en nach innen und mischt sich mit dem in die Spirale
einstromenden Gas. Dadurch entstehen zwei gegenlaufige Drehbewegungen
(Doppelwirbel).  Analog dazu wird bei einseitig angeordneten
Spiralquerschnitten eine einfache Drehbewegung (einfacher Wirbel) erzeugt.
Daraus ist zu entnehmen, dass die bessere Kenntnis der realen
Stromungsstruktur in der Spirale von groRer Bedeutung fur die Entwicklung
genauerer Auslegungsmethoden ist.

Ein vollstandiges Bild der dreidimensionalen Stromungsstruktur 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
Stromungsquerschnittes hohe Verluste entstehen, welche zu niedrigeren
Totaldrticken fUhren.
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In [39] werden ein eindimensionales sowie ein 3D-Rechenmodel prasentiert.
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 Ubereinstimmung mit den Messungen gezeigt.

8.7 Die Stufenzahl

Bei Kalteanlagen kommen - mit Ausnahme der Klimaanlagen - mehrstufige
Turboverdichter zur Anwendung. Die minimal erforderliche Stufenzahl Iasst
sich hierbei bestimmen, indem fir samtliche Laufrader der gleiche

AuRendurchmesser d2 sowie die maximal zulassige Umfangsgeschwindigkeit
zugrunde gelegt wird.
Ny

H 2-H . Mv i
P = P wobei Hp=zs-R-Ts—V [pd ~1| die

Es ist  zmin=
2
hp U2max ¥p nv—1/\ Pg

polytrope spezifische Forderarbeit des gesamten Verdichters sowie Vi die

<
N|I\Jl\)

polytropische Druckzahl und hp=W,- die polytrope spezifische

Forderarbeit der einzelnen Stufen sind.

Wahrend die max. Umfangsgeschwindigkeit bei leichten Gasen (z.B. beim
Kaltemittel Ammoniak) von der Laufradfestigkeit begrenzt wird, ist sie bei
schweren Gasen, wie bei den meisten Kaltemitteln, von der Umfangs-
machzahl M, limitiert, da letztere bei mehrstufigen Verdichtern den Wert

von 1,3 nicht Ubersteigen soll.

Ferner ist zu betonen, dass diese Art der Ermittlung der Stufenzahl lediglich
bei mehrstufigen Turboverdichtern fur leichte Gase zu realisieren ist.

Bei Kalteverdichtern mit starker Stufenvolumenanderung 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 LaufradauRendurchmesser
nicht in allen Stufen konstant gehalten, sondern abgestuft eingesetzt, womit
eine Erhdhung der Stufenzahl unvermeidbar ist.

Die maximale Stufenzahl je Verdichtergehduse wird Uberwiegend durch das
Stabilitdtsverhalten des Laufers festgelegt.

Bei den meisten Kaltemitteln werden die erforderlichen Laufradstufen in
einem gemeinsamen Gehause untergebracht, ohne dass irgendwelche
Rotorstabilitatsprobleme auftreten, da die Umfangsgeschwindigkeit und
dementsprechend die Verdichterdrehzahl relativ niedrig liegt.

Bei Ammoniak-Kalteanlagen kann es jedoch vorkommen, dass die errechnete
erforderliche Stufenzahl so hoch ist, dass die Verwendung eines einzigen
Gehauses die Rotorstabilitat nicht gewahrleisten kann. In diesem Fall muss
der Turboverdichter zweigehausig ausgefuhrt werden.

Die Rotorstabilitat ist dann sichergestellt, wenn das Verhaltnis der ersten
kritischen Drehzahl auf starr abgesetzten Lagern zur maximalen

Betriebsdrehzahl, d.h. das ,Wellensteifigkeitsverhaltnis® N /N max
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bestimmte empirische Grenzwerte nicht unterschritten hat. Im Falle des
leichten Kaltemittels Ammoniak liegt der Grenzwert bei etwa 0,4.

In Bild 8.7.1 ist die Stufenzahl je Gehause - in vereinfachter Form - in
Abhangigkeit von der Umfangsgeschwindigkeit, der Umfangsmachzahl sowie
der Volumenzahl der ersten Stufe dargestellt.
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Bild 8.7.1 Stufenzahl je Gehause in Abhangigkeit der Umfangs-
geschwindigkeit, der Umfangsmachzahl sowie der Volumen-

zahl der ersten Stufe

a: Volumenzahl 1. Stufe ¢=0,1

b: Volumenzahl 1. Stufe ¢=0,075
c: Volumenzahl 1. Stufe ¢=0,05
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9 Dichtungen

Die Abdichtung der Wellen an den Gehéausedurchtritten des Kalte-
Turboverdichters gehort zu seinen wichtigsten Bestandteilen. Die Dichtungen
haben die Aufgabe, die Verluste des Fordermediums zu minimieren und seine
Durchdringung nach Aufen zu verhindern. Ferner sind sie dazu da, um den
Eintritt von Luft und Ol in den Turboverdichter beim Betreiben im
Vakuumbereich zu unterbinden.

AulRerdem mussen Sie auch beim Stillstand des Turboverdichters die
Gasdichtheit der Kalteanlage gewahrleisten. In diesem Fall ist der
Stillstandsdruck, der dem Dampfdruck  des  Kaltemittels  bei
Umgebungstemperatur entspricht, zu bericksichtigen. Bei manchen
Kaltemitteln kann der Stillstandsdruck im Sommer einen erheblichen Betrag
erreichen. Bei Ammoniak betragt er 11,9 bar bei +30°C. Gegen diesen Druck
muss der Kalteverdichter nach auf3en abgedichtet werden.

9.1 Einbaumdéglichkeiten
Fur den Einbau der Dichtungen in Kalte-Turboverdichtern bestehen folgende
zwei Moglichkeiten:

9.1.1 Innenliegende Dichtungen
Der Verdichter besteht aus zwei innenliegend schnelllaufenden Dichtungen.
Hierbei liegen die Lager aul3erhalb des Gasraumes (Bild 7.1 a,b,c).

Vorteile:

atmospharisches Olsystem, Getriebe und Kupplung sind leicht zuganglich
ohne besondere MalRnahmen. Keine speziellen Probleme beim Starten des
Kalteverdichters auf Grund der Léslichkeit des Kaltemittels im Schmierél und
somit Beeintrdchtigung der Schmiereigenschaften, da beide Medien
voneinander getrennt sind (atmospharisches Olsystem).

Nachteile:

Grofe Umfangsgeschwindigkeit an der Dichtung, mehr Abnutzung. Der
Verdichter bendtigt zwei Dichtungen. Unbequemer Zugang zu den
Dichtungen, kirzere Wartungsperiode.

9.1.2 Aul3enliegende Dichtungen

Auf der Antriebsseite des Verdichters befindet sich eine aul3enliegende
Dichtung. Da die Lager im Gasraum liegen und unter dem Gasdruck stehen,
ist ein Druckélsystem erforderlich. (Bild 7.1d). In diesem Fall ist es ebenfalls
maoglich, das Getriebe Uber eine druckfeste Kupplungsverschalung im
Druckolsystem unterzubringen (Bild 7.1e). Die Dichtung liegt auf der
langsamlaufenden Welle des Getriebes (daher langsamlaufende Dichtung).

Vorteile:
Nur eine Dichtung. Langerer Lauf. Geringere Abnutzung der Dichtungsringe.
Einfacher Zugang zur Dichtung.
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Nachteile:

Das Olsystem steht unter Gasdruck, der bei manchen Kaltemitteln im
Stillstand hohe Werte erreicht. Die Kosten fiir derartige druckfeste Olsysteme
liegen erheblich hoher als fur die atmospharischen Olsysteme - besonders bei
grof3en Anlagen.

9.2 Bauarten

Im folgenden werden die am haufigsten eingesetzten Dichtungen sowie
Dichtungskombinationen bei Kalte-Turbomaschinen vorgestellt und ihre
konstruktiven Merkmale erlautert.

9.2.1 Kombinierte Sperr6l(Schwimmring)-Stillstandsdichtung

Als in den 50er bis Anfang der 60er Jahre die Entwicklung der 6lgeschmierten
Gleitringdichtungen  noch keine ausreichende  Zuverlassigkeit und
Verfugbarkeit garantieren  konnte, erfolgte die Abdichtung von
Kalteverdichtern mit Hilfe von Olstopfbiichsen in Kombination mit
Stillstandsdichtungen. Eine derartige kombinierte Sperrol- Stillstandsdichtung
in Verbindung mit einem Sperrgassys{em istin Bild 9.1 dargestellt [41].

X

Vv

RaumnIl

|
!
|
|
|
|

N
AN
Raum ?\\I

. — e p— . — —— . i AR+ AMMBE .+ e— b Ao i — kA + .

Bild 9.1 Kombinierte Sperrdl- und Stillstandsdichtung [41]
1 Sperréldichtung, gasseitig 4 Dichtung
2 Sperréldichtung, atmosphaérenseitig 5 Feder
3 Ringkolben 6 Dichtungssitz
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Die Olstopfbiichsen 1 und 2 - zur Abdichtung des Geh&uses wahrend des
Betriebs - bestehen aus mit Lagermetall ausgegossenen Ringen, die
gegenuber der Welle ein moglichst geringes radiales Spiel aufweisen. Das
Sperrél wird diesen Ringspalten aus dem Ringraum | durch Bohrungen im
Ringkolben 3 zugefihrt. Der in axialer Richtung verschiebbare Ringkolben 3
dient zur Abdichtung des Verdichters im Stillstand. Um die Dichtung zu
schlieen, wird Druckél in den Raum Il geleitet, welches zusammen mit den
Federn 5 den Ringkolben 3 nach rechts schiebt, so dass die Dichtung 4
gegen den Ring 6 gedrtickt wird. Nach dem Schlie3en der Stillstandsdichtung
wirkt der Gasdruck zusatzlich auf den Ringkolben 3, so dass auf den Oldruck
verzichtet werden kann. Der Verdichter ist somit gegen die Umgebung
abgedichtet, ohne die Zufuhr von Sperrol. Das Offnen der Stillstandsdichtung
erfolgt durch Zufuhr von Druckdl in den Raum Ill, wodurch der Ringkolben 3
nach links geschoben wird. Eine mechanische Verriegelungsvorrichtung
verhindert ein Schlie3en der Stillstandsdichtung wahrend des Betriebes.

9.2.2 Kombinierte Sperrdl - Gleitring - Stillstandsdichtung
In Bild 9.2 ist eine derartige Dichtung, die von der Firma Dresser - Rand
anfanglich fur Kalteturboverdichter entwickelt wurde, vereinfacht dargestellt.

| X -

Inneres
Labyrinth

Bild 9.2: Kombinierte Sperrdl-Gleitring-Stillstandsdichtung
(Fa. DRESSER — RAND)

Sie ist als innere Dichtung bis zu einem Druck von 35 bar einsetzbar. lhre
Hauptkomponenten sind: ein rotierender Gegenring 1, ein schwimmender
Kohledichtring 2 (rotiert mit ca. 50 % der Wellendrehzahl), ein stationérer Ring
3 und eine Druckfeder 4. Die Dichtung wird mit Sperrdl betrieben. Eine kleine
Menge des Sperrols flie3t durch den Spalt des L-artigen konventionellen
Dichtringes 5, dessen Druck dadurch reduziert wird. Anschlieend fliel3t es
zusammen mit dem Lagerschmierdl zum gemeinsamen Schmier- und
Sperrolbehélter zuriick. Wahrend des Abschaltens und damit Ausschaltens
der Olpumpe schiebt die Druckfeder 6 den Stillstandskolben aus Teflon 7



131

nach links, so dass er gegen den Gegenring 1 gedriickt wird. Auf diese Weise
wird die Stillstandsdichtung geschlossen und der Verdichter gegen die
Umgebung abgedichtet. Normalerweise hélt der Druck des Sperréls wahrend
des Betriebs den Stillstandskolben gedffnet.

9.2.3 Olgeschmierte Gleitringdichtung

Die fortgeschrittene Entwicklung der 6lgeschmierten Gleitringdichtungen
(GLRD) in den letzten 30 Jahren ermdglichte ihren Einsatz auch bei den
Kalte-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 dlgeschmierten Gleitringdichtungen werden bis heute
oft bei den Kalte-Turboverdichtern eingesetzt.

9.2.3.1 Langsamlaufende Gleitringdichtung

Sie wird als auRenliegende Dichtung an der langsamdrehenden Getriebewelle
eingebaut. Hierbei stehen die Verdichterlager und das Olsystem unter
Gasdruck. Diese Dichtung ist flr eine maximale Gleitgeschwindigkeit von 25
m/s und einen maximalen Druck von 35 bar konzipiert. Als Werkstoffpaarung
wird Hartkohle/Chromguss verwendet. Die maximale gasseitige Olleckage
betragt 3,8 Liter pro Tag, liegt jedoch meistens erheblich niedriger.

In Bild 9.3 ist eine solche Dichtung dargestellt.
————

Bild 9.3: LangsamIaufende_GIeitringdicﬁtung (Fa. P_aE:ific)

Die aulBenliegende GLRD kann zusatzlich mit einem Stillstandskolben
ausgerustet werden, der bei Stillstand des Turboverdichters den Ausbau der
GLRD ermdglicht, ohne das Kaltemittel aus der Anlage abziehen zu missen.
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9.2.3.2 Schnellaufende Gleitringdichtungen

Sie wird als innenliegende Gleitringdichtung eingebaut. In diesem Fall liegen
alle Verdichterlager aufRerhalb des Gasraumes, so dass ein atmospharisches
Olsystem ausreicht. Es sind jedoch zwei Gleitringdichtungen pro Verdichter
notwendig. Die neuere schnelllaufende Gleitringdichtung wird fiir eine
maximale Umfangsgeschwindigkeit von 100 m/s und einen maximalen Druck
von 50 bar ausgelegt. Als Werkstoffpaarung wird Siliziumkarbid/Hartkohle
eingesetzt. Die gasseitige Olleckage der Dichtung betragt 3,8 Liter pro Tag,
liegt jedoch meistens wesentlich niedriger. Bild 9.4 zeigt den Aufbau einer
schnelllaufenden Gleitringdichtung.

A
7

- A
] I T
6 5 4 3
Bild 9.4 Schnelllaufende Gleitringdichtung: 1 Olverteilring,

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

9.2.4 Kombinierte Sperrdl(Schwimmring)-Gleitringdichtung

Bei hoheren Dricken oder auf Wunsch des Betreibers konnen als
innenliegende  schnelllaufende  Dichtungen in  Kalte-Turboverdichtern
kombinierte Sperrol-(Schwimmring)-Gleitringdichtungen (Bild 9.5) eingebaut
werden. Sie sind fir den maximalen Abdichtungsdruck von 80 bar und die
maximale Umfangsgeschwindigkeit von 75 m/s konzipiert. lhre gasseitige
Olleckage betragt 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 Dichtflichen in Kontakt. Der Druckabbau des Sperrdols 6 zur



133

Atmospharenseite erfolgt durch den Schwimmring 4 und der Kuhlolablauf
durch die Kammer 5.

Diese kombinierte Dichtung zeichnet sich durch sehr geringe Olleckagen aus.
Die Dichtung hat eine selbsttatig wirksame Stillstandsdichtfunktion, so dass
eine Notauslaufsicherung nicht notwendig ist.

ml

S

~

Bild 9.5 Kombinierte Schwimmring-Gleitringdichtung
(Fa. Babcock-Borsig)

9.2.5 Gasgeschmierte Gleitringdichtung

Im Jahre 1976 wurde der erste industriell ausgefuhrte 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 fir Erdgas und verschiedene
Kohlenwasserstoffgemische in der chemischen und petrochemischen
Industrie herangezogen. In Kalte-Turboverdichtern werden sie in den letzten
Jahren zunehmend eingesetzt. Im Fall lhres Einsatzes werden sie
hauptsachlich als innenliegende Dichtungen in Propan-, Propylen-, Athylen -
Turboverdichtern eingebaut. Als aul3enliegende Dichtungen kdnnen sie
ebenfalls zum Einsatz kommen, allerdings in Kombination mit Magnetlagern,
oder wenn es gelingen wirde, gasgeschmierte Radial- und Axiallager fir
Kalte-Turboverdichter zu entwickeln. Beide Falle fuhren zum o6lfreien
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:

e Olfreies Dichten fuhrt zur erheblichen Reduzierung und Vereinfachung des
Olsystems

bedeutend geringere Reibungsverluste

berthrungsloses Arbeiten und dadurch Verschleil3freiheit

geringe Leckage

Dichten auch im Stillstand

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

max. Druck 150 bar pro Stufe

Nachteile:

e wesentlich teurer als andere Dichtungen

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

e verlangen Feinstfilterung (5-10 um) des fir die Dichtung benétigten Gases
gegen Fremdkorper und Flussigkeit

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

e erfordern hochste Sorgfalt bei der Montage

e meistens versagen sie beim Rickwartslauf. In den letzten Jahren sind
jedoch auch Gasdichtungen fir beide Drehrichtungen entwickelt worden,
die auch fur Athylen und Propylenanlagen eingesetzt werden.

Zur Abdichtung giftiger oder explosiver Gase sowie von Kaltemitteln, fur die

keine Leckage an die Umgebung gelangen darf, werden Tandemdichtungen
mit internem Labyrinth eingebaut. In Bild 9.6 ist eine solche Dichtung

dargestellt. GP ? (ﬂP
#ﬂ/// ‘E”—B

|
1K
b
i
I'I'l

@ = Clean gas injection
' = First stage leakage
(©) = N,-Injection

Bild 9.6: Tandemdichtung (Fa. JOHN CRANE)
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Auf der Atmospharenseite des internen Labyrinths wird ein
umweltvertragliches oder Inert-Gas, beispielsweise Stickstoff, als Sperrgas
eingespeist, dessen gerichtete Stromung die Primarleckage zur Fackel
abfuhrt. Durch die Werkstoffpaarungen hart/weich werden maximal
Abdichtdriicke von 82 bar erreicht. In solchen Fallen besteht der Gegenring
aus Wolframkarbid und der Gleitring aus Kohlegraphit. Ferner werden bei den
Werkstoffpaarungen hart/hart maximal Abdichtdriicke bis zu 150 bar erzielt.
Hierbei wird fir den Gegenring Wolframkarbid und den Gleitring SIC-C-Si
(patentiert) verwendet.

