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Lärmquellen in naßlaufenden Schraubenkompressoren 

l. Rinder, W ien/ Austrio 

Zusammenfa ssung 

Ständig steige nde Anf orderungen a n die Geräuschemission v on naß­
l a ufenden Schra ubenverd ichtern machen systematische Geräusch­
unters u c hunge n a n diesen Masch i nen notwendig. Zum Unterschied zu 
Trock enl aufve rdichtern, bei denen das Ausschubgeräusch pegel­
b e st imme nd i s t, sind d ie Hauptgeräuschque lle n bei naßlaufenden 
Kompressoren Verz ahnungsgeräusche, hervorgeru fen durch 
Ve rza hnungsabweichungen, wie Eingriffsteilungsfehler und durch 
Rasse l schwingungen . Durch Schalleistungsmessungen an Versuchs ­
verdichtern mit verschieden genauen Läuferve rza hnungen in Ab ­
hä ng igke i t von den Betriebsparametern , Drehzahl , Druck und 
Öl me nge gelingt es die Hauptgeräuschquellen festzustellen­
Mit te l s Schwingungsmessungen an der Gehäuseoberfläche kann das 
Abstrah lverhalten untersucht werden. Vorherrschend sind die 
Haupt l ä u ferdrehfrequen z und deren Vielfache und di e Zahn ­
eingriffsfrequenz. Die Eigenfreque nzen des Gehäuses können fest ­
gestellt werden. 

Ab s tract 

The de mand f or continuing improvements of the acoustic emission 
in oil injected screw-compressors causes systematic studies of 
these machines. I n comparison with dry screw compressors with 
dominating exhaust noise of the gas flow , in oi l injected scre w­
compressors the noise caused by the rotor gearing has to be 
regarded. The noise c aus e d by g earing- tolerances and the noise 
cau sed by clanking t h e flanks is essential. The acoustic 
e missi on o f t est compressors is measure d by determination of the 
sound p owe r levels for different operating condition s such as 
speed o f the ma l e rotor , discharge pressure in j ected oil volume 
e tc. The e ffect of the accuracy of the screw rotors on the sound 
power l eve l is studi ed for test compressors of the same type but 
with diff e rent rotor accuracy. In these tests t:he main noise 
Sources can be determined . By measuring the ope rati onal 
vibrations on the housing of the compressor t h e properti e s of 
sound-emission o f the housing can be stud i e d. The ana lysis o f 
the measure d frequencies s hows that t he too•: h frequency and it s 
multiples a nd the rotating frequency of the ma l e rotor determine 
the noise level. Some eigenfreque ncies of the hous ing are found 
in the frequency spectrum. 
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1 . Allgemeines 

Schraubenmaschinen sind auf Grund ihrer hohen Drehzahlen und 
hohen Leistungsdichten laute Maschinen . Dies gilt insbesondere 
für trockenlaufende Schraubenkornpressoren . Diese Maschinentype 
wurde deshalb frühzeitig schalltechnisch genau untersucht [1 ] . 
zu den üblichen sekundären Schallschutzrnaßnahrnen , wie Ansaug ­
därnpfer, Auslaßdämpfer und Schallschutzhauben wurden auch Maß­
nahmen zur primären Lärmdämmung angegeben, wie etwa das 
schleichende Öffnen des Arbeitsraumes an der Auslaßsteuerkante 
welches zu merkbaren Pegelsenkungen führt. 
Etwas anders liegen die Verhältnisse bei einspritzölgekühlten 
Schraubenverdichtern, die auf Grund ihrer geringeren Drehzahlen 
und bessere n inneren Dämpfung nur mäßige Schallpegel aufweisen . 
Zusammen mit Ansaugfiltern, Ölabscheidern und einfachen 
Kapselungen konnten bisher alle gesetzlichen Bestimmungen 
relativ leicht eingehalten werden. 
Heute allgernein steigende Ansprüche an das maschinenakustische 
Verhalten von Verdichtern, der Bau von tragbaren leichten 
Verdichteranlagen in Kornpaktbauweise für Werkstätten und Heim­
werker, bei denen auf eine Kapselung aus Gewichtsgründen 
verzichtet werden muß und das Vermeiden von Kapselungen aus 
Kostengründen machen eine genaue schalltechnische Untersuchung 
von naßlaufenden Schraubenkompressoren und das Auffinden von 
Methoden zur wirksamen primären Schalldämmung erforderlich . 
Das Geräuschproblern in der Maschinenakustik besteht aus der 
Körperschallanregung durch dynamisch auf die Struktur wirkende 
Kräfte, weiters aus der Schallübertragung zur Gehäuseoberfläche 
durch Luft- oder Körperschalleitung und schließlich aus den 
Abstrahlbedingungen an der Gehäuseoberfläche. 
Circa 90 % der an der Lärmquelle entstehenden Schallenergie wird 
üblicherweise als Körperschall übertragen, die restlichen 10 % 
als Luft s chall im Gehäuseinneren. 
Die Schallabstrahlbedingungen können durch das Vermeiden von 
resonanten Gehäuseschwingungen und durch bessere Gehäuse ­
dämpfung, optimiert werden . 
Eine wesentliche Bedeutung kommt aber der Körperschallanregung, 
also den Lärmquellen und deren Abschwächung oder Vermeidung in 
einer Mas chine zu. Aus diesem Grund müssen einspritzölgekühl te 
Schraubenverdichter für eine wirksame Schallpegelreduktion 
systematisch vermessen und die pegelbestimmenden Schallquellen 
gefunden werden . 
Beim Trockenlaufverdichter sind die Geräuschquellen einfacher zu 
erkennen und in Ihrer Wirkung abzuschätzen als beim naßlaufenden 
Kompres s or. Auf Grund der Konstruktion von Trockenlauf­
v e rdichtern ent s tehen Verzahnungsgeräusche nur durch da s 
Koppelgetriebe. Dieses läuft spielfrei mit geringer spezifischer 
Flankenlast, es ist schrägverzahnt und genau gefertigt. Wegen 