In Bild 9.7 ist eine &ahnliche, 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.
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Bild 9.7 Drehrichtungsunabhangige Gleitringdichtung in Tandem-
Anordnung mit Zwischen-Labyrinth (Fa. PACIFIC)
(A) Spulgas Eintritt (gereinigtes Produktgas)
(B) Leckage produktseitige GLRD
(C) Leckage atmospharenseitige GLRD; im Notfall ist ausschliel3lich
Sperrgas-Leckage zu entsorgen
(D) Sperrgas Eintritt (Niederdruck-Inertgas)
(E) Sperrgas Eintritt (Niederdruck-Inertgas)
(F) Lagerdl-Entleerungsraum
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10 Lager

Der Laufer eines Turboverdichters wird durch die Lager gefihrt und fixiert. Sie
arbeiten nach dem hydrodynamischen Prinzip. lhre Laufflachen sind in
horizontal geteilten Lagerkorpern eingesetzt. Letztere werden im Unterteil des
Lagerbockes justiert und durch einen verschraubten Lagerbiigel gehalten. Die
Lager konnen ohne Offnung des Verdichtergehduses inspiziert werden. Zur
Schmierung wird Druckél verwendet, dessen Druck vor dem Lager - nach
dem Drosselventil - ca. 2,5 bar - und dessen Temperatur ca. 45° C betragt.
Fur atmosphérische Olsysteme wird vorzugsweise Turbinendl nach 1ISO VG
46 eingesetzt.

ATMOSPHARENSEITE
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Zur Offilmbildung an den Laufflachen sowie zur Abfilhrung der
Reibungswarme ist eine ausreichende Olversorgung der Lager erforderlich.
Die Zufihrung des Schmierdls in die Lager erfolgt zentral. Die austretende
Olmenge kann durch die Spalteinstellung der seitlich angebrachten Stauringe
dosiert werden.

10.1 Radiallager

Aufgrund ihrer guten Stabilitats- und Dampfungseigenschaften werden
Kippsegmentlager als Radiallager in Turboverdichtern eingesetzt. Durch die
Einzelbeweglichkeit der Kippsteine kann sich stets der ginstigste Schmierkell
ausbilden, so dass eine gleichmaldige Lastenverteilung auch bei
unterschiedlichen Betriebsbedingungen erzielt wird.

Radial-Kippsegmentlager sind fur beide Drehrichtungen geeignet. Sie
bestehen aus einem zweiteiligen verschraubten und verstifteten
Segmentgehause. Es werden Lager mit vier bzw. funf Kippsteinen eingesetzt.
Die maximal erreichbare Gleitgeschwindigkeit betragt zur Zeit ca. 80 m/s. Die
maximal zulassige statische Flachenbelastung ist abhangig von der
Gleitgeschwindigkeit und betragt:

ca. 3.3 N/mm? bei u,=30m/s
ca. 2.5 N/mm? bei u,=60m/s
und ca. 2.0 N/mm? bei u, =80 m/s.

Das Verhaltnis der Lagerbreite zum Durchmesser bewegt sich zwischen 0,38
und 0,6 und der Preloadfaktor betragt ca. 0,5. Das Verhaltnis des Lagerspiels
zum Durchmesser ist kleiner als 0,2 %. Zur Temperaturiberwachung kénnen
die Kippsegmente mit WeilBmetalltemperaturfihlern ausgeristet werden.

In Bild 10.1 ist ein Kippsegmentlager und in Bild 10.2 der Zusammenbau
eines Lagers mit finf Segmentelementen nach Babcock-Borsig dargestellt.

i

Bild 10.1 Kippsegmentlager
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AN

Bild 10.2 Zusammenbau eines Lagers mit finf Segmentelementen

10.2 Axiallager

Das Axiallager fixiert den Verdichterlaufer in Axialrichtung und nimmt seinen
Gesamtaxialschub auf.

Der Gesamtaxialschub setzt sich zusammen aus dem Gasschub der
Laufrader, der jedoch weitgehend von einem Ausgleichskolben kompensiert
wird, sowie dem uber die Zahnflanken der Kupplung erzeugten Axialschub
(Reibwert 0,25).

Die Axiallager werden als doppelt wirkende Kippsegmentlager nach dem
Prinzip des doppelseitigen Mitchellagers ausgefiihrt. Das symmetrisch
aufgebaute Axiallager kann in beiden Schubrichtungen belastet werden und
ist deswegen fir beide Drehrichtungen geeignet.

Axiallager werden fiur den maximal mdglichen Gesamtaxialschub mit
zweifacher Sicherheit gegeniber der groften zuldssigen Lagerbelastung
ausgelegt. Sie werden zweiteilig konzipiert und mit Einstellringen zur
Lauferlage angepasst. Die Kippsegmente kdnnen ebenfalls mit Weil3metall-
Temperaturfihlern ausgertstet werden.

In Bild10.3 ist ein doppeltwirkendes Kippsegment-Axiallager der Fa. Glacier
dargestellt.

Bild 10.3 Doppeltwirkendes Kippsegment-Axiallager (Fa. Glaciér)
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In den meisten Fallen wird eine Durchflutungsschmierung der Axiallager
verwendet, in dem das Ol durch Wellendichtungen zuriickgehalten wird.
Dabei steht das Ol im Lagergeh&use unter einem Uberdruck von ca. 1.0 bar
gegenuber dem Umgebungsdruck. In Bild 10.4 ist die Durchflutungs-

schmierung eines doppelten Axiallagers gemanR Fa. Glacier dargestellt.

DIRECTION OF MAIN
THRUST P

OIL OUTLET

s T

CHAMFER OR :
RADIUS |

OIL INLET
Bild 10.4 Durchflutungsschmierung eines doppelten Axiallagers

Um bei hoheren Drehzahlen die in den Axiallagern ansteigenden
Leistungsverluste zu reduzieren, wird die "gelenkte Schmierung" verwendet.
Dadurch kénnen 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.
‘ OIL SUPPLY OIL SUPPLY

.' 4 4

2 HOLES |

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 dargestellit.
Ein Sensor misst die Abweichung des Rotors von seiner Referenzlage, ein
Regler leitet aus der Messung ein Regelsignal ab, dieses erzeugt lber einen
Leistungsverstarker einen Steuerstrom durch den Stellmagneten und erzeugt
damit Magnetkrafte derart, dass der Rotor gerade in Schwebe bleibt.
Durch den Einsatz von Magnetlagern in Kombination mit Gasdichtungen
werden folgende Vorteile erreicht:

e Reduzierung der Leistungsverluste

e Signifikante Reduzierung der Wartungskosten
e Keine Verschmutzungen verursacht durch Olleckagen
e Langere Betriebsdauer
e Platzersparnis
e Gewichtsreduzierung
e Verbesserung der dynamischen Stabilitat des Rotors.
, Elektronik 1 — Lager — St:;'::ff
Stator
.
Sollwert | v
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> Leistungs- + |
- verstarker -
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magnet

 J

Sensoristwert
Bild 10.7 Prinzip eines Elektromagnetlagers

11 Antrieb

Elektrische Motoren sowie Dampf- und Gasturbinen sind die hauptsachlichen
Alternativen zum Antreiben eines Turboverdichters. Die Auswahl des
geeigneten Antriebs erfolgt unter der Berlcksichtigung des Aufstellortes
sowie der Einsatzbedingungen der jeweiligen Anlage. Um einen
zuverlassigen Betrieb der Anlage zu gewahrleisten, ist die Abstimmung
zwischen dem Antrieb und dem Verdichter erforderlich.

Die vorwiegenden Ausfuhrungsformen der verwendeten E-Motoren sind
Asynchronmotoren mit Kafiglaufer - oft Kurzschlusslaufer genannt - und
selten Synchronmotoren.

Die E-Motoren werden sowohl mit konstanter als auch variabler Drehzahl
eingesetzt.

Wahrend die Drehzahlsteuerung der Synchronmotoren ausschlief3lich tber
eine Frequenzsteuerung geschieht, erfolgt diese bei Asynchronmotoren mit
Kafiglaufer zwar hauptséchlich durch eine Frequenzsteuerung, kann jedoch
ebenfalls durch Polumschaltung, Schlupfsteuerung oder Standerspannungs-
steuerung (Thyristorsteuerung) erfolgen.
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Beim Einsatz von Dampfturbinen werden hauptsachlich solche mit
Reaktionsschaufeln (Uberdruckturbine) herangezogen. In den USA werden
jedoch sehr oft Dampfturbinen mit Gleichdruckschaufeln (Gleichdruckturbine)
eingesetzt.

Dampfturbinen konnen als Gegendruck- oder Kondensationsturbinen
ausgefuhrt werden. In Bild 11.1 ist eine Kondensationsturbine dargestellt. Im
Falle, dass ein Teil des Dampfes z.B. zur Speisewasservorwarmung oder zu
Heizzwecken vorgesehen ist, wird die Turbine als Entnahmeturbine
ausgefuhrt. Dampfturbinenantriebe benétigen in der Regel keine
Zwischengetriebe.

Seit den siebziger Jahren werden haufiger auch Gasturbinen als Antrieb fir
Turboverdichter eingesetzt. Sie bestehen aus drei Hauptgruppen: dem
Verdichter, der Brennkammer und der Turbine. Sie werden hauptsachlich mit

Bild 11.1 Kondensationsturbine (SIEMENS)

12. Kupplungen

Der Zweck der Kupplung ist das Verbinden zweier voneinander unabhangig
gelagerter Wellensysteme und das Ubertragen 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 Warmedehnungen.

Radiale und winkelige Wellenverschiebungen treten bei Ausrichtungs- und
Montageungenauigkeiten sowie bei Fundamentenversatz auf.

Die Auswahl einer Kupplung richtet sich hauptséachlich nach der Drehzahl der
zu Ubertragenden Leistung und den Eigenschaften des Antriebs.

Bei der Auswahl einer Kupplung fir einen bestimmten Turbosatz sind
folgende Kriterien heranzuziehen:
o Ubertragbares Nenn- und Spitzenmoment,
Maximale Drehzahl,
Elastizitat,
Dampfung,
Eigenfrequenz,
Torsionsfrequenz,
Dauerfestigkeit,
Massentragheitsmomente von Antrieb, Getriebe und Verdichter,
Stole,
Schwingungsverhalten,
Wellenlage: Zulassige axiale, radiale und winklige Verschiebungen,
Zulassige axiale und radiale Krafte,
Axialbefestigung,
Gewicht,
Schwerpunktlage,
Auswuchtbarkeit,
Abmessungen,
Spiel,
Temperaturanderungen,
Jahrliche Betriebsstunden,
Erwartete Lebensdauer und
Durchschlagssicherheit (bei drehelastischen Kupplungen die Fahigkeit,
das Drehmoment auch bei Zerstérung der elastischen Elemente zu
Ubertragen).

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 mehrgehé&usigen Verdichtern, z.B. beim Zweigeh&usigen einer Amoniak-
Kalteanlage, kann die Zahnkupplung zwischen beiden Gehausen axial
begrenzt werden, wodurch das Axiallager im Hochdruck-Gehéuse entfallt.
Somit werden die mechanischen Verluste reduziert.

Ferner werden bei Turbosatzen auch Lamellenkupplungen, z.B. bei der
Verbindung des E-Motors mit dem Verdichter bei den Turbokaltesatzen im
Klimabereich eingesetzt.
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12.1 Ausfihrungsformen

12.1.1 Zahnkupplungen

Zahnkupplungen gehéren der Gruppe der drehstarr-biegeelastischen
Kupplungen an. Sie sind in der Lage, begrenzte axiale, radiale sowie winklige
Wellenverschiebungen auszugleichen. Die dabei entstehenden
Ruckstellkrafte werden vom Axiallager aufgenommen. Die Zahnkupplung
besteht grundsatzlich aus zwei Naben, die auf die zu verbindenden Wellen zu
befestigen sind, sowie einer meistens beweglichen Hilse (Bild 12.2a). Die
Wellen-Nabenverbindung kann Uber eine Passfeder, einen Keil oder eine
Schrumpfung erfolgen. Die Naben tragen entweder eine Aul3en- oder eine
Innenverzahnung. Die dazugehdrige Hilse ist entsprechend mit Innen- oder
AulRenverzahnung zu fertigen.

Die Verzahnung ist einsatzgehéartet und geschliffen. In Bild 12.2b werden die
Kupplungsnaben auf dem Wellenzapfen aufgeschrumpft. Hierbei lasst der
Pressverband keine Mikrobewegungen zwischen Naben und Welle zu.
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Bild 12.2a Zahnkupplung (Fa. RENK-TACKE)
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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 Hulse derart liegen,
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dass sich die Schwerpunkte in der Néhe der Lager der jeweiligen Maschinen
befinden, so dass die zweite Eigenfrequenz der Welle nur geringfligig von der
Kupplung beeinflusst wird.

Uber die Lange der Hilse kann die Torsionssteifigkeit und somit die
Torsionsfrequenz beeinflusst werden. Je langer die Hilse ist, desto
drehelastischer verhalt sich die Zahnkupplung. Bei den mit E-Motor
angetriebenen Getriebeverdichtern werden Zahnkupplungen mit
abgestimmtem drehelastischem Torsionsstab verwendet. Diese Malinhahme
wird ergriffen, um infolge fehlender Torsionsdampfung Instabilitaten, die durch
Anregungen uber den Luftspalt des E-Motors auftreten kdnnen, zu vermeiden.
In Bild 12.3 ist eine Zahnkupplung mit Torsionsstab dargestellt.
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Bild 12.3 Zahnkupplung mit Torsionsstab

Durch eine geeignete konstruktive Gestaltung der Kupplungsteile kann die
Ablagerung von auszentrifugierten Olbestandteilen (Schlamm) verhindert
werden. Das erfolgt z.B. durch die Verwendung der Einzelzahn-
Einspritzschmierung mit den entsprechenden Olablaufbohrungen.

12.1.2 Lamellenkupplung

Sie besteht aus zwei Flanschnaben und einem Zwischenstick. Zwischen den
Flanschen und dem Zwischenstiick 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 lasst eine Drehelastizitat nicht zu. Das
Drehmoment (bis zu 8x10°> Nm) wird drehspielfrei iibertragen. Die Lamellen-
kupplung ist wartungsfrei und unterliegt bei fachgerechter Montage keinem
Verschlei3. Somit ist ihre Lebensdauer nahezu unbegrenzt.

Da die Lamellenpakete gut sichtbar angeordnet sind, konnen sie leicht
kontrolliert werden und sind ohne Schwierigkeiten zu montieren.

12.1.3 Membrankupplung
Bei der Membrankupplung sind zwischen den Zwischenhilseenden und den
Wellenenden Blechringe installiert (Bild 12.5).

Bild 12.5 Membrankupplung
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Membrankupplungen konnen einerseits drehstarr und spielfrei  hohe
Drehmomente und Drehzahlen Ubertragen und andererseits durch die
Verformungsfahigkeit ihrer Blechringe axiale, radiale sowie winkelige
Wellenverschiebungen ausgleichen.

Im Vergleich zur Zahnkupplung treten bei der Membrankupplung geringere
Axialkrafte auf, es konnen jedoch lediglich geringe axiale Wellen-
verschiebungen ausgeglichen werden. Zudem ist die Membrankupplung sehr
stoRempfindlich. Sie kann mit etwa dem Vierfachen, wahrend die
Zahnkupplung mit dem Achtfachen ihres Nennmomentes belastet werden.
Somit eignen sich Membrankupplungen nur bedingt fir E-Motor-angetriebene
Turboverdichter, da hier hohe Stol3belastungen durch Kurzschlisse auftreten
kénnen. Vorteilhaft ist, dass sie Schmierungs- und wartungsfrei eingesetzt
werden konnen.

Zur Drehmomentenitbertragung sind hier alle Ublichen Wellen-Naben-
Verbindungen (Keil, Passfeder, Aufschrumpfung) verwendbar.

In Bild 12.6 ist eine Membrankupplung der Fa. BHS-VOITH dargestellt. Die
flexiblen Membranscheiben, das Kernstick der Kupplung, bestehen aus
Doppelmembranelementen, die sowohl auflen als auch innen (mit der
dunnwandigen Hilse) miteinander elektronenstrahlverschweif3t sind.

Bild 12.6 Membrankupplung (Fa. BHS-VOITH)

12.2 Kupplungsschutz - Einrichtungen

Zum Schitzen gegen jegliche Berihrung der rotierenden Teile sowie zur
Vermeidung von Olverlusten bei Olgeschmierten Kupplungen
(Zahnkupplungen) werden Kupplungsschutz - Einrichtungen herangezogen.
Im Falle, dass eine Olschmierung vorhanden ist, ist eine oldichte
Kupplungsverschalung vorzusehen. In den meisten Féllen 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 Olzufiihrung
Uber die Verschalung soll etwa 100 mm groR3er als der gréf3te Durchmesser
der Kupplungshiilse sein. Bei einer Olzufihrung Gber das
Maschinenlagergehause dirfen 20mm nicht unterschritten werden.

Diese MalBnahmen sind notwendig, um bei Oldichten Kupplungs-
verschalungen Stauungen im Olabfluss durch die Ventilation der
Kupplungshilse zu vermeiden. Bei schmierungsfreien Kupplungen, z.B. bei
Membrankupplungen mit hohen Umfangsgeschwindigkeiten, ist der
Durchmesser der Verschalung ausreichend grol3 zu wéhlen, um unzul&ssig
hohe Erwarmungen 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
Verdichtergehdusen bei mehrgehausigen Verdichtern eingesetzt. Sie werden
meistens bei E-Motorangetriebenen und selten bei turbinenangetriebenen
Verdichtern verwendet.

Ein Getriebe besteht aus einem feststehenden Gehause sowie einer Antriebs-
und Abtriebswelle. Beide Wellen koénnen entweder mechanisch oder
hydraulisch gekoppelt sein.

Bei Turbosatzen werden hauptséachlich Zahnradgetriebe eingesetzt. Sie sind
als Stirnradgetriebe mit einfacher oder Doppeltschragverzahnung ausgefihrt
und werden bei hohem Drehzahlibersetzungsverhaltnis mehrstufig gebaut.
Ferner werden bei hohen Ubersetzungsverhaltnissen oft Planetengetriebe
eingesetzt. Da jedoch bei diesen Getrieben die Antriebs- und Abtriebswelle
koaxial angeordnet sind, konnen sie direkt am Verdichtergehause
angeflanscht werden.

In Bild 13.1 und Bild 13.2 sind ein Stirnradgetriebe bzw. ein
Planetengetriebe dargestellit.
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Wahrend die Leistungsibertragung bei den Zahnradgetrieben mechanisch
passiert, erfolgt sie bei hydrodynamischen Getrieben Uber eine Flussigkeit.
Das hydrodynamische Getriebe besteht aus einer Pumpe, einer Turbine und
einem Leitrad (Bild 13.3). Durch die Leitschaufelverstellung kdnnen
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
bewahrten 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) Gbernimmt ausschliel3lich den Regelbereich von 80 -
100 % der Drehzahl. Die Drehzahlregelung erfolgt durch die Anderung der
Stellung seiner Leitschaufeln. In diesem Regelbereich werden die beiden
Laufrader 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 gegenuber den elektrisch
drehzahlgeregelten Motoren wurden durch ihren Einsatz bestatigt.

14 Rotordynamische Betrachtungen

14.1 Biegeeigenfrequenzen

Die Laufruhe eines Turbolaufers stellt eine wichtige Vorraussetzung fur den
sicheren Betrieb einer Turbomaschine dar. Das Verhalten des Turbolaufers
wird unter Berlcksichtigung der Lagerform, der Lagergeometrie sowie des
Olfilms auf drehzahlfrequente und drehzahlfremde Schwingungen untersucht,
um eine Begrenzung der Wellenschwingungsamplituden innerhalb der
zulassigen Werte zu erzielen. Die Amplitude der Wellenschwingungen, die
dynamischen Lagerpressungen, - entsprechend den Feder- und Dampfungs-
zahlen der Lager - die Resonanzen sowie die bezogenen Amplituden-
Uberh6éhungen werden mit Hilfe der Unwuchtrechnung, bestehend aus
unterschiedlich verteilten Unwuchten - es werden i.d.R. drei Unwuchtfélle
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herangezogen- ermittelt. Dadurch werden die Schwingungsamplituden fur
jeden beliebigen Punkt der Welle als Funktion der Drehzahl berechnet.

Die Unwuchtgrof3e wird nach DIN 4312 gemal} der angegebenen Formel:

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

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

Ferner durfen die fur jede Unwuchtverteilung errechneten Amplituden der
Wellenschwingungen an den Lagern den Wert A = 1400/\/W [um] nicht

Uberschreiten. Dabei wird als Amplitude A die groRe Halbachse der
elliptischen Wellenbahn verstanden.

Die API617 aus dem Jahre 1979 empfiehlt als UnwuchtgroRe den Wert
U=444x10° m/N?> [gmm] und als zuldssige Amplituden der Wellen-

schwingungen an den Lagern A = 2800/\/W. In der APl 617 vom 1988 wird

der Verstarkungsfaktor AF = N¢/(N2>-N1) eingefuhrt (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 hochsten Betriebsdrehzahl keine kritischen

Drehzahlen liegen.
A

\

Ac

0,70? XA(

N N N
1 c 2
Bild 14.1 Definition des Verstarkungsfaktors
In Bild 14.2 ist die Amplitude der Wellenschwingungen in Abhangigkeit der

Lauferdrehzahl far alle drei Unwuchtfalle des im Abschnitt 17.1.1
beschriebenen Kalteverdichters dargestellt.
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Bei Mehrwellen-Turboverdichtern (Getriebeverdichtern) werden aber im
wesentlichen die Lagerbelastungen und damit die Feder- und
Dampfungszahlen der Lager und somit schlieBlich die Eigenfrequenzen und
Verstarkungsfaktoren durch die Zahnkrafte bestimmt, die wiederum von der
Leistung abhangig sind. Damit andern sich die Lagerbelastung mit der
Verdichterleistung und entsprechend die Resonanzverhaltnisse.

Tragt die Ritzelwelle lediglich ein Laufrad, so handelt es sich praktisch um
einen ,Einmassenschwinger”. Sein Schwingungsverhalten wird von der ersten
Eigenfrequenz bestimmt, denn aufgrund der vorhandenen Massenverteilung
ist eine Erregung der zweiten Eigenschwingungsform nicht moglich. Zur
Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird die gesamte Unwucht im

Laufradschwerpunkt angesetzt (Bild 14.3).
18,0

=\ s

7

16,0 ® STELLE ZEICHEN
x o 0 ® UNWUCHT
o 1 A LAGER 1 "E
g 14,0 2 + LAGER 2
£ 3 X
Z 12,0 1
[7¥]
o o O
o
= 10,0 Fr
-
b
< 8,0 o

o o P4
6,0 o
(U]
) o
4,0 O
0 (D)

2,0 O L84
(U] a
o ﬂ:i(**gaae
0,0-—@9922&&£ﬁ§ X 000000020000000 ' T '
S & © & 5 wm » @ 2 9 N g E R @ W w w
= S S S 382 223 882828 8§ 2 g
} { DREHZAHL
NK1 N- BETR.

Bild 14.3  Wellenamplituden bei Getriebeverdichtern
Ritzelwelle mit einem Rad

Die Zahnkrafte, die wesentlich grofder als die Gewichtskrafte der Ritzelwelle
sind, bewirken groRe Lagerbelastungen, die wiederum zu grof3en
Federzahlen und geringen Dampfungswirkungen im Lagerolfilm fahren.
Anderseits fuhrt dieses zu hohen Verstarkungsfaktoren, so dass anders, als
bei hochtourigen Einwellenverdichtern, die Moglichkeit besteht nicht die
Resonanz als unkritisch zu betrachten (Bild 14.3).

Tragt die Ritzelwelle zwei Laufrader, so kann von einem Zweimassensystem
gesprochen werden. Zur Anregung der ersten Eigenschwingungsform wird je
die Halfte der Unwucht gleichphasig in beiden Laufradschwerpunkten (Bild
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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Ferner ist die Untersuchung des Turboldufers auf Instabilitdten von
fundamentaler Bedeutung. Im Unterschied zu den unwuchterregten
Schwingungen, deren Frequenz gleich der Drehzahl ist, sind die
Schwingungen infolge von Instabilitdten drehzahlfremd.

Die Hauptursache fir die Entstehung von Instabilititen bilden die
Querfederzahlen. Die Stabilitat einer We II wird d ch das logarithmische
Dekremen t © wiedergegeben. Dieses ist definiert als d naturliche
Logarithmus des Quot'e ten zweier aufeinande rf olgender
Schwingungsamplitud stoBangeregten Welle (Bild 14. 6)

A N

Bild 14.6 Logarithmisches Dekrement & = In(An/An+1)

Die bekanntesten Instabilititen werden aufgrund von Querkréften, die das Ol
in den Radiallagern austbt (Oilwhip), hervorgerufen und treten sowohl bei
Turboverdichtern als auch bei Turbinen auf. Die dadurch entstehenden
Schwingungen sind subharmonisch und Iiegen etwas tiefer als die halbe
Drehfrequenz. Bild 14.7 zeigt die Fre q nalyse einer subharmonischen

Schwingung, die vom Olfilm der Lager anger gtw urde.
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Die Welle dreht mit 280 1/s. Neben einer drehfrequenten Amplitude von 50
Mm existiert ebenfalls eine Amplitude der gleichen GroRe bei der
drehzahlfremden Frequenz von 110 1/s, welche etwas niedriger als die halbe
Drehfrequenz liegt.

Das dargestellte Spektrum wurde wahrend eines Lagerschadens
(VergrofRerung des Lagerspiels) an einem Versuchsverdichter aufgenommen.
Das Auswechseln der Lager fuhrte zur Eliminierung der Subharmonischen
sowie zur Amplitudenverringerung der harmonischen Schwingung - zu 30 ym
[42].

Eine ebenfalls wichtige Rolle bei der Entstehung von Instabilitdten in
Turbolaufern spielt die Lagerform. Zylinderlager weisen aufgrund ihrer hohen
Querfederzahl die geringste Dampfung im Vergleich zu Zitronen- und
Vierkeillagern auf und haben somit die ungunstigsten
Stabilitatseigenschaften. Bei modernen  Turboverdichtern  werden
Kippsegmentlager verwendet, die hervorragende Stabilitatseigenschaften
besitzen.

In Bild 14.8 aus [43] ist dieser Einfluss am Beispiel eines
turbinenangetriebenen Verdichterlaufers dargestellt. Hier wurde das
logarithmische Dekrement fur Vierflachenlager (untere Kurven) und fur
Kippsegmentlager (obere Kurven) tber der Drehzahl aufgetragen.

S
0.3
0.2
0.1
- L | L) \* L
6000 8000 T 10000 N U/min 12000
Nios

Bild 14.8  Logarithmisches Dekrement liber der Drehzahl
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Die durchgezogenen Linien geben die errechneten Werte wieder, wahrend
die gestrichelten die gemessenen Werte aus Stolversuchen im
Vakuumbunker darstellen.

Bei den Vierflachenlagern machte sich die Instabilitdt (6=0) knapp unterhalb
der Turbinenschlussdrehzahl bemerkbar. Bei den Kippsegmentlagern, die
niedrigere Querfederzahlen besitzen, wurde eine Erhdhung sowohl des
errechneten als auch des gemessenen logarithmischen Dekrementes
ermittelt. Hier ist zwar ein merklicher Einfluss der inneren Dampfung bei
Drehzahlen Uber 8000 1/min festzustellen, es sind jedoch, da &>0, keine
Instabilitaten vorhanden.

Ahnlich wie der Olfilm in den Lagern kann das Férdergas in den Labyrinthen
ebenfalls zu Querkraften fuhren, die mit zunehmender Gasdichte
entsprechend grol3er werden. Die demzufolge entstehenden Instabilitdten an
Hochdruck-Turboverdichtern sind in vielen Veroffentlichungen dokumentiert.
Zur Abhilfe wurde in den meisten Fallen der Lagerabstand verkurzt und/oder
der Wellendurchmesser vergroRert. Das fuhrt zu einer Erhéhung der ersten
Biegeeigenfrequenz Nk1 -berechnet mit starrer Lagerabstitzung. Aufgrund
dieser Erfahrungen wurden in [44] Empfehlungen fir das maximale Verhaltnis
der Betriebsdrehzahl Ng zur ersten Biegeeigenfrequenz Ng4 in Abhangigkeit
der mittleren Gasdichte veroffentlicht (Bild 14.9).

Ne
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NB= Betriebsdrehzahl
NK T~ 1. Blegeelgenfrequenz starr -1..5
- -1
p= Mittiere Gasdichte = - (pE+ pA)
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3
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Bild 14.9  Zulassiges Steifigkeitsverhaltnis NB/NK1, abhangig von der
mittleren Gasdichte
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Da die Querkrafte bzw. Querfederzahlen mit der Umfangsgeschwindigkeit des
in die Dichtung zustrdmenden Gases wachsen und zu Instabilitaten flhren,
wird zur Abhilfe in manchen Fallen eine drallfreie Gasstromung durch
Drallbrecher vor der Labyrinthdichtung erzeugt [45].

Wenn Schwimmringdichtungen ohne Druckentlastung ausgerustet sind,
werden sie in ihrer radialen Beweglichkeit eingeschrankt - d.h. ,schwimmen®
nicht - verhalten sich demzufolge wie Zylinderlager und erzeugen Querkrafte
und somit Querfederzahlen. Zur Reduzierung dieser Querkrafte wird i.a. -
vorsorglich- die axiale Lange der Schwimmringe durch umlaufende
Ausgleichsnuten unterteilt.

Die  Turbolaufer werden bei maximaler Betriebsdrehzahl — mit
originalindentischen Lagern im Vakuumbunker dynamisch gewuchtet. Bei
derartigem Wuchten verhalt sich der Laufer elastisch, wodurch die wahre
axiale Verteilung der Unwuchten lokalisiert und nachfolgend kompensiert
wird. Zusatzlich werden die dynamischen Lagerkrafte nach Grofde und
Richtung gemessen.

Die Laufrader werden einzeln niedertourig gewuchtet und in einem
Schleudertopf einer Uberdrehzahlprobe unterzogen.

Der fertig montierte Laufer wird zuerst niedertourig vorgewuchtet, danach im
Vakuumbunker geschleudert und schlielBlich bei maximaler Betriebsdrehzahl
elastisch gewuchtet. Dabei werden internationale Bewertungskriterien
herangezogen.

Abschlielend ist auf eine weitere Ursache fur die Entstehung von
Instabilitaten hinzuweisen. Es handelt sich um die innere Dampfung, wie sie
beispielsweise infolge geringen Schrumpfens aufgesetzter Teile entstehen
kann.

14.2 Torsionseigenfrequenzen

Zur Ermittlung von Torsionseigenfrequenzen werden verschiedene Verfahren
herangezogen. Dabei werden die GrofRen der einzelnen Tragheitsmomente,
der Torsions-Federsteifigkeiten und -Dampfungen sowie die Drehzahlen des
gesamten Wellenstranges in einem Rechenmodell zusammengefasst. Diese
Werte werden fur 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 Kalteverdichters den Drehzahlen des Motors
und des Verdichters gegenubergestellt (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 Uber den Luftspalt auf den Motorlaufer
und anschlieRend Uber die Kupplung auf den Verdichterlaufer Ubertragen.
Ferner wird Uber das Motorgehause das entsprechende Gegenmoment auf
das Fundament eingeleitet.

Die meisten elektrische Storungen, 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 vollig
unterschiedliche Wechselmomente, die wiederum vom Verhaltnis der
Massentragheitsmomente des Motorlaufers zum Laufer der angetriebenen
Maschine abhangen. D.h. je groRer dieses Verhaltnis ist, desto kleiner sind
die in der Kupplung auftretenden Wechselmomente gegenuber den
Luftspaltmomenten.

Bei Motor-Turboverdichtern liegt das Verhaltnis der Tragheitsmomente
zwischen 0,1 und 5 und macht demzufolge je nach Grdlke und Art der
elektrischen Stoérungen unterschiedliche MalRnahmen notwendig. Ist das
Verhaltnis der Tragheitsmomente gro® genug und liegt die
Torsionseigenfrequenz ausreichend weit von der Erregungsfrequenz entfernt,
kobnnen die maximalen Wechselmomente am Wellenstrang durch
entsprechende Dimensionierungsmalinahmen gering gehalten werden, wobei
i.a. die Kupplungen das schwachste 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 Verlangerung ihrer Zwischenhulse 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 Dampfung
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 Kalteverdichters dargestellt. Das hierbei
kurzzeitig erreichte maximale Torsionsmoment betragt 21,3 kNm und liegt um
ca. das 3,3-fache hoher als das Nennmoment des Motors, das den Wert 6,43
kNm erreicht.
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Bild 14.11 Torsions-Momentenverlauf zwischen Motor und Getriebe
nach einem 3 phasigen Kurzschluss
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15 Getriebe - Turboverdichter

Die Verbesserung des Wirkungsgrades und die damit einhergehende
Reduzierung des Leistungsbedarfs hat den Anstol3 fur 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
Enddricke lagen zwischen 6 und 11 bar.

Im Jahre 1947 entwickelte die Firma DEMAG den Vvierstufigen
Getriebeverdichter und meldete ihn anschlieliend am 2.10.1948 zum Patent
an. Der erste Getriebe-Turboverdichter der VK-Baureihe wurde im Dezember
1949 an die Zeche ,Alte Haase" in Sprockhovel ausgeliefert und in Betrieb
genommen.

Mit dem Ablauf des Patents im Jahr 1968 wurde das erfolgreiche Konzept des
Mehrwellenverdichters von vielen Turboverdichter-Herstellern ebenfalls
ubernommen und weiterentwickelt.

Die Firma DEMAG prasentierte 1983 den 6-stufigen Getriebe-Turboverdichter
und ca. 10 Jahre spater lieferte die Firma Babcock-Borsig den 8-stufigen aus.
SchlieBlich 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. DEIMAG dargestellt.
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Bild 15.1  Vierstufiger Getriebeverdichter
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15.1 Vorteile der Getriebe- Turboverdichter

e Jede Stufe kann, durch die Moglichkeit der Wahl entsprechender
Ritzelwellendrehzahl, im Optimalbereich des Wirkungsgrades betrieben
werden.

e Die ungestorte axiale Zustromung zu allen Laufradern tragt zur
Verbesserung des Stufenwirkungsgrades bei.

e Da nach jeder Stufe eine Kihlung des Mediums ermdglicht wird, kann die
Annaherung an den thermodynamisch gunstigsten isothermen
Prozessverlauf erreicht werden.

e Aufgrund der Optimierung des Wirkungsgrades fur jede Stufe sowie der
Verwendung von 3D-Laufradtypen in halboffener und geschlossener
Bauweise werden weniger Stufen bendtigt.

e Die kompakte Bauweise des Getriebe-Turboverdichters fuhrt zu
erheblicher Gewichteinsparung und geringerem Platzbedarf.