trockenlaufende Verdichter naßlaufende Verdichter 
Geräuschquelle 

Einfluß auf den Einfluß auf den Zustand Zustand 
Schallpegel Schallpegel 

Strömungs-
groß und hohe Gasgeschwindigkeiten gering bis kleinere Gasgeschwindigkeiten, kleinere 

gerausehe 
pegelbe- große Druckgradienten an mäßig Druckgradienten an den Steuerkanten, 

stimmend den Steuerkanten Dämpfung durch das EinspritzOI 

Lagergeräusch unwesentlich meist Gleitlager; ruhiger Lauf, gering meist Wälzlager, mäßige Drehzahlen, Rassel-
Ölfilmdämpfung Schwingungen durch die Spiele möglich 

Koppelgetriebe gering 
geringe Leistung, spietfreie 

nicht vorhanden genaue Verzahnung, -
Schrägverzahnung 

Verzahnungs- durch Koppelgetriebe groß und geringe Flankenbelastung , auf Einbau- und 
geräusch der - berQhrungsfreier Lauf pegel- Teilungsabweichungen, empfindliche 

Rotoren bestimmend Verzahnung, hohe Drehzahlen 
'• 

... 
Genauigkeit der geringe Flankenbelastung, Stoßeingriff 

Rotorverzahnung - berQhrungsfreier Lauf groß durch Teilungsabweichungen und 
Einbaufehler 

Flanke[lspiel der Rasselschwingungen in 

Rotoren 
- berQhrungsfreier Lauf groß Umfangsrichtung 

und axial möglich 

Biege- I biegesteife Rotoren mit sehr biegesteife Rotoren 
schwingung der unwesentlich relativ hohen Eigen- unwesentlich mit hohen 

Rotoren frequenzen Eigenfrequenzen 

Bild 1: Geräuschquellen bei trockenlaufenden und naßlaufenden Schraubenverdichtem 
Fig . 1: Noise sources in dry screw-compressors andin liquid injected screw-compressors 
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der hohen Zähnezahl und der hohen Drehzahlen ist die Zahn­
eingriffsfrequenz sehr hoch. 
Messungen zeigen, daß bei Trockenlaufverdichtern 
geräusche pegelbestimmend sind. Die Ausschubfrequenz 
herrschend [1] . 

Strömungs­
ist vor-

Beim naßlaufenden Kompressor übernimmt das Rotorpaar die 
Drehübertragung. Die für Strömungsgeräusche charakteristische 
Ausschubfrequenz ist mit der Zahneingriffsfrequenz identisch, 
welche das Verzahnungsgräusch der Rotoren dominiert . Die 
Geräuschentstehungsmechanismen werden dadurch unübersichtlich 
und komplex. 

Bild 1 zeigt eine Gegenüberstellung möglicher Geräuschquellen in 
trockenlaufenden und in naßlaufenden Schraubenkompressoren. 