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

e Nach jeder Stufe ist eine Zuspeisung oder Enthahme maoglich.

e Die Moglichkeit der Anpassung an veranderte Betriebsbedingungen durch
den einfachen Austausch von Laufradern und Spiralgehdusen ist
gewahrleistet.

e Montage- und Wartungsfreundlichkeit.

e Die oben genannten Vorteile fuhren zu niedrigeren Investitions- sowie
Betriebskosten gegenlber den Einwellenverdichtern.

15.2 Technologische Entwicklung der Getriebe-Turboverdichter

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

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

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

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

Die Einfuhrung von Kohlesegmentringdichtungen anstelle der Labyrinth-
dichtungen flihrte zu einer Verringerung der Leckageverluste.

15.3 Getriebe

Das Getriebegehause wird aus Termin- und Kostengrinden als geschweil3te
Stahlkonstruktion konzipiert. Die schrag verzahnten Rader sowie die
Ritzelwellen werden aus geschmiedetem legiertem Stahl gefertigt und ihre
Verzahnungen einsatzgehartet 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 Stabilitats- und Dampfungseigenschaften der
Kippsegmentlager weisen Getriebeverdichter eine hohe Laufstabilitat sowie
minimale Rotorschwingungen auf.

Der erzeugte Axialschub der Laufrader wird Uber die Druckkamme der
Ritzelwellen auf das Antriebsrad des Getriebes Ubertragen. Hierbei nimmt das
Axiallager des Antriebrades den resultierenden Restschub auf.

Eine mechanisch angetriebene Olpumpe gewahrleistet die
Schmierdlversorgung im Normalbetrieb und ist am Getriebe integriert. Sie ist
derart ausgelegt, dass sie bei Stromausfall Ol bis zum Auslaufen liefert. In
Bild 15.2 ist ein Getriebe der Fa. BHS dargestellt.

Bild 15.2 Dreiwellengetriebe in Druckkammausfiihrung
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15.4 Kupplung
Zur Verbindung des Antriebmotors und des Getriebes wird meistens eine
Zahnkupplung eingesetzt. Sie gehdrt 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 MalRhahme
wird ergriffen, um infolge fehlender Torsionsdampfung Instabilitaten, die durch
Anregungen uber den Luftspalt des E-Motors auftreten konnen, zu vermeiden.
Durch die Anpassung der Lange des Zwischenstlckes (Torsionsstab) wird die
gewlnschte Drehelastizitat 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 Anderung der spezifischen
Arbeit in Abhangigkeit des Volumenstroms bei konstanter Drehzahl,
Komponentengeometrie sowie unverandertem Fordergas dar. Bei Anderung
der Drehzahl oder der Komponentengeometrie z.B. durch den Einsatz von
Saugdrosselklappen oder Vorleitgittern entsteht ein Saugdrosselklappe -

Verdichterkennfeld (Bild16.1) wobei psg 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 Allgemeingultigkeit
gemaR der Ahnlichkeitstheorie erlangt, miissen die dimensionsbehafteten
KenngrolRen wie z.B. Volumenstrom, spezifische Arbeit oder die Drehzahl
durch dimensionslose Kenngrol3en ersetzt werden. Solche KenngroRen sind

die Volumenzahl ¢ oder ¢3, die Druckziffer v sowie die Umfangs-Machzahl
Muy2 (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 Kennlinie zu
erkennen. Im Gegensatz dazu ist der Einfluss der Re-Zahl in den meisten
Betriebsfallen vernachlassigbar klein, da sie einen grof’en Wert hat, was
darauf zurlGckzuflUhren ist, dass die Reibungskrafte klein gegenuber den
Tragheitskraften sind.

In Bild 16. 3 ist ein Drehzahlkennfeld eines Turboverdichters dargestelit.
Daraus ist zu enthehmen, dass der Betriebsbereich im Teillastgebiet durch
die sog. Pumpgrenzkurve begrenzt wird. Links von dieser Kurve kann das
Verhalten des Turboverdichters instabil sein, das bedeutet, dass bei jeder
Drehzahlkennlinie eine gewisse Minimalférdermenge nicht unterschritten
werden darf. Solche Instabilitaten sind auf ein Abrei3en der Stromung an den
Schaufelgittern bei abnehmendem Volumenstrom zurlckzufihren. Dadurch
nehmen die Verluste 2zu, welche wiederum eine Reduzierung der
Druckanderungsarbeit bzw. des Enddruckes verursachen. Deshalb ist der
Kennlinienverlauf im Teillastbereich flach oder fallt manchmal sogar ab.
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Bild 16.3 Drehzahlkennfeld eines Turboverdichters

Wenn durch das Abrei3en der Stromung der Enddruck so weit sinkt, dass er
kleiner als der Druck im an den Verdichter angeschlossenen Speichersystem
wird, dann entsteht eine Zurlckstromung des Fordergases von der Druckseite
zum Turboverdichter, bis dieser wieder anfangt, das Medium zu fordern.
Dieser instationare Vorgang wird als ,Pumpen® bezeichnet. Durch diesen
Vorgang wird der Axialschub des Turboverdichters nach Richtung und GroRRe
periodisch verandert und damit entsprechend die Belastung des Axiallagers,
welches schlieBlich zu seiner Beschadigung fuhren kann.

Ferner kann die ganze Verdichteranlage durch die auftretenden
Gassaulenschwingungen in den Leitungen in Gefahr geraten.

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

16.2 Regelung der Turboverdichter

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

e die Druck- oder Férdermengeregelung und

e die Pumpgrenzregelung

16.2.1 Druck- bzw. Fordermengenregelung

Zur Lbésung dieses Regelproblems werden verschiedene Regelarten
herangezogen. Fur die Auswahl der Regelart sind folgende Gesichtspunkte
zu bertcksichtigen:
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Betriebsweise der Gesamtanlage

hoher Wirkungsgrad des Verdichters im gesamten Betriebsbereich
breiter Betriebsbereich

Einsatz des Turboverdichters bei veranderlichen Ansaugbedingungen.

16.2.1.1 Regelarten
16.2.1.1.1 Drehzahlregelung
Durch eine Drehzahlveranderung wird nach dem Stromungsmaschinengesetz

eine Variierung des Volumenstromes (V ~N) sowie der polytropen Arbeit
(h,~N?) erreicht. Diese Regelart bietet sich bei der Verwendung eines
Antriebes mit veranderlicher Drehzahl wie einer Dampf- oder Gasturbine,
eines drehzahlgeregelten E-Motors sowie einer Regelkupplung an.

Die Drehzahlregelung (Bild 16.3) eignet sich insbesondere fur steile
Anlagekennlinien sowie samtliche Laufrad- und Turboverdichter-Bauarten. Da
bei dieser Regelungsart der Verdichter lediglich die erforderliche Arbeit
verrichtet, kénnen relativ hohe Teillastwirkungsgrade erreicht werden. Sie
wirkt auf samtliche Laufradstufen des Turboverdichters und ermaoglicht durch
die Uberdrehzahl eine Uberlast des Férdervolumens.

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 Druckverhaltnis an der
Drosselklappe aufgeflihrt, wobei der Ansaugzustand des Verdichters vor der
Drosselklappe definiert ist. Durch die Verdrehung der Drosselklappe werden
Stromungswiderstande erzeugt, die mit dem Verstellwinkel wachsen und eine
Senkung des Laufradsaugdrucks hervorrufen.

Aufgrund der Stromungswiderstande in der Drosselklappe entstehen
Energieverluste, die zu einem niedrigen Wirkungsgrad im Teillastbereich
fuhren. Die Saugdrosselregelung eignet sich fur steile Anlagekennlinien sowie
alle Laufrad- und Verdichterbauarten und wirkt auf samtliche Laufradstufen
des Turboverdichters.

Die niedrigen Investitionskosten stehen bei dieser Regelungsart den hohen
Betriebskosten im Teillastbereich wegen des niedrigen Teillastwirkungs-
grades gegenuber.

16.2.1.1.3 Vorleitschaufelregelung

Durch die Anordnung verstellbarer Leitschaufeln vor dem Laufrad wird
positiver sowie negativer Vordrall erzeugt. Dies ermdglicht die Variierung der
Umfangskomponente der Zustromungsgeschwindigkeit c,q und flhrt folglich

zu einer Beeinflussung der polytropen Arbeit hp=(cy2 U2 - cy1 u1) np.

Ein positiver Vordrall (Mitdrall) erzeugt eine Minderung, ein negativer
(Gegendrall) dagegen eine Erhohung der polytropen Arbeit bzw. des
Druckverhaltnisses (Bild 16.4).
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Bild 16.4 Vorleitschaufelkennfeld

Die Reduzierung der polytropen Arbeit entlang der Kennlinie wird durch den
Mitdrall ungleichmalig beeinflusst. Im Teillastbereich ist die Abhangigkeit
gering, da ¢y klein gegeniiber ¢, ist, im Uberlastbereich dagegen sehr grof,
da hier c,1 gro® gegenuber c,; ist. Daraus ist zu entnehmen, dass sich die
Kennlinien des Kennfeldes mit wachsendem Mitdrall nach links verschieben.

Diese Regelart eignet sich hervorragend fur steile Anlagenkennlinien sowie
fur alle Laufradtypen und insbesondere fir Laufrader  mit
ruckwartsgekrummten Schaufeln (c,2 kleiner). Die Mehrwellenverdichter
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eignen sich besonders dafur, da bei denen vor jeder Laufradstufe ein
Vorleitapparat eingebaut werden kann. Dagegen kénnen bei Mehrstufen-
Einwellenverdichtern, aus Platzgrinden lediglich ein bis zwei Vorleitapparate
installiert werden.

Die Vorleitschaufelregelung fuhrt 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 hoher als bei
der Saugdrosselregelung liegen. Da sich die Verstellung der Vorleitschaufeln
nur auf die folgende Laufradstufe auswirkt, ist die Teillastiberlegenheit der
Vordrallregelung gegenuber 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 fur eine starkere Verzogerung der Stromung
auf dem kurzeren Weg zur Spirale und ist deshalb verlustarmer als der
unbeschaufelte Diffusor. Beim letzteren verlauft die Stromung annahernd in
Form einer logarithmischen Spirale und legt deswegen einen relativ langeren
Weg zur Spirale der Stufe zurtck.

Der Nachteil des kleinen Teillastbereiches des beschaufelten gegentber dem
schaufellosen Diffusor wird durch die Verstellung der Diffusorschaufeln
aufgehoben, denn dadurch wird eine Anpassung ihres Anstellwinkels an den
Winkel der absoluten Stromung am Laufradaustritt erreicht (Bild 16.5), was
folglich zu einer Minimierung der Stol3verluste im Teillastbereich fuhrt.
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Bild 16.5 Kennfeld mit verstellbaren Diffusorschaufeln
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Durch die Schliefung der Diffusorschaufeln erfolgt eine Verringerung des
Eintrittsquerschnitts des Diffusors und somit eine proportionale Reduzierung
der Durchflussmenge. Daraus folgt eine Verringerung des Winkels der
absoluten Stromung am Laufradaustritt. Der kleiner eingestellte
Diffusorschaufelwinkel wird nun auf die Verringerung des Stromungswinkels
angepasst.

Die Beeinflussung des Volumenstroms Uber die Verstellung der
Diffusorschaufeln bedeutet eine inzidenzarme Flachenreduzierung und hat
dennoch keine energiedissipative Drosselung, 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 unverandert, da sich im Gegensatz zur
Vorleitschaufelregelung lediglich der Druckrickgewinn im Diffusor verandert.
Diese Regelart eignet sich sehr gut fir Mehrwellenverdichter, da hier der
Einbau des Verstellmechanismus an jeder Stufe mdglich ist. Dagegen kdnnen
sie bei mehrstufigen Einwellenverdichtern aus Platzgriinden nicht eingesetzt
werden. Sie eignet sich besonders gut fur flache Anlagenkennlinien sowie alle
Laufradtypen.

Mit Hilfe der Nachleitgitterregelung wird ein weiter Betriebsbereich mit gutem
Wirkungsgrad bei konstanter polytropischer Arbeit bzw. konstantem
Druckverhaltnis erzielt. Hierbei liegt die Pumpgrenze o&fter bei einem
Volumenverhaltnis unter 50 %.

Bei reduzierter polytroper Arbeit ist dagegen der Teillastwirkungsgrad niedrig.
Da bei der Kalteanlage im Teillastbereich der Kondensatordruck meistens
sinkt ist diese Verdichterregelart dementsprechend ungeeignet.

Durch die Aufdrehung der Diffusorschaufeln kann in den meisten Fallen eine
VolumenvergroRerung erreicht werden. Die Schaufelverstellung wirkt lediglich
auf die betreffende Stufe.

AbschlielRend ist zu erwahnen, 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 Kalteturboverdichter 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 n, infolge der schlechteren Stromungsverhaltnisse 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
anschlielend fir die noch kleineren Teillastpunkte Uber eine
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Saugdrosselklappe geregelt, so dass im Jahresdurchschnitt der gunstigste
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 darUber ausfuhrlich 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.
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Bild16.6 Kennfeld mit kombinierter Vorleit-Nachleitschaufelregelung

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 Druckverhaltnis mit der Nachleitgitter-Regelung der
grofldte 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 Druckverhaltnis wird mit Hilfe der
Drehzahlregelung erreicht. Die Saugdrosselregelung verhalt sich ahnlich. Die
Vorleitgitterregelung liegt hierbei zwischen der Nachleitgitter- und der
Drehzahlregelung.

16.2.1.3.1 Vergleich der Saugdrossel- mit der Drehzahiregelung

Im Gegensatz zur Drehzahl ist bei der Saugdrosselregelung eine Uberlastung
des Verdichters nicht mdglich. Die Pumpgrenzlinie verlauft jedoch nahezu
identisch.

Bei einer Betrachtung des gesamten Teillastbereiches eines Turboverdichters
ist festzustellen, dass die Saugdrossel- eine hdhere Leistung bendtigt 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 fir den Teillastpunkt A (V =60000 m®h, pg=3,2 bar) mit der
Saugdrossel- etwa 18% mehr Leistung benotigt als bei der Drehzahlregelung.
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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 Gegenuberstellung ist zu ersehen, dass beim Einsetzen der
Vorleitgitterregelung ein erheblich gréRerer Betriebsbereich sowie ein héherer
Wirkungsgrad im Teillastbereich erzielt werden kann (niedrigere
Kupplungsleistung).

Die aerothermodynamischen Vorteile eines einzigen Vorleitgitters vor der
ersten Laufradstufe sind gegenlber der Saugdrosselklappe noch bis zum
sechsstufigen Turboverdichter zu erreichen.
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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 Druckverhaltnissen der Betriebsbereich des Verdichters mit
Nachleitgitter erheblich grofier als derselbige mit Vorleitgitter ist.

Ferner ist die Eignung der Nachleitgitterregelung fur flache Anlagenkennlinien
oder -differenzierter ausgedruckt- fur konstanten Enddruck bei veranderlichen
Saugvolumina hervorzuheben. Hierbei kdnnen 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 abféallt. In diesem Fall bietet sich die
Vorleitgitterregelung an, da hierbei kein starker Wirkungsgradabfall auftritt.
Anwendung findet die Vorleitgitterregelung fur steile Anlagekennlinien, wie es
bei vielen Kalteanlagen der Fall ist. Dies kann im folgenden anhand eines

Beispiels verdeutlicht werden: Bei einem Volumenverhaltnis von \//\/‘0 =0,75
und einem polytropischen Arbeitsverhaltnis von hy/hy=0,8 betragt das
polytropische Wirkungsgradverhaltnis bei der Vorleitgitterregelung np/npo= 0,9

und bei der Nachleitgitterregelung lediglich np/npe= 0,72. Das bedeutet eine
Minderung des polytropischen Wirkungsgrades um ca. 20 %.
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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 flr steile Anlagekennlinien, jedoch weist die Drehzahlregelung
einen deutlich hdheren Teillastwirkungsgrad als die Vorleitgitterregelung auf.
Ferner ist festzustellen, dass der Teillastbereich des Turboverdichters bei der
Vorleitgitterregelung groBer und der Uberlastbereich kleiner als bei der
Drehzahlregelung ist.
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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
gewahrleisten, dass der Volumenstrom des Turboverdichters bei einem
bestimmten Druckverhaltnis das dazu gehoérige Pumpgrenzvolumen nicht
unterschreitet. Verlangt jedoch die Verbraucherseite geringere Massen-
strommengen, so ist die Differenzmenge von der Druckseite des Verdichters
entweder aus- oder umzublasen. Bei Kalteverdichtern wird meistens die
Umblaseregelung angewandt, da das Kaltemittel nicht in die Atmosphare
gelangen darf. In Bild 16.12 ist ein schematisches Diagramm der Umblasung
dargestellt.

‘VS < Vp(Vqumenstrom an der Pumpgrenzlinie)

Pd ’Td

ps !Ts

>

Umblaseventil
Bild 16.12 Schematische Darstellung der Umblasung

Falls aus betrieblichen Grinden der Turboverdichter Uber Ilangere
Zeitintervalle im Teillastbereich unterhalb der Pumpgrenzlinie operiert, wird
die Umblasemenge uber eine Entspannungsturbine geleitet, um somit einen
Teil der dem Fordermedium zugefuhrten Verdichtungsenergie wiederzu-
gewinnen.

16.2.2.1 Umblaseregelung

Mit Hilfe der Umblaseregelung wird ermdglicht, dass ein Turboverdichter auch
bei Abnahmemengen betrieben werden kann, die kleiner als der
Fordervolumenstrom an der Pumpgrenze sind.