2.Verzahnungsgeräusch und Strömungsgeräusch bei naßlaufenden 
Schraubenmaschinen 

Wie Bild 1 zeigt weisen naßlaufende Schraubenkompressoren zum 
Unterschied zu trockenlaufenden Maschinen sowohl Verzahnungs ­
geräusche , di e von de r Rotorverzahnung herrühren, als auch 
Strömungsgeräusche infolge hoher Druckgradienten an der Steuer­
kante auf . Beide Geräuschquellen haben als pegelbestimmende 
Frequenzen die Ausschubfrequenz de r Rotoren 

f = llH· Z H 

' 60 Hauptläuferdrehzahl 

z11 Hauptläuferzähnezahl 

Bild 2 zeigt das Frequenzspektrum eines naßlaufenden Schrauben­
kompressors bei 8 bar Enddruck mit einer 5:6 Rotorverzahnung bei 
einer Hauptläuferdrehzahl von 3345 1/min oder e iner Zahnein­
griffsfrequenz von 

·f, = 278 Hz 
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Bj.ld 2: Frequenzspektrum bei 8 bar Verdichtungsenddruck und 21"'/s 
Umfangsgeschwindigkeit 

Fj.g. 2: Spectrum of the frequencies for 8 bar discharge pressure 
and for 21"'/s tip-speed on the male -rotor 

DJ.e Zahneingriffsfrequenz und deren Vie l fache sind im Frequenz­
s9ektrum deutlich ausgep rägt. Mehr oder weniger breite 
seitenbänder sind erkennbar. Die Zahneingriffsfrequen zen sind 
f,)r die Schal l eistung pegelbestimmend. Gemessen wurde die 
SChalleistung eines Verdichterblocks mittels Schallintensitäts­
messung an einem Prüfstand . 
welchen Anteil das Strömungsgeräusch und welchen Anteil das 
Verzahnungsgeräusch am Luftschallpegel hat ist aus einer 
Ffequenzanalyse am laufenden Verdichterblock nicht zu erkennen. 
Beide Geräuschquellen werden von den gleichen Frequenzen 
dominiert. 
wj.rd jedoch e in Verdichtergehäuse aufgebohrt, sodaß das Rotor­
p~ar wie das Zahnradpaar eines Leistungsgetriebes ohne Ver­
dj.chtungsvorgang laufen kann , so muß das Strömungsgeräusch und 
vor allem die darin vorkommenden Pegelspitzen bei der 
Avsschubfrequenz verschwinden. Es bleibt im wesentlichen nur das 
verzahnungsgräusch über. 
D~s Frequenzspektrum eines aufgebohrten Verdichterbl ocks , be­
t!'ieben mit gleichem mittleren Nebenläufermoment , zeigt Bild 3. 
Die Drehzahl beträgt so wie im Bild 2 3345 1/min. Die Schmierung 
et"folgt über die Öleinspritzbohrungen des Gehäuses mit gleicher 
Ölme nge wie im Verdichterbetrieb bei 8 bar mittels einer jetzt 
allerdings notwendigen Ölpumpe. 
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·Bild 3 : Frequenzspektrum der Verdichterläufer i m Le er l a u f bei 
21m/ s Umfangsgeschwindigkeit 

Fig. 3: Spectrum of t he fre quenci e s of rotors withou t compres ­
sion for 21m/s ma l e - roter t i p speed 

Die Bi l der 2 und 3 sind prakti s ch identisch. Damit kann mit 
Si c he rheit geschlossen werden , da ß das Verzahnungsgräus ch der 
Roto r e n die Hauptgeräuschque lle bei n aßl a u fenden Kompres s oren 
i s t. 

3.Ursachen für Ve rzahnungsgrä usche der Rotoren 

3.1 Allge rne ines 

Di e Ursach e n f ür die Ge r äu s c he ntst e h ung in Zahn rad - Le i stungs ­
get r ieb e n s ind sehr gut e r f orscht . Das Fre quenzspe ktrum e ines 
schr ä gverzahnten Zyl inde rradpa ares hat prakti s ch den gl e iche n 
quali ta t iven Ve r l a uf wie j e n es v on Verdichterläufern (Bild 3). 
Au c h hier rage n die Pegel s p it ze n samt Se ite nbän dern b e i der 
Zahne ingriff s fre que n z und de r e n Vi e lfache a u s dem d i ffusen 
Grundge räuschpe g e l herau s und sind p e ge l b e stimme nd (2] . 
Schraube nmas chine nro t o r en we i sen a b e r g e genübe r üb l i c h e n 
Get rie bestu fen g a nz besondere Bet riebsbe dingunge n auf . Desha l b 
komme n für Schra ubenverdichte r läufe r nur wenige Ge r ä u sch e nt ­
s t e hungs mech a ni s me n in Frage . 
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Diese Besonderheiten sind : 