Um einen stabilen Arbeitsbereich des Verdichters zu gewahrleisten, stromt
Uber das Umblaseventil die Differenz zwischen dem Mindestforder-
volumenstrom an der Pumpgrenze und dem Abnahmestrom von der Druck-
zur Saugseite des Turboverdichters zuruck.

Bei Kalteturboverdichtern sind oft mehr als eine Kaltemittelzufihrung
vorhanden. Um hierbei die Leistungsverluste zu verringern, werden getrennt
fur die einzelnen Prozessstufen Umblaseregelungen vorgesehen. Im Falle,
dass die Ansaugtemperatur des Fordermediums durch die Umblasemenge zu
hoch ansteigt, mussen Kuhler zur Herabsetzung der Temperatur der
Umblasemenge installiert werden.
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Aus Sicherheitsgrinden 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).

Umblaselinie
pd/ ps_ : ,/
| Pumpgrenzlinie/ _Kondensatorlinie

1 ST N\
e v\

/’// %  |>
i Y
N 4NN,

0,
5-10% i :

Vs [mh]
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 Kalteanlage wird die
Kombination der Pumpgrenz- mit der Saugdruckregelung fir den
Kalteturboverdichter 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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A: z.B. Messblende

B: Saugdrosselregel

C: Umblase-Regelventil

PT: Drucktransmitter

FT: Durchflusstransmitter *)
Verdichter I I/P: J/P-Umsetzer

PIC: Druckregler

UIC: Pumpgrenzregler

/V *) Flow Transmitter
4

J/}___,

/

w

\ 4

s ‘Elektrische Verbindungslinie
0—0—0—0— Verbindungslinie

—##—#*— Pneumatische Verbindungslinie
Bild 16.14 Kombination von Saugdruck- und Pumpgrenzregelung

In Bild 16.15 wird ebenfalls die Kombination der Saugdruck- mit der
Pumpgrenzregelung bei einem Kalteverdichter mit zwei Zuspeisungen
dargestellt.
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Bild 16.15 Kombination der Saugdruck- mit der Pumpgrenzregelung

bei einem Kalteverdichter mit zwei Zuspeisungen
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Hierbei hat die Regelung folgende drei Regelaufgaben zu erflllen:

a) Der Saugdruck des Verdichters wird wahrend des Betriebes Uber die
Verstellung der Drosselklappe konstant gehalten.

b) Der Systemdruck der Kalteanlage wird beim Starten des Verdichters
langsam auf den gewlnschten Verdampferdruck gesenkt.

c) Im Teillastbetrieb wird das Pumpen des Verdichters durch die
Umblaseregelung verhindert. Hierbei ist fur jede Prozessstufe jeweils eine
separate Umblaseregelung vorgesehen.

16.2.2.2 Entspannungsturbine

In Bild 17.6 ist die Pumpgrenzregelung bei einer Ammoniakkalteanlage durch
die Verwendung einer Entspannungsturbine wiedergegeben. Uber diese
Anlage wird ausfluhrlich im Kapitel 17 berichtet. Da es sich hierbei um eine
relativ aufwendige Losung handelt, ist von Fall zu Fall zu untersuchen, ob sie
wirtschaftliche Vorteile gegentber der Verwendung eines Umblaseventils mit
sich bringt.

17 Turbokalteanlagen

17.1 Tiefkuhlbereich

17.1.1 Propan- Kalteanlage mit einer Verdampfungsstufe

Bild 17.1 zeigt die schematische Darstellung des Kaltemittelkreislaufes einer

mit Propan betriebenen Turbokalteanlage und Bild 17.2 den dazugehdrigen
Kreisprozess im log p-h Diagramm.
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Bild 17.1:  Propankreilauf der Kilteanlage
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Bild 17.2 Kalteprozess
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Diese Anlage ist fur eine maximale Kalteleistung von Qmax=1803 kW bei
einer Verdampfungstemperatur tp =

temperatur von t; = 45 °C ausgelegt. Desweiteren sollte sie zusatzlich in zwei
Teillastpunkten betrieben werden konnen(Tabelle 17-1).

Tabelle 17-1: Betriebspunkte der Kalteanlage

-30 °C und einer Verflussigungs-

Auslegungs-

Garantiepunkt [ Normal | Minimal

Maximal
Kalteleistung Qo kW 1803 1628 |814
Verdampfungstemper. |ty °C -30 -30 -30
Verflissigungstemper. |t. °C 45 43 36.5
Kupplungsleistung Pk kW 1029 951 706
Spez. Kalteleistung Qo/Px | kJ/KWh [6308 6163 (4151

Der Verdichtungsprozess wurde durch die Einschaltung eines Economisers
auf zwei Stufengruppen aufgeteilt. Das fuhrt zu einer Erhéhung der
spezifischen Kalteleistung 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 Stréome werden
innerhalb des Verdichters derart vermischt, dass eine gleichmafige Stromung
vor dem nachfolgenden Laufrad vorliegt. Um dies zu ermdglichen, werden
speziell gestaltete Einstromkanale verwendet (s. Kapitel 8.5). Das erste
Laufrad ist mit 3D- und die restlichen mit 2D-Schaufeln ausgestattet. Der
AuBendurchmesser samtlicher Laufrader ist d,=335 mm, ihre Umfangs-
geschwindigkeit betragt u,=197,2 m/s und die daraus resultierende maximale
Umfangsmachzahl erreicht den Wert My2max.=0.89. In Tabelle 17-2 sind die
Betriebsdaten des Turboverdichters aufgelistet.

Tabelle 17-2: Betriebspunkte des Turboverdichters

Maximal Normal Minimal

Stufengruppe I Il I Il I |
Massenstrom m kg/h 19876 |27798 [17953 [25110 [11916 |16668
Anssaugvolum. |\j m°/h 5435 2502 4909 2436 3258 2048
Ansaugdruck Ps bar 1.622 |5.50 1.622 |5.11 1.622 |4.03
Ansaugtemper. | T °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. Ty °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. Forderhdhe |Hp kdJ/kg |58.4 53.4 59.2 54.9 62.8 59.7
Kupplungsleist. |Px 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.
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Bild 17.3 Saugdrosselkennfeld des 6-stufigen Propan-Verdichters

Das Verdichtergehduse ist mit einer vertikalen Teilfuge ausgeflihrt
(Topfbauweise). Der Laufer mit den dazugehdrigen sechs Laufradern und den
vormontierten Leitteilen wird mit Hilfe einer speziellen Vorrichtung in das
Gehause eingefuhrt und befestigt. Das Planetengetriebe ist an das
Verdichtergehduse angeflanscht, so dass nur die langsam laufende
Antriebswelle durch eine doppelt wirkend aul3enliegende Gleitringdichtung
(GLRD) abgedichtet werden muss. Diese Bauweise macht jedoch ein
Druckolsystem erforderlich, da die Lager dem permanenten Gasdruck
ausgesetzt sind. Ferner wird Sperrgas durch die Labyrinthdichtungen
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zwischen die Verdichter- und Lagerraume eingefuhrt, um eine absolute
Olfreiheit des Férdermediums zu erreichen.

AbschlieRend ist zu erwahnen, dass wegen der relativ geringen Anzahl der
Laufrader sowie der maligen Drehzahl keine Schwierigkeiten mit den
Biegeeigenfrequenzen zu erwarten sind (Bild 14.2).

17.1.2 Propan-Turboverdichter mit zwei Seiteneinstromungen

Fur die Verflussigung von Erdgas und Erddlgas in LNG- bzw. LPG-Anlagen
werden Propan-Turbokalteanlagen eingesetzt. Zu diesem Zweck hat die Fa.
DEMAG einen eingehausigen sechsstufigen Turboverdichter (Bild 17.4) mit
einer Antriebsleistung von 28000 kW entwickelt und gebaut.

In Bild 17.5 ist die schematische Darstellung des Propan-Kaltemittel-
Kreislaufs dargestellt. Daraus wird ersichtlich, dass die Anlage aus drei
Verdampfungs- und dementsprechend aus einer gleichen Anzahl von
Prozessstufen des Turboverdichters besteht.

Il
T t % |
+ !

Bild 17.4  Turboverdichter fir den Propan-Kaltemittel-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 grof3 wie der Basisstrom ist. Das stellt hohe Anforderungen an
die Gestaltung des Einstromkanals, damit die Mischung des Zuspeisestroms
mit dem internen Strom innerhalb des Verdichters so erfolgt, dass eine
gleichmafige Stromung vor dem folgenden Laufrad zustande kommt.

Wie aus den Umblaseleitungen in Bild 17.5 zu ersehen ist, wird fur jede
Prozessstufe des Turboverdichters eine Pumpgrenzregelung vorgesehen.
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Propan-Kéltemittel-Kreislauf einer LPG-Anlage
Aq...Aq,By...BrCy...Cy Verdampfungs-Wirmetauscher
LC Niveauregler FC  DurchfluBmengenregler PC  Druckregler CW Wasserkiihier

244000 kg/h ?lh 225000 kg /h
99 400 m3/h 53350 m3/h {12930 m¥/h
1,035 bar 3,66 bar 8,28 bar
40°C
1 1 28 000 kW
] . 1 Turbine
J ‘I 4000 /min
Prozefistufen i w
[ I HI

Turboverdichter M

Bild 17.5 Propan-Kaltemittel-Kreislauf einer LPG-Anlage (Fa. DEMAG)
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17.1.3 NH;- Kélteanlage mit zwei Verdampferstufen

Die hier beschriebene Kalteanlage 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 Kaltemittelkreislaufes der
NHs- Turbokalteanlage mit zwei Verdampfungstemperaturen und in Bild 17.7
der Kalteprozess im log p-h Diagramm dargestellt.

Die Anlage wurde fur eine Kalteleistung von Qy=4070kW bei t,=-33°C
Verdampfungstemperatur und tc=+33°C Verflissigungstemperatur
ausgefuhrt.

Der Verdichter bestand aus einem sechsstufigen Niederdruck- und einem
funfstufigen Hochdruckverdichter. In Tabelle 17-3 sind die Auslegungsdaten
des Niederdruck- und Hochdruckverdichters flir maximale Betriebs-
verhaltnisse angegeben.
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Bild 17.6  Prinzipschaltbild einer NH;- Turbokalteanlage mit zwei
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Verdampfungsstufen, Zwischenentspannung
und Zwischenkuhlung

Verdampfergruppe | 2 Verdampfergruppe Il

Einspritzkuhler | 4 ND-Turboverdichter
Rekuperationsturbine 6 Oberflachen-Zwischenkuhler
Einspritzkuhler Il mit Unterkuhlungsschlange

HD-Turboverdichter 9 Kondensator

Flussigkeitssammler 11 Zwischendruckbehalter (Economizer)
Drosselklappe b Umblaseventil

Kopplungsventil d Saugdruckregler (3. ProzelRstufe)

Expansionsventil (Einspritzventil)
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4 pe=12 7hhar te=37

ic=16900kg/h
h3=16900kgh

me=15400

pe=h.dhartz=1TC
me=1500kath

1600kg M
pl2=341dbar t02=-6"C

s 1=3300kgfh, =52 1kTT

i l=12100kgls
12100kgth

pl1=1032har t01=-33"C ps1=083dhar

m=12100kq'h, 0=4070:TT tsl=-22°C
h

Bild 17.7 KalteprozeR im log p-h Diagramm
Tabelle 17-3 Betriebsdaten der Turboverdichter
Verdichter ND HD
NHs-Durchsatzmenge m [t/h] 12,1 15,4
Ansaugevolumen \/ ¢ [m>/h] 17560 |6160
Ansaugdruck ps [bar] 0,834 3,159
Ansaugtemperatur ts [°C] -22 -3
Enddruck py [bar] 3,433 |13,0
Stufenzahl 6 5
Drehzahl N[min™"] 9400 [15700
Kupplungsleistung Pk [kW] 965 1460
Antriebsart Asynchronmotor

Die Anlage sollte in der ersten Ausbaustufe lediglich mit halber Kalteleistung
betrieben werden. Wahrend dieser Zeit mussten die Turboverdichter im
unwirtschaftlichen Umblasebetrieb gefahren werden. Um die hohen Kosten zu
vermeiden, wurde die Differenzgasmenge bis zur Pumpgrenzemenge von der
Druckseite py=12,753 bar (13,0 at) Uber eine Rekuperationsturbine 5 in die
Saugleitung ps= 0,8338 bar (0,85 at) entspannt.

Die Rekuperationsturbine bestand aus einem zweikranzigen 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) Kuhlgas zugesetzt werden, um eine unzulassige Erwarmung der
Entspannungsturbine zu verhindern.

Der ND-Einspritzkthler 3 ist hauptsachlich zur Abklhlung der Bypassgas-
menge beim Teillastbetrieb des ND-Verdichters 4 unterhalb der Pumpgrenze
bestimmt. Es wird natirlich auch die aus dem Verdampfer 1 kommende
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Gasmenge auf die dem Saugdruck zugeordnete Sattigungstemperatur
heruntergekuhlt.

Hinter dem ND-Verdichter befindet sich ein Oberflachen-Zwischenkuhler 6.
Infolge der Verdichtung des Ammoniakdampfes von ps=0,834 bar auf p4=3,43
bar entsteht eine hohe Endtemperatur. Im Zwischenklhler 6 sinkt die
Temperatur des Amoniakdampfes. Dadurch vermindert sich der
Leistungsbedarf des HD- Verdichters 8 erheblich, so dass eine Verbesserung
des Kalteprozesses erreicht wird.

AnschlieRend kuhlt der vor dem HD-Verdichter 8 angeordnete Einspritzkihler
7,der bei 3,16 bar (3,22 ata) arbeitet, die Gasmenge des ND-Verdichters
(hinter dem Kuhler 6) weiter. Er hat eine ahnliche Funktion wie der
Einspritzkuhler 3.

Im HD-Verdichter 8 erfolgt eine Verdichtung der Ammoniakgasmenge von
ps=3,16 bar (3,22 ata) auf py=12,75 bar (13 at) und anschlielend im
Kondensator 9 bei t.=+33°C verflussigt. Hinter dem Kondensator 9 wird das
Ammoniak zunachst in einen Zwischendruckbehalter 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% fur den HD-Verdichter 8 bedeutet.

In der Absaugleitung vom Zwischendruckbehalter 11 zum Zwischenstutzen
des HD-Verdichters 8 ist ein Saugdruckregler installiert. Im Teillastbetrieb
(Winterbetrieb) wirde 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 gewahrleistet ware. Der Saugdruckregler d sorgt
dafir, dass der Druck im Zwischendruckbehalter 11 auch im Teillast konstant
bleibt.

AnschlieRend folgt eine Verbesserung der spezifischen Kalteleistung durch
eine starke Unterkuhlung der Kaltemittelflissigkeit von 10°C auf 3°C in der
Klhischlange des Einspritzkihlers 7, bevor die Flussigkeit an den
Expansionsventilen der entfernt liegenden Verdampfer 1 und 2 angelangt ist.
In Bild 17.8 ist der ND-Verdichter im Langsschnitt dargestellt. In Bild 17.9
wird eine Rekupationsturbine gezeigt. Das horizontal geteilte Gehause
besteht aus Stahlguss, die 2D-genieteten Laufrader aus hochlegiertem Cr-Ni-
Mo-Stahl. Die Umfangsgeschwindigkeiten der ersten Laufrader betragen bei

dem ND-Verdichter u2=300m/s und bei dem HD-Verdichter sogar u2=310m/s
(beachtliche Werte fur die damalige Zeit).

Wie es aus dem Langsschnitt in Bild 17.8 zu ersehen ist, befinden sich die
Verdichterlager im Gasraum, was auf ein Druckodlsystem mit kombiniertem
Lager- und Sperrolsystem hinweist.
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Bild 17.8 _ Schnittbild es ND-Verdicht
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Bild 17.9 ekhperationsturbine
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Der Olsammelbehalter ist als Druckbehalter ausgefiihrt. Im Betrieb steht das
Ol unter dem Saugdruck des jeweiligen Verdichters, da jeder Uber ein
getrenntes Olsystem verfigt und im Stillstand dem Saugdruck der
Kalteanlage unterliegt. Bei dieser Anordnung ist flr jeden Verdichter lediglich
eine  kombinierte  Sperrdl-Stillstandsdichtung  erforderlich. In  der
Sperrgasdichtung zwischen Verdichter und Lagerraum wird NH3;-Sperrgas
eingeleitet, um eine absolute Olfreiheit fir das Foérdermedium zu
gewabhrleisten.

17.1.4 R134a-Kalteanlage mit zwei Verdampferstufen

Im Rahmen einer Studie an einer Turbokalteanlage wurde das Kaltemittel
R12 durch sein Substitut R134a ersetzt.

In Bild 17.10 ist die schematische Darstellung des Kaltemittelkreislaufes der
R134a- Turbokalteanlage mit zwei Verdampfungstemperaturen und in Bild
17.11 der dazugehorige Kalteprozess im log p-h Diagramm dargestellt.

Bild 17.10 Schematische Darstellung des Kaltemittelkreislaufes

logp
N 4
5 36°C
B 8 /{ 10°C 12\
3
/ ;
2
q 7 £T 11
5
38T 0
10
/ /™ .

h
Bild 17.11 Darstellung des Kalteprozesses 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 to =-38°C bzw. t,=-6°, einem
Economiser und einem Kondensator bei tc=+36°C.
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Bild 17.12 Vierstufiger Turboverdichter

Sie ist fur eine Kalteleistung von Qy=1400 kW bei t,=-38°C (Verdampfer I) und
von Qp=4300 kW (Verdampfer Il) bzw. Qo=700 kW (Verdampfer Ill) bei to=-6°
C Verdampfungstemperatur ausgelegt. Die Verflussigungstemperatur ist
tc=+36°C.

Der grofte Teil des Kaltemittels wird nach dem Kondensator Uber den
Economizer und die Unterkihlung zum Verdampfer Il gefihrt. Lediglich ein
kleiner Teil des Kaltemittels expandiert zum Verdampfer Illl, so dass eine
betrachtliche Energieersparung erreicht wird.

17.1.5 Olfreier Kalteverdichter

Die Firma YORK entwickelte in der letzten Zeit den 6lfreien mehrstufigen
Turboverdichter des Typs ,ML* flr Kalteanlagen. 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 Fordergas, die nahezu gleichen Ansaugbedingungen
(Verdampfungstemperatur ca 0°C) sowie ein begrenztes Druckverhaltnis.

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-
Kaltwassersatzen erfolgreich eingesetzt. Bild 17.13 zeigt funf geometrisch
ahnliche Baugrdoflien von einstufigen Turboverdichtern. Die dazu gehdrende
Baugrélie der R12-Kaltwassersatze, bestehend aus jeweils einem einstufigen
Verdichter, E-Motor, Getriebe, Verdampfer, Kondensator, Olsystem sowie
Grundplatte und  Schaltschrank  wurden als Package System
zusammengesetzt. Analog zu den R12- werden zur Zeit Baureihen fur R134a-
Kaltwassersatzen (R134a als Substitut von R12) entwickelt.
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Bild 17.13 Typen-Kennfeld fuir einstufige R12-Kalteturboverdichter

In der Tabelle 17-4 ist das Kalteleistungsspektrum fur Turboverdichter einer
Baureihe mit dem Kaltemittel R134a wiedergegeben. Hierbei wurde die
Kalteleistung  fur eine  Verdampfungstemperatur  t,=+1°C, eine
Verflissigungstemperatur  t.=38°C und eine  Unterkihlung von
At = 6K bestimmt.

Tabelle 17-4 Kalteleistungsspektrum fiir Turboverdichter einer Baureihe
mit dem Kaltemittel R134a

Verdichter- | Kalte- Saug- Laufrad- Drehzahl |Max. Motor-
Typ leistung volumen |Durchmesser |N [1/min] |leistung
Qo kW] |V g [m%s] |dz [mm] Prmax [kW]
RK250-11 |855 0,388 250 18445 320
[l {1030 0,466 250
RK300-11 | 1240 0,564 280 15370 400
[l {1550 0,700 300
RK355-11 | 1950 0,880 315 12995 560
[l {2280 1,035 335
RK425-11 | 2600 1,180 400 11015 775
[l {3100 1,400 425
RK500-11 | 3600 1,640 475 9320 1030
[l {4300 1,950 500

Die GroRe des Turbokaltesatzes bzw. des Verdichtertyps wird anhand der
erforderlichen Kalteleistung festgelegt. Die Anpassung des jeweiligen

1000 2000 T 3000 4000 5000 6000 7000 8000
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Turboverdichtertyps an die jeweils erforderlichen Verflussigungs- und
Verdampfungstemperaturen (Druckverhaltnis) eines Kaltwassersatzes erfolgt
meistens durch die Abdrehung des Laufradau3endurchmessers. 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 Laufradaul'Sendurchmessers dargestellt.

24 4
dy = 450mm, N[ =133

hs
22 .___.—-_—-—h“'““
[kJ/kg] dz = 425mm,ﬂ/fu., —1 257 \
20 —~
dy = 400mm, \f ., = 1183 \ \
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Bild 17.14 Kennfeld eines einstufigen Turboverdichters mit unter-
schiedlichen Abdrehstufen des LaufradauBendurchmessers
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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
ausgerustet, welches raumlich gekrimmte Schaufeln enthalt und aus einer
Aluminiumlegierung gegossen (z.B. Fa. YORK) wird, oder aus einem
halboffenen Laufrad, das aus einem Prazisions-Chromstahlgul} hergestellt ist
(z.B. Fa. SULZER ESCHER WYSS und CARRIER). Letztere verhindert
eventuelle Kaltemittelbrande sowie die daraus entstehenden Schaden. Das
Laufrad wird auf der Ritzelwelle fliegend montiert, so dass eine verlustarme
Axialzustromung des Laufrades ermdglicht 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 Uberholung die
Rotoreinheit nicht neu ausgewuchtet werden muss.

Die verstellbaren Leitschaufeln, die vor dem Laufrad angeordnet sind,
ermadglichen 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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Bild 17.15 Dralldrosselkennfeld eines einstufigen Turboverdichters

Die erforderliche Drehzahl des Laufrades wird durch ein doppelt-
schragverzahntes Getriebe aus hochlegiertem Stahl oder mit Hilfe eines
integrierten Planetengetriebes erreicht.

Das Spiral- bzw. Verdichtergehduse wird an das Getriebegehause
angeflanscht, so dass beide Gehause eine Einheit bilden. Da beide Gehause
vertikal geteilt werden, ergeben sich Vorteile bezuglich 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)
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Bild 17.17 Einstufiger Turboverdichter mit Dralldrossel (Fa. YORK)
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Der Kaltemittelkreislauf wird mit Hilfe einer doppelwirkenden Gleitringdichtung
auf der langsamlaufenden Antriebswelle abgedichtet. Die Koppelung des
Antriebsmotors mit dem Turboverdichter erfolgt Uber 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/Verflussiger) (Bild 17.18 und Bild 17.19) oder daneben
aufgesetzt.

Bild 17.18 Kaltwassersatz der Fa. YORK
1.Verdichter
2. Antriebsmotor
3. Verflussiger
4 UnterkUhler
65 3 v 2 4 15 Verdampfer
6. Olbehalter
7. Steuerschrank

k\ H
Nass==s
Bild 17.19 Kaltwassersatz der Fa. Sulzer Escher Wyss
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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 Gehause abgekapselt und
wird durch das Kaltemittel gekuhlt. Die Vorteile dieser Bauart sind das
Entfallen der Wellendichtung sowie der etwas gunstigere Platzbedarf. Von
Nachteil ist dagegen, dass lediglich ein bestimmter Kurzschlusslaufermotor
eingesetzt werden darf und schliel3lich, dass die Kiihlung des E-Motors durch
den Kaltekreislauf stattfindet, womit durch eventuelle Isolierungsfehler oder
ungenugende Kuhlung Kaltemittelborande entstehen konnen.

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 Drehstromkurzschlusslaufermotor verwendet. Die dazugehdrige
Betriebsspannung (Nieder- oder Mittelspannung) hangt von der notwendigen
Motorleistung sowie den jeweiligen elektrotechnischen Bedingungen am
Aufstellungsort ab. Die Elektromotoren kdnnen luft- oder wassergekuhlt sein.
Bei der Wasserklhlung wird die Motorwarme Uber das Kaltwasser abgeflhrt,
so dass keine Warmeabgabe 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 moglichen Einschaltung in einem zeitlichen
Abstand von 30 Minuten erfullt ist (Schalthaufigkeit mindestens zwei mal
stiindlich). Fur einen ruhigen Lauf des Turbokaltesatzes ist abschlielend ein
Motor mit schwingungsarmen Lauf zu empfehlen.

17.2.3 Verdampfer und Verfliissiger

Verdampfer und Verflissiger 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, au3en berippten Rohren, hergestellt aus
einer Kupferlegierung, ausgerustet. Die Rohre werden in die Stahlrohrbéden
eingewalzt und sind austauschbar. Rohrstabilitatsbleche (Stutzbleche) in
einem Abstand von ca. 1m verhindern die Durchbiegung sowie das
Schwingen der Rohre. Kiuhl- und Kaltwasser werden durch die Rohre gefuhrt.
Die Wasserkammern sind direkt an die Rohrbdden angeschweil3t und werden
durch angeschraubte Deckel verschlossen. Nach einer Abnahme der Deckel
kann eine Kontrolle durchgeflihrt werden. In Bild 17.20 werden die Apparate
eines alten Kaltwassersatzes der Firma YORK anschaulich dargestellit.
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Bild 17.20 Kaltwassersatz der Fa. YORK

Verdampfer

Der Verdampfer ist ein Uberfluteter horizontaler Blndelrohrapparat,
bestehend aus einem Flussigkeitsverteilsystem im unteren Teil, so dass das
einstromende Kaltemittel gleichmalig Uber die gesamte Apparatelange
verteilt wird und somit die Verdampferrohre benetzt. Die erzeugten
Kaltemitteldampfe durchstromen den Tropfenabscheider, bevor sie vom
Turboverdichter angesaugt werden. Hierbei wird die Kontrolle des
Kaltemittelstandes durch ein Schauglas ermoglicht.

Verfliissiger

Der Bundelrohrapparat enthalt ein Druckgasabprallblech und Verteilwande
zur einwandfreien Verteilung des Kaltemittels Uber die gesamte Lange. Die
Wasserkammern sowie die Rohranordnung im Verflissiger werden derart
ausgefuhrt, dass neben den manuell durchgefihrten mechanischen oder
chemischen Reinigungsverfahren auch automatisch arbeitende
Reinigungsanlagen eingesetzt werden konnen. Zur Kuhlung des Verflussigers
kann Grund-, Fluss-, Stadt- oder Kihlturmwasser verwendet werden. Hierbei
ist jedoch der Verschmutzungsgrad zu berucksichtigen.

17.2.4 Unterkuhler
Nicht alle Kaltwassersatze verfligen uber einen Unterkihler. Er wird
grundsatzlich als Rohrbundelwarmetauscher ausgefuhrt und dient der
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Unterkihlung des aus dem Verflissiger ausstromenden fllssigen
Kaltemittels. Der Unterkihler ist mit dem Verflissiger in Reihe geschaltet und
wird zuerst vom kalten Kihlwasser durchstromt. Wenn das zur Verfugung
stehende Kihlwasser eine Temperatur von etwa 25 bis 32°C hat, wird durch
die Unterkihlung des Kaltemittels eine Verringerung der bendtigten
Anlageleistung um ca. 6% erreicht. Im Falle, dass kalteres Kuhlwasser mit
einer Temperatur von ca. 15 bis 25°C zur Verfugung 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 Uberlegt werden, ob nicht auf den Unterklhler verzichtet werden
kann, da sie jahrlich lediglich kurze Zeit in Betrieb stehen.

17.2.5 Olsystem

Zur Schmierung der Lager des Getriebes und der Gleitringdichtung wird ein
Druckolsystem verwendet. Dieses wird als Kompakteinheit z.B. separat
zwischen oder neben dem Turboverdichter und dem Motor auf dem
gemeinsamen Grundrahmen montiert. Zum Olsystem gehéren der Olbehélter
mit der Olpumpe und dem E-Motor, der Grobfilter, der Olklhler, der Spaltfilter
sowie die Elektroheizung. Die Kihlung des Olkiihlers erfolgt durch das
Kaltemittel. In Bild 17.21 ist das FlieRschema eines Kaltwassersatzes
dargestellt.
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Bild 17.21 FlieBRschema eines Kaltwassersatzes

17.2.6 Sicherheits-, Uberwachungs- und Regeleinrichtungen
Die Forderung nach  kontinuierlicher  Betriebsbereitschaft  sowie
automatischem Betrieb bei mdglichst geringem Beobachtungs- und
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Wartungsaufwand bei Turbokaltwassersatzen fuhrt zu ihrer Ausstattung mit
einem umfangreichen Sicherheits-, Uberwachungs- und Regelungssystem.
Die zur Steuerung, Regelung und Uberwachung erforderlichen Schalt-,
Sicherheits- und Regelgerate sowie die dazugehdérigen Hilfsschitze und
Klemmleisten zum AnschlielRen der an- und abgehenden Leitungen befinden
sich Ublicherweise im Steuerschrank, der in Bedienungshéhe aufgebaut wird
und mit den Schaltgeraten des Turbokaltesatzes komplett verdrahtet ist.
Ferner enthalt der Steuerschrank Betriebs- und Warnleuchten, Schalter, Hilfs-
und Zeitrelais (u.a. fur die Wiedereinschaltung), Sicherungen und Schutze fur
den Olpumpenmotor, den Umflllverdichtermotor des Kaltemittels und die
Olheizung.

Im folgenden werden die vorgesehenen Sicherheits- und Uberwachungs-
gerate grob beschrieben.

17.2.6.1. Kondensatordrucksicherung

Uberdruckschalter

Der Uberdruckschalter hat die Aufgabe bei zu hohem Kondensatordruck den
E-Motor des Verdichters abzuschalten. Die Ursache dafur kann u.a. ein
Kihlwassermangel, eine zu hohe Kuihlwassertemperatur oder die
kUhlwasserseitige Verschmutzung der Kondensatorrohre sein.

Sicherheitsventil

Bei Uberschreiten des zuldssigen Kondensatordruckes offnet ein
Sicherheitsventil und lasst den hohen Kondensatordruck Uber eine
Steuerleitung direkt auf das Entspannungsventil wirken. Durch die komplette
Offnung dieses Ventils entsteht zwischen dem Kondensator und dem
Verdampfer ein Bypass, womit ein weiterer Druckanstieg vermieden wird.
Dieser Betriebszustand tritt jedoch nur bei sehr aullergewohnlichen
Vorkommnissen ein.

Sicherheitsventil am Sammelbehalter
Gemall den geltenden Vorschriften ist ein Sicherheitsventi am
Sammelbehalter anzuschliel3en.

17.2.6.2 Einfriersicherungen fiir den Verdampfer
Kaltwasseruntertemperaturschalter

Die Kaltwasseraustrittstemperatur wird von einem Thermostat Uberwacht,
dessen Fuhler im Austrittsstutzen des Verdampfers installiert ist. Bei
Unterschreitung des vorgegebenen Grenzwertes wird der Turboverdichter
abgeschaltet. Wenn die Kaltwasseraustrittstemperatur durch  die
Warmezufuhr der Verbraucher auf den vorgegebenen Wert wieder
angestiegen ist, gibt dieser Schalter den Einschaltbefehl an.

Kaltwasserstromungswachter

Der Differenzdruck zwischen dem Kaltwasserein- und Austrittsstutzen wird
durch einen Differenzdruckschalter Uberwacht. Eine Verringerung des
Kaltwasserdurchsatzes fuhrt zur Senkung des Differenzdruckes. Bei
Uberschreitung des Auslegungswertes um ca. 50 % wird der Turbokéltesatz
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.

Kaltemitteluntertemperaturschalter
Liegt die Verdampfungstemperatur unter dem zulassigen Wert, so |0st dieser
Schalter die Abschaltung aus.

17.2.6.3 Absicherung der Olversorgungseinrichtung

Uberwachung der Lagertemperatur

Zur Uberwachung und digitaler Anzeige der Verdichterlagertemperatur wird in
den meisten Fallen ein kombiniertes Geréat herangezogen. Die Uberschreitung
der maximal zulassigen Lagertemperatur fihrt letztendlich zur Abschaltung
des Turbokaltesatzes.

Oldifferenzdruckschalter

Die Druckdifferenz zwischen dem Olbehélter und der Hauptdlversorgungs-
leitung hinter dem Filter wird durch dieses Gerat Uberwacht. Das Einschalten
des Turboverdichtermotors erfolgt nur dann, wenn eine ausreichende
Oldruckdifferenz durch die Olpumpe aufgebaut ist. Sinkt der Oldifferenzdruck
wahrend des Betriebs unter den zulassigen Wert, so wird der Turbokaltesatz
abgeschaltet.

Oluntertemperaturschalter

Ein Thermostat, dessen Fiihler im Olbehalter eingebaut ist, sorgt dafiir, dass
das Einschalten des Verdichtermotors erst dann zugelassen wird, wenn das
Ol durch die elektrische Heizung auf den Sollwert erwarmt worden ist. Damit
wird vermieden, dass wahrend des Anfahrvorganges das Ol durch
desorbierendes Kaltemittel aufschaumt und die Olférderung abreift.

17.2.7 Leistungsregelung der Turbokaltesitze

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 Uber einen digitalen Ausgang entsprechende Befehle an den
Stellmotor weiter, der direkt auf dem Verdichter montiert ist und den
Verstellmechanismus der Vorleitschaufeln betatigt. Auf diese Weise werden
die Vorleitschaufeln des Turboverdichters Uber den elektronischen Regler in
Abhangigkeit der Kaltwasseraustrittstemperatur verstellt. Somit wird die
Kélteleistung stufenlos automatisch entsprechend der Anderung des
Kaltebedarfs geregelt.

Die Betriebskennlinien des Verdichters sowie die Kuhlcharakteristik des Ver-
dampfers und des Kondensators (Bild 17.22) bei konstantem Kuhl- und
Kaltwasserdurchsatz ermdglichen in weiten Grenzen des Teillastbereichs ein
wirtschaftliches Betreiben des Kaltesatzes (Bild 17.23).



206

p[bar]
Pz

I

|

| I
| I

| I
m |
| l

| |

| I

10 100 QIQ0[=]

Bild 17.22 Betriebskennlinie mit Kuhlcharakteristik
des Verdampfers und Kondensators

120

i 1
JEd

a0
=

I
=

Leistungsaufnahime [%]
&

/

10 20 30 40 50 60 70 30 90 100

]
=
Bl

1]

Kalteleistung [%]
Bild 17.23 Teillastcharakteristik

Der Turbokaltesatz schaltet ebenfalls automatisch ein und aus. Das
Abschalten erfolgt erst bei Unterschreiten der minimalen Kalteleistung von
etwa 10%. Dadurch wird ein Pumpen des Verdichters bei zu kleinen
Fordermengen verhindert. Das An- und Abschalten des Turbokaltesatzes in
Abhangigkeit vom  Kaltebedarf erfolgt durch Thermostate und
Kontaktthermometer, die in die Kaltwasserricklaufleitung eingebaut sind.