1 . Sonderverzahnung mit geringem Kopf - und Flankenspiel 

a u f Achsabstandfehler empfindliche Kinematik (Stoßeingriff) 

in Größe und Richtung pulsierende Zahnnormalkräfte 

• geringe Zähnezahlen 

• Profilüberdeckungen kleiner 1 (Ea ~ O,B) 

• große Sprungüberdeckung (Ep ~ 3, 4) 

ext r emer Schrägungswinkel (Axialschub) 

• der Wälzkreis liegt a m Zahnfuß des 
entsteht kein Vorzeichenwechsel 
geschwindigkeiten beim Lauf. Hohe 
geschwindigkeitentreten auf. 

Hauptrotors dadurch 
der Flanken- Gleit -

mi tt l ere Gleit-

• großes Breiten-Durchmesserverhältnis mit schlechte m Breiten­
tragen 

2 . Geringe bis keine Flankenbelastung 

Bei kleinen Druckdifferenzen oft Vorzeichenwechsel der 
Fl a nke nkräfte und Nebenläufer-Drehmomente. 

3 . Nennenswerte Biegeverformung der Rotore n durch de n Gasdruck 
trotz verschwindender Zahnkräfte. 

• dynamische Biegebeanspru chung 
frequenz durch den mit de r 
Gasdru c k . 

im Takt der 
Ausschubfre quenz 

3.2. Geräuschentstehungsmechanismen 

Zalme ingriff s ­
s chwanke nden 

Der Körpers chall an den Schraube nverdi chterrotoren kann durch 
Krafterregung und durch We g e rre gung von mecha nisch e n 
Schwingungen entste hen. 
An einem Versuc h s verdichter wurden Gasdruc kverläufe und Ne be n ­
läuferdrehmomente für versc hiede ne Drücke ermitte lt. Si e be­
wirken eine Kraftanregung . (Bilder 4 und 5) 
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Auslnß 

0 ' 5 1, 5 2 ,5 

Zeit [mo ) 

Bild 4 : Druckv e rla uf be i m Üb e rfahre n der Steuerka n te bei ver­
s chi e den e n Verdichtungsendd r ü cken 

Fig . 4 : Pressure- d i s tribu t ion at the ou tle t- port measured fo r 
di f f e r e nt d ischarge pressures . 

Nebenläuferdrehmomentenverlauf 
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Fig . 5 : Torque o f t h e f emale r o t o r for d iffe r e nt di s charge p r e s­
sures 



VDI BERICHTE 40 1 

Für die Wegerre g ung von Schwingungen sind in erster Linie 
Eingriff s teilungsabweichungen der Rotorverzahnung von Haupt- und 
Nebenläu f er und ihr Zusammenspiel wichtig. Für die Versuchs­
maschine stande n genau vermessene Rotoren mit verschiedener 
Teil-Genauigkeit zur Verfügung. (Bild 6) 
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Bild 6: Wirksa mer Eingriffste ilungsfehler von Haupt- und Neben ­
läufe r bei vier Vers uchs maschinen 

Fig. 6: Effe cti v e errors o f pitch for the male and for the 
female rotors of four test - compressors 

Die wichtigsten Verdichterdaten ware n: 

Läuferprofil: 5 : 6 
Achs abstand.. . .... . .... .. . . . ... . ...... 85 mm 

Haupläuf e r 0 . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 120 mm 
Läufe rlänge ...... . .............. . ... . . 194 mm 

e inge bautes Volume nve rhä ltni s .. 0 = 5,3 
Li e fe r me nge j e nach Drehzahl .. . ....... Q = 4 bis 6 m'/min 
höc h s ter Enddruck .... . . ..... . . .. . .. .. . p ,.,, = 14 bar 

Bild 7 z e igt die Rotorverzahnung 
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Bild 7 : Verdichterläufer - Schmalkopfprofil 5/6 
Fig. 7: Rotors of the test-compressor 5/6 

with narrow teeth- profile on the female rotor 

Die Ungleichförmigkeit der Hauptläufer-Antriebsdrehzahl bei 
Riemenantrieb oder durch di e Kupplung hervorgerufen, stellt 
ebenfalls eine ext erne Körperschallanregung dar. 
Wie Bild 4 zeigt, sind di e Druckgradienten beim Überfahren der 
Auslaßsteuerkante im Druckbereich von 8 - 10 bar Enddruck