Zu der automatischen Leistungsregelung gehort auch die Motorstrom-
Begrenzungseinrichtung. Unter bestimmten Betriebsbedingungen, wie z.B.
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Uberlastung durch groRere Kalteleistung als ausgelegt oder durch iberhdhten
Kondensatordruck oder Herunterkuhlen des Kaltwassernetzes, ist es moglich,
dass der Leistungsbedarf des Verdichters uUber die Nennleistung des E-
Motors ansteigt, so dass der E-Motor durch Ansprechen des Motorschutzes
ausgeschaltet werden wurde. Diese Storabschaltung wird durch die
Motorstrom-Begrenzungseinrichtung verhindert. Sie ist der kontinuierlichen
Temperaturregelung Ubergeordnet und begrenzt die Stromaufnahme auf den
Nennstrom, indem sie durch Einwirken auf die Vorleitschlaufen die Leistung
des Turboverdichters der Nennleistung des Motors anpasst.

Moderne Kaltwassersatze verfiigen uber eine Mikrocomputer-Steuertafel. Die
Anzeige samtlicher Informationen erfolgt auf einem alphanumerischen
Zeichen-Display. Die Sollwerte z.B. von Kaltwasseraustrittstemperatur,
Strombegrenzung, Tagesfahrplan fur An- und Abschalten des
Kaltwassersatzes etc. konnen digital einprogrammiert werden.

Ferner werden alle sicherheits- sowie betriebsmaRigen Abschaltungen am
alphanumerischen Display angezeigt. Wichtige Informationen zum Betrieb
des Kaltwassersatzes konnen abgerufen werden.

17.2.8 Technologische Entwicklung der Turbokaltwassersatze
In den letzten 25 Jahren wurde durch permanente Verbesserungen der
Turboverdichter und der Warmeubertragungswerte sowie der Antriebs-

_ 2

Pi
erforderliche Verdichterleistungsbedarf pro erzeugte Kalteleistung erheblich
reduziert.

motoren die Kalteleistungszahl (& ) erheblich vergréRert bzw. der

17.2.8.1 Variable Turboverdichterdrehzahl

Eine enorme Verbesserung des Teillastverhaltens der Turbokaltwassersatze
wurde durch die Kombination der variablen Turboverdichterdrehzahl mit der
Vorleitschaufelregelung erzielt.

Hierbei wird fortlaufend elektronisch die Messung und Registrierung von
Kaltemitteldruck, Kaltwasser- und Kihlwassertemperatur 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 Teillastverhaltnissen optimal ist. Dadurch konnen grolde
Teillastwirkungsgrade erreicht werden.

Laut Angabe der Firma YORK ist im Teillastbereich der Turbokaltwassersatze
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 fur den Einsatz der variablen
Drehzahlregelung gegenuber. Innerhalb welcher Zeit sich diese Mehrkosten
amortisieren, hangt im wesentlichen vom jahrlichen Kaltebedarf und der
Haufigkeit des Teillastbetriebs ab.

Der Einsatz der Variable-Speed-Drive-Technik (VSD) sowie der ACC-Logik
fuhrt gleichzeitig zu einer Reduzierung der Drehzahl und des Volumenstroms
des Kaltemittels, 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 Uber dem Nennstrom bei Volllast
liegt, so dass der Verschlei der Einheit Elekromotor-Turboverdichter
verringert wird.

AbschlieRend ist darauf hinzuweisen, dass auch altere Turbokaltwassersatze
mit der neuen VSD-Technik und der ACC-Logik nachgeristet werden kdnnen.

17.2.8.2 Verbesserung der Apparate

Durch den Einsatz besserer Rohrarten und verbesserter Techniken beim Bau
von Verflissigern und Verdampfern wurden erheblich groRere Warmeulber-
tragungszahlen erreicht. Bei Volllastbetrieb wird oft das Kaltwasser im
Verdampfer von 12° auf 6°C abgeklhlt und das Kihlwasser im Verflissiger
von ca. 29° auf 35°C aufgewarmt.

Bei modernen Apparate-Konstruktionen liegt die Verdampfungstemperatur
des Kaltemittels lediglich geringfugig (ca. 1°C) unter der Kaltwasser-
Austrittstemperatur von 6°C, d.h. etwa bei 5°C. Entsprechend liegt beim
Verflussiger die Sattigungstemperatur nur geringflgig Uber der Kihlwasser-
Austrittstemperatur von 35°C, d.h. etwa bei 36°C.

Im Vergleich lagen die entsprechenden Temperaturen vor 25 Jahre bei t;=1°C
bzw. t=39°C. Das bedeutet eine Verringerung sowohl der
Verdichterforderhdhe als auch der Kaltemittelfordermenge, was zu einer
Minderung der Verdichterleistungsaufnahme flhrt.

Mit Hilfe von speziellen Rohrarten wie SPIKEFINS koénnen die
Warmeaustauschflache und Warmeubergangszahl zusatzlich vergroRert
werden, so dass bis zu 0,25°C an die Wasseraustrittstemperatur herangefuhrt
werden kann.

17.2.8.3 Entspannungsturbine

Beim Einsatz von Uberdruckkaltemitteln wie z.B. R134a kann das
Expansionsventil zwischen dem Verflissiger und dem Verdampfer durch eine
Expansionsturbine ersetzt werden. Dadurch wird Energie aus dem
Expansionsvorgang in Antriebsenergie umgesetzt und flihrt zu einer
Wirkungsgradverbesserung des Turbokaltwassersatzes um ca. 5%.

18 Olsystem-Olversorgungsanlage

Die Gleitlager werden bei Turboverdichtern hydrodynamisch geschmiert, d.h.
der Spalt zwischen der Lagerschale und der rotierenden Welle ist permanent
mit Druckol gefullt. Dadurch wird gewahrleistet, dass ein direkter Kontakt und
daher ein Verschleil3 zwischen stehender und rotierenden Teile vermieden
wird. Ferner fuhrt die Schmierdlzufuhr zur Kuhlung der Lagerschalen und
wirkt somit positiv auf die Lebensdauer der Gleitlager.

Weitere Maschinenelemente, welche mit Ol versorgt werden miissen, sind
Gleitringdichtungen, die zum Druckausgleich beim Abdichten des unter Druck
stehenden Verdichtergehduses mit Sperrdl beaufschlagt werden, dessen
Druck geringfugig uber dem im Druckbereich liegen muss.

Um die Versorgung mit Schmier- bzw. Sperrdl zu gewahrleisten, ist ein
spezielles Olsystem vorhanden, das im Verdichter integriert oder auch einzeln
aufgestellt werden kann.

Die Spezifikationen dieser Systeme werden entsprechend den APl (American
Petroleum Institute) Richtlinien festgelegt. Ausnahme bilden die Olsysteme
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der Turboverdichter, die bei Kalteanlagen zur Klimatisierung eingesetzt
werden. Hierbei sind verschiedene Vereinfachungen der Richtlinien zulassig.
Die Olversorgung der Turboverdichter kann in drei Varianten ausgefiihrt
werden:

e Schmierdlsystem

e Kombiniertes Schmier- und Sperrdlsystem

e Getrenntes Schmier- und Sperrélsystem.

Das kombinierte System enthélt zum Erzeugen des hoheren Sperrdrucks eine
zusatzliche Pumpengruppe und, da eine hohere Filterfeinheit bendtigt wird,
eine zusatzliche Filtergruppe. Durch diese, Booster-System genannte
Anordnung wird lediglich das fur die Dichtungen bendtigte Sperrdl geleitet,
wodurch nicht das gesamte Schmierdl auf den hohen Sperrdruck gebracht
werden muss.
Wird ein getrenntes Sperrolsystem eingesetzt, unterscheidet es sich lediglich
durch die hohere Druckauslegung und die Filterfeinheit von einem
Schmierdlsystem. Zur Darstellung der Olsysteme werden folgende
verschiedene Formen angewandt:
Zeichnungen: Fliel3bild

VerfahrensflieRbild

Aufstellungszeichnung

Einzelzeichnung
Sticklisten: Turboverdichter

Olsystem

Gerate

Im allgemeinen ist bei niedrigem Schmierdldruck ein Schmierdlsystem
vorgesehen (atmospharisches Olsystem). Wenn jedoch bei einem
Kalteverdichter eine auf3enliegende Dichtung vorhanden ist und sich somit die
Lagerkammer unter Gasdruck befinden, ist der Einsatz eines Druckdlsystems
erforderlich. Letzteres weist eine hohere Komplexitat auf und st
kostenintensiver als das atmosphéarische Schmierélsystem.

Beim atmospharischen Schmierdlsystem werden Fordergas und Olkreislauf
durch die innenliegenden Dichtungen getrennt, so dass keine
Beeintrachtigung der Schmiereigenschaften des Ols aufgrund der Loslichkeit
des Kaltemittels im Schmier6l stattfindet.

Die Bauteile des Schmierélsystems werden in folgenden Baugruppen
zusammengefasst:

Behaltergruppe

Pumpengruppe

Filtergruppe

Kuhlergruppe

Druckspeicher

Olhochbehalter

Nachkuhlolsystem

Regeldl

Rohre
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18.1 Olbehalter

Der Olbehalter ist derart auszulegen, dass sich die im Olsystem und
Hochbehalter befindende Gesamtdlmenge bei einer Verweilzeit des Ols von 8
Minuten aufgenommen werden kann. Das Ol fliet innerhalb des Olbehalters
zuerst Uber eine Beruhigungstreppe, anschlieliend entlang der gesamten
Lange und schlie3lich um eine Langsschottwand zurtick, ehe es erneut von
den Pumpen angesaugt wird (Bild 18.1). Dadurch wird eine optimale Luft-
bzw. Gasabscheidung erreicht. Zur Auslegung der Nennweiten der
Rucklaufleitungen werden Olstromungsgeschwindigkeiten von 0,3 bis 0,4 m/s
zugrunde gelegt.
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Bild 18.1  Olbehélter (schematisch)

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

18.2 Olpumpen

Zur Olférderung sowie Erzeugung des erforderlichen Oldrucks werden
Pumpen vorgesehen.

Aus Sicherheitsgriinden werden bei E-Motorangetriebenen Turboverdichtern
zwei Pumpen, namlich eine Haupt- und eine Hilfspumpe und bei
turbinenangetriebenen Turboverdichtern drei Pumpen, und zwar eine Haupt-,
eine Hilfs- sowie eine Kiuhlpumpe verwendet. Die Haupt- und Hilfsdlpumpe
sind identisch und voneinander unabhangig vorzusehen. Zu ihrer Auslegung
wird 100%-iger Olbedarf sowie Dauerbetrieb zugrunde gelegt. Die Kiihlpumpe
dient durch Nachkuhlen der Turbinenlager bei hohen
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Frischdampftemperaturen  (>250°C) zum sicheren Stillsetzen des
Turbosatzes. Ihre Auslegung erfolgt fur eine Fordermenge von ca. 60% des
Olbedarfs, der von der Turbine im Normalbetrieb erforderlich ist. Je nach
Druckbereich werden verschiedene Pumpenarten ausgewahlt. Fir den
Druckbereich bis zu 10 bar werden Kreiselpumpen, bis 100 bar
Schraubenspindelpumpen und bei 100-200 bar Zahnradpumpen eingesetzt.
Far das Olsystem der Turbokéaltesatze werden meistens
Schraubenspindelpumpen herangezogen.

Die Pumpen konnen wahlweise als Tauchpumpen (Bild 18.2) oder als
separate Pumpengruppe ausgefihrt werden (Bild 18.3).

Bild 18.2 Tauchpumpen
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Bild 18.3 Separate Pumpengruppe
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Die Hauptolpumpe wird tUber einen E-Motor, eine Dampfturbine oder Uber ein
Getriebe direkt vom Antrieb des Turboverdichters angetrieben. Der Antrieb
der Hilfsolpumpe erfolgt Gber einen E-Motor.
Jede Pumpe ist sowohl saugseitig als auch druckseitig mit jeweils einem
Absperrventil zum Ausbau sowie zur Entleerung ausgerustet. Ferner wird jede
Pumpe druckseitig mit einem Druckmanometer sowie einer Rickschlagklappe
zu ihrem Schutz gegen einen Ruckwartslauf bestuckt.
Die Haupt- und Hilfsélpumpen férdern das Ol durch einen der beiden Kiihler
sowie einen der beiden Filter zum Verbraucher.
In Bild 18.4 ist ein P+I-Diagramm einer Pumpengruppe flr einen
Turboverdichter dargestellt.
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Bild 18.4 P+I-Diagramm einer Pumpengruppe fur einen Turboverdichter

18.3 Olkuihler

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

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

In Bild 18.5 ist das P+l-Diagramm der Kiihlergruppe dargestellt. Die Olkiihler
werden sowohl 6l- als auch wasserseitig durch Entliftungsarmaturen an den
obersten sowie mit Entleerungsarmaturen an den untersten Stellen
ausgerustet. Hierbei ist die Olseitige Entliftung Uber ein Schauglas mit dem
Olbehalter durch ein Rohr verbunden.

Um den auBer Betrieb befindlichen Kiihler mit Ol zu fiillen, werden die Kiihler
mit einer Full- bzw. Ausgleichsleitung und Absperrarmatur ausgestattet. Um
einen Druckeinbruch beim Beflllen wahrend des Betriebs zu verhindern,
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werden die Full- sowie Entluftungsleitungen mit Blenden versehen. An der
Austrittsleitung ist ein Thermometer mit zwei Kontakten fur Hoch- und
Tiefalarm installiert. Ferner kann ebenfalls ein Thermometer an der
Oleintrittsleitung eingesetzt werden. Eine olseitige Temperaturregelung fir
den Olkiihler kann schlieRlich auch vorgesehen werden.
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Bild 18.5 P+I-Diagramm der Kuhlergruppe

18.4 Olfilter

Die Olffilter sind hinter den Olkiihlern angeordnet und dienen der Reinigung
des Ols, um dadurch die Lager vor Verunreinigungen zu schiitzen. Da sie
nach einer gewissen Betriebszeit verschmutzt werden, missen analog zu den
Olkihlern zwei Filter in einer parallelen Anordnung installiert werden. Dadurch
wird ahnlich wie bei den Olkihlern erreicht, dass wahrend des Betriebs die
Reinigung des auRer Betrieb befindenden Offilters durchgefiihrt werden kann.
Die Olffilter werden meistens mit wechselbaren Filterelementen aus
Papierpatrone oder Mandelsieb mit einer Filterfeinheit von 25 um bei
Schmier- und 10 um bei Sperrél ausgestattet. In sauberem Zustand darf die
Druckdifferenz 0,3 bar bei Auslegungsbedingungen nicht tiberschreiten.

In Bild 18.6 ist das P+I-Diagramm einer Olffiltergruppe dargestellt. Die
Umschalt-, Entluftungs- und Entleerungsarmaturen, die Full- und
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Ausgleichsleitungen mit den Absperrarmaturen und Blenden sowie die
Prozedur des Umschaltens entsprechen den der Olkuhler. Im Offilter wird
ferner ein Druckdifferenzanzeiger mit einem Induktivkontakt installiert, der
auch mit einem Druckdifferenzanzeiger und einem Druckdifferenztransmitter
kombiniert werden kann. Im Falle, dass sich im Olfilter eine Druckdifferenz
von 0,8 bar einstellt, wird durch den Druckdifferenz-anzeiger/schalter ein
Hochalarm ausgelést. Somit wird signalisiert, dass die Filterelemente des
betreffenden Olfilters gewartet werden mussen.
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Bild 18.6 P+I-Diagramm einer Olfiltergruppe

18.5 Olhochbehalter

Der Olhochbehalter ist fur den Fall, dass beide Olpumpen des Systems
ausfallen, als Sicherheitseinrichtung vorgesehen. Obwohl in einer solchen
Situation eine automatische Abschaltung des Verdichters erfolgt, ist darauf zu
achten, dass wahrend der Auslaufzeit die Lager des Turbosatzes weiterhin
geschmiert werden, um dadurch eine Lagerbeschadigung zu verhindern.

Der Behalter wird in einer bestimmten Hohe tber den Turbosatz installiert, so
dass durch den entstehenden geodatischen Oldruck die Olversorgung der
Lager aus dem Olhochbehélter gewahrleistet ist. Der Olhochbehalter wird
ferner mit einem Niveauschalter sowie einem Niveaualarm ausgestattet.



215

18.6 Druckspeicher (Blasenspeicher)
Bei der Umschaltung von der Haupt- auf die Hilfsélpumpe kénnen DrucksttfRe
sowie/oder Oldruckabfall auftreten, die demzufolge die Lager des
Turboverdichters gefahrden kénnen. Um solche Druckunregelmafigkeiten
auszugleichen, kann zur Abhilfe ein Blasenspeicher installiert werden. Dieser
besteht aus zwei Raumen, die durch eine Membran horizontal getrennt sind.
Im oberen Raum befindet sich verdichteter Stickstoff und im unteren eine
bestimmte Olmenge. Im Fall des Druckabfalls im Olsystem leitet der
komprimierte Stickstoff das im Speicher befindende Ol in das System ein. Ein
Zuriickstromen des Ols wird mit Hilfe einer Ruckschlagklappe, die in der
Druckleitung hinter den Pumpen installiert ist und durch die Druckdifferenz
geschlossen wird, verhindert. In Bild 18.7 st ein P+I-Diagramm eines
Druckspeichers dargestellt.
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Bild 18.7 P+I-Diagramm eines Druckspeichers

18.7 Nachkuhldlsystem

Bei Turbosatzen die durch eine Dampfturbine angetrieben werden, wird bei
hohen  Frischdampftemperaturen  (>250°C) ein  Nachkuhl6lsystem
vorgesehen. Dieses besteht aus einer Kuhlélpumpe sowie einem Filter. Die
Kahlélpumpe versorgt nach Abschaltung des Verdichters und Stillegung des
Turbosatzes die Turbinenlager mit Kuhldl. Dadurch werden die infolge des
entstehenden Warmestaus im Lagerbereich eventuell hervorgerufenen
Turbinenlager-Beschadigungen vermieden.

Das Nachkihl6lsystem wird fiir einen Oldruck bis zu 10 bar ausgelegt. Die
Fordermenge lasst sich &ahnlich wie im Kapitel (ber die Olpumpen
beschrieben festlegen.

In Bild 18.8 ist das P+I-Diagramm eines Nachkihl6lsystems dargestellt.
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Bild 18.8 P+I-Diagramm eines Nachkuhl6lsystems

18.8 Regelol

Beim Antrieb eines Turboverdichters Uber eine Dampfturbine erfolgt die
Versorgung ihres hydraulischen Stellantriebs durch Regel6l, welches dem
Schmierdlsystem entzogen wird. Der Stellzylinder regelt das Dampfregelventil
fur die Frischdampfzufuhr der Turbine. Der dazu bendétigte Oldruck im
Stellzylinder wird von diesem Regeldl erzeugt. Das Regeldl wird aus dem
Schmierglsystem hinter der Filtergruppe abgezweigt und wird fir einen
Oldruck von 12 bar ausgelegt. Deshalb muss das gesamte Olsystem fiir
diesen hoheren Druck dimensioniert werden.

In Bild 18.9 ist das FlieBschema eines Schmierdlsystems fir einen
Turboverdichter mit E-Motor-Antrieb dargestellt.
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19 Kihlung des Kaltemittels

19.1 Zwischenkihlung mit Wasser

Die Zwischenkihlung des Fordermediums fihrt zu einer Verringerung der
erforderlichen Antriebsleistung des Verdichters. Als Kihlmedium wird bei
Turboverdichtern Ublicherweise Wasser eingesetzt.

Die Zwischenkihlung des Kaltemittels mit Wasser ist jedoch bei
Kalteturboverdichtern begrenzt anwendbar, da bei niedrigen Verdampfungs-
temperaturen eine Zwischenkihlung mit Wasser keine effiziente
Herabsetzung der Antriebsleistung bewirken kann. Das liegt daran, dass bei
der Mehrzahl der Kaltemittel die Gastemperaturen in den einzelnen
Verdichterstufen auf niedrigem Niveau liegen. Eine Ausnahme bilden die
Ammoniak-Kalteanlagen, bei denen haufig Wasserkihler zum Einsatz
kommen, da hierbei in den Zwischenstufen des Verdichters hohe
Temperaturen erreicht werden.

19.2 Zwischenkiuhlung durch Einspritzung
Eine weitere weitverbreitete Methode zur Verringerung der Antriebsleistung
des Turbosatzes stellt die Zwischenkihlung durch das Einspritzen des
flissigen Kaltemittels dar. Dazu wird ein Einspritzkiuhler herangezogen. In
Bild 19.1 ist ein solcher Kuhler und in Bild 19.2 der entsprechende
Kalteprozess im h-logp-Diagramm dargestellt.
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Bild 19.1 Einspritzkiihler
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IoF

Bild 19.2 Kélteprozess im h-logp-Diagramm

Die jeweiligen Gasmassenstrome m; und m, (Bild 19.2) in den zwei
Prozessstufen des Verdichters lassen sich folgendermal3en ermitteln:

g =— 20 (19.1)
ho—h7
mo = mlm (29.2)
h3—he

wobei Qo die Kélteleistung in kW ist.

Die GroRRe des Einspritzkihlers muss derart ausgelegt sein, dass keine
Flussigkeitstropfchen aus der Fullkorperschicht mit dem Gas nach oben zum
Turboverdichter abgerissen werden.

Bei Ammoniak-Einspritzkihlern liegt die Gasgeschwindigkeit bezogen auf den
freien Querschnitt zwischen 0,5 und 2,0 m/s bei einer Berieselungsstarke von
5 - 10 m*m?h.

19.3 Kiihlung durch Zwischenexpansion des Kaltemittels

Eine haufige Methode zur Verringerung der Antriebsleistung des
Kalteverdichters stellt die Zwischenexpansion des Kaltemittels dar. Hierbei
wird das flussige Kaltemittel aus dem Kondensator in einen Behélter
zwischenexpandiert. Die dabei entstehenden Kaltemitteldampfe werden einer
mittleren Verdichterstufe zugefihrt, wahrend die restliche Kaltemittel-
flissigkeit weiter expandiert und zum Verdampfer geleitet wird.

In Bild 19.3 ist ein Kalteprozess mit Zwischenexpansion anhand eines h-logp-
Diagramms dargestellt.

-
H
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Bild 19.3 Kélteprozess mit Zwischenexpansion
im h-logp-Diagramm

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

o = g N4~ N7 (19.3)
hga—hg

20. Umristen von Turbokalteanlagen

In diesem Abschnitt wird die Umristung vorhandener Turbokélteanlagen im
Klima- und Tiefkuhlbereich fir den Betrieb mit Ersatzkaltemittel anhand von
Beispielen behandelt.

20.1 Klimabereich
Im folgenden wird auf die Umristung eines R12 Turbokaltwassersatzes fir
den Betrieb mit dem Substitut R134a eingegangen.

20.1.1Umridstung der R12- Turbokaltwasserséatze auf das Kaltemittel
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 Kalteleistung und gleicher Verdampfungs- und Verflissigungs-
temperatur maglich ist ([47] und [12]).
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Bild 20.2 Turboverdichter des Kaltwassersatzes
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Es gelten folgende Betriebsbedingungen fur R12 und R134a.:

Kalteleistung Qo= 2190 kW
Verdampfungstemperatur tp=+0°C
Verflissigungstemperatur tc = +40° C
Unterkihlung Aty=3 K
Uberhitzung Aty=1K

Die schematische Darstellung des Kaltemittelkreislaufes und des
Kalteprozesses im log p-h Diagramm sind in Bild 20.3 dargestellt.
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Bild 20.3  Schematische Darstellung des Kéaltemittelkreislaufes
und des Kélteprozesses

Die nachfolgend errechneten Werte fur R134a sind nach den neuesten
Angaben der Firma Hoechst (nach Hoechst-Rombusch) ermittelt worden. In
Tabelle 20-1 sind die Massenstréme und in Tabelle 20-2 die Ergebnisse der
Stoffwertberechnung fir R12 sowie R134a aufgefiihrt.
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Tabelle 20-1

Kaltemittel R12 R134a
ho kJ/kg |352.4 |397.56
ha kJ/kg |235.59 |251.72
do kJ/kg [116.95 |145.84
Mo kg/s |18.726 |15.016
Tabelle 20-2

Kaltemittel 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

ky 1.086 1.063

¢ 1.153 1.133

cp |kJ/kgK ]0.625 |0.888

Ny 1.123 1.096

N¢ 1.185 1.160
Druckseite

pg |bar 9.752 10.297

tg [°C 55.3 53.1

Z 0.846 |0.826

kv 1.021 [0.990

Kt 1.157 1.137

Ccp |kJ/kgK [0.732 1.103

Ny 1.055 1.020

Nt 1.182 1.157

Anschliel3end sind die wichtigsten Berechnungsergebnisse in Tabelle 20-3
zusammen-getragen.

Tabelle 20-3

Kaltemittel R12 R134a |R134a
/R12
[%0]

m kg/s 18.726 |15.016 {80.2

Vs m°/h 3838 (3827 [99.7

Ps bar 3.039 |2.877

ts °C 1.0 1.0

u, m/s 192.3 |(217.7

N 1/min 11479 |12995 |113.2

as m/s 137.081147.09 (107.4

Mu2 1.403 |1.4806 [105.5

Mw1a 0.914 [0.932 |102.0

d, mm 320 320 100

[0) 0.0690 | 0.0607 |88

bo/d, 0.0282(0.0213
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b, mm 9.0 6.8 75.5
P4 bar 9.752 [10.296

Pd/Ps 3.2091|3.579 [111.5
ty °C 55.3 |53.1

h, kJ/kg 21.173126.89 [127.0
u 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 Warmekapazitat, keine nennenswerte
Unterschiede (1-3 %) auf.

Der Massenstrom von R134a liegt ist um ca. 20% geringer als der von R12.
Dagegen ist der Volumenstrom fir beide Kaltemittel fast gleich gro3. Diese
Betrachtungen wurden bereits in 5.4 durch die Vergleiche der spezifischen
Kalteleistung qo sowie der volumetrischen Kalteleistung gy von R12 und
R134a hervorgehoben. Aufgrund der niedrigeren Molaren Masse und der
hoéheren Druckverhéltnisse von R134a liegt seine erforderliche polytrope
Verdichtungsarbeit um 27% hoher als die vom R12.

In Bild 20.4 ist die spezifische polytrope Verdichtungsarbeit h, tber der
Verflussigungs- in Abhangigkeit 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% groRer ist als dieselbe vom R12. Ahnlich vergréRert sich
die Machzahl am Laufradeintritt an der Deckscheibenseite um 2% auf 0.932.
Die Zunahme der Machzahlen fuhrt allerdings zur Verkirzung des
Verdichterfahrbereiches. Dadurch ergibt sich eine Verschiebung der
Schluckgrenze vom Volumenverhdltnis 1.09 auf 1.06 und der Pumpgrenze
vom 0.78 auf 0.84 (Bild 20.4)
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Verdichterkennfeld Polytrope Férderh6he von R134a und R12 Gber der

Verflissigungstemperatur aufgetragen

hp[kJ/kg] hp [kJ/kg]

40 40

T R134a 10w-5°C
QR34 to=0C

b A134a lo=5°C

- —
35 35 R12 tom-5'C
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30 30
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Bild 20.4 Vergleich der polytropen Forderh6he von R134a und R12

Die Abnahme der Volumenzahl ¢ beim Einsatz vom R134a um 12% fihrt zu
einer Verkleinerung der Eintrittsflache des Laufrades sowie einer 25%igen
Verringerung der Laufradaustrittsbreite. Danach ist die Konzipierung eines
schmaleren Laufrades erforderlich.

Aufgrund der Erhéhung der Machzahlen sowie der Verringerung der Eintritts-
und Austrittsbreite des Laufrades ist eine Verschlechterung des polytropen

Wirkungsgrades np um schatzungsweise ein bis zwei Punkte zu erwarten.
Aus Tabelle 20-3 ist schlie3lich abzulesen, dass die innere Verdichterleistung
P; beim R134a-Betrieb um 3% zunimmt und somit keine E-Motordnderung
notwendig ist.

20.1.1.2 Umristungsmaflnahmen
Aus der vorangegangenen Diskussion der Berechnungsergebnisse geht
hervor, dass folgende Umbaumal3nahmen durchzufihren sind:

] Die 13%ige Drehzahlerhdhung ist durch den Austausch des
Getrieberadsatzes und in den meisten Fallen ohne Anderung des
Gehéauses 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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] Samtliche 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 Tiefkuhlbereich
Es wird die Umrlstung eines dreistufigen R12-Turboverdichters, gebaut im
Jahre 1970 (Bild 20.5) mit dem Substitut R134a untersucht ([47], [12]).
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Bild 20.5 Dreistufiger R12- Turboverdichter

Die Betriebsbedingungen fir R12 und R134a sind:

Kalteleistung Qo = 1396 kW
Verdampfungstemperatur tp=-22°C
Verflissigungstemperatur tc =36.5°C

Die schematische Darstellung des Kaltemittelkreislaufes und des
Kalteprozesses im log p-h Diagramm ist Bild 20.6 zu entnehmen.
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In Tabelle 20-4 sind die Massenstréome der beiden Prozessstufen fur R12 und
R134a zusammengefasst. Die errechneten Stoffwerte fir R12 und R134a
sind in Tabelle 20-5 zusammengetragen.

Tabelle 20-4

Kaltemittel |R12 |R134a

1. Prozessstufe

Jo kJ/kg 142.55 184.23

m kg/s 9.793 7.577

My kgls 2.925 2.6359

2. Prozessstufe

M3 kg/s 12.718 10.213

Tabelle 20-5

Prozessstufe 1 2

Laufrad 1 2 3

Kaltemittel 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 08437

Saugseite

Ps bar 1.344 1.200 3.056 2.923 5.676 5.821
ts °C -21 -21 12.2 10.3 425 39.7
Z 1.152 1.131 1.147 1.127 1.146 1.126
Ky 0.579 0.804 0.631 0.896 0.677 0.990
ki 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
Ny 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
tq °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
ky 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
Ny 0.932 0.925 0.903 0.890 0.878 0.861
N¢ 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 fur R12 und R134a dar.
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Tabelle 20-6

Prozessstufe 1 2

Laufrad 1 2 3

Kaltemittel R12 R134a |R12 R134a|R12 R134a

m kg/s 9.793 |7.577 12.71 ]10.21 |12.71 |10.21
8 3 8 3

Vs m>/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 |425 |39.7

uo m/s 1715 |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

do mm 475 475 435 435 375 375

¢ 0.0397]0.0361]0.032 |0.028 |0.029 |0.023
5 3 4 7

b,/d, 0.0262]0.023210.024 |0.021 [0.024 ]0.020
7 8 7 6

b, mm 12.4 11.0 10.7 |9.5 9.3 7.7

03 0.2261]0.218710.219 |0.203 |0.223 |0.207
7 5 7 7

P4/Ps 2.274 12.436 |1.857 [1.991 |1.542 |1.596

tq °C 15.9 13.9 425 139.7 |64.9 |60.7

h, kJ/kg 14.38 118.31 |11.7 15.14 |8.67 10.77

u 0.746 |0.737 |0.735 |0.720 |0.744 |0.72

P kW 192.6 |192.1 |206.6 [219.0 |151.1 |156.0

hp- kJ/kg 34.74 |44.22

Verdichter

Np- 0.741 |0.726

Verdichter

Pi- kW 550.3 |567.0

Verdichter
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Tabelle 20-7
Prozessstufe 1 2
Laufrad 1 2 3
Kaltemittel R12 |R134 |R12 |R134 |R12 |R134

a a a

m % |100 |77.4 |100 |80.3 [100 |]80.3
Vs % |100 ]102.4 100 ]98.1 |100 ]90.7
N % |100 |]1125|100 |1125]100 |112.5
a % |100 |107.6 |100 |[107.0/100 ]106.2
M2 % |100 ]104.4 |100 ]105.3]100 [105.9
Mwia % |100 ]101.9 100 ]102.9]100 |101.6
[ % |100 |90.9 |100 |87.1 [100 |80.6
b, % |100 |88.7 |100 |88.8 |100 |82.8
P4/Ps % |100 |107.1 100 |107.2]1100 |103.5
h, % |100 |127.3 100 |[129.4]100 |]124.2
N % |100 ]98.8 |100 |98.0 |100 |96.8
P; % |100 ]99.7 |100 ]106.0/100 ]103.2
h,-Verdichter % |100 |]127.3
np-Verdichter |% [100 |98
Pi-Verdichter |% [100 [103

20.2.1 Diskussion der Ergebnisse

Aus Tabelle 20-7 geht hervor, dass die Ergebnisse fur die drei Laufradstufen
denen eines einstufigen Turboverdichters im Klimabereich analog sind. Auch
in diesem Fall fuhrt der Einsatz vom R134a zu einer Erh6hung der Drehzahl
um 12,5% sowie einer Verwendung schmalerer LaufrAder. Die polytrope
Gesamtverdichtungsarbeit liegt, &hnlich wie beim einstufigen Verdichter, um
27%, die innere Gesamtverdichterleistung um 3% hoher und abschlie3end
der polytrope Gesamtwirkungsgrad um 2% niedriger als die von R12.

20.2.2 Umristungsmalnahmen

Die Berechnungsergebnisse zeigen eine groRe Ahnlichkeit mit denen des
einstufigen Verdichters, so dass die folgenden Umbaumal3hahmen analog
ausgefuhrt sind:

e Anhebung der Verdichterdrehzahl um 12.5% durch die Erneuerung des
Getrieberadsatzes.

e Ersetzen der Welle und Verwendung schmalerer Laufrader.

e Anpassung der Ringdiffusoren an die neuen Laufrader, z.B. durch den
Einbau von Blechen.

e Erneuerung samtlicher 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 Kalteanlage auf
R134a-Betrieb wiedergegeben.

Retrofill Conversion Procedure

EEEM CFC System
wem  Flushing Procedure Fill system If below 1%
with the . original oil.

IR Converted Environmentally
Friendly System

alternative contamination
refrigerant

Quelle : Castrol-International

Bild 20.7 Umstellverfahren einer Kalteanlage auf R134a- Betrieb

R. J. Morgan [48] beschreibt die Umstellprozedur auf R134a folgendermal3en:
"Bei dem Umstellverfahren wird das urspriingliche Mineral6l, das mit R134a
nicht kompatibel ist, entfernt. Das Ol wird aus dem Kreislauf gespiilt, indem
der Kompressor abgelassen und mit Icematic SW Schmierstoff befillt wird.
Das System lauft dann normal mit dem urspriinglichen Kaltemittel R12 weiter.
Das Umstellverfahren ist umweltfreundlich, da es kein herkdmmliches
Lésungsmittel zur Spulung des Systems bendétigt und Schmierstoffe einsetzt,
die abbaubar sind.

Wahrend des Spulvorgangs ist das System absolut kompatibel, da der
Icematic SW Schmierstoff mit dem urspriinglichen Ol und dem Kaltemittel
vollstdndig mischbar ist. Durch den normalen Ablauf des Kuhlkreislaufs wird
das noch im System vorhandene Mineralol zum Kompressorsumpf
zurlckgefuhrt. Die Anzahl der Spulvorgdnge und die dafiir benétigte Zeit
hangt von der GroéRe und dem Anwendungsbereich der Kuhlanlage ab.
Erfahrungsgemal sind es aber nie mehr als drei gewesen. Erst wenn durch
die wiederholten Spiilvorgange die Verunreinigung durch das restliche
Mineral6l auf das empfohlene Niveau von unter 1% gesenkt worden ist, kann
die Anlage mit R134a beflllt werden."
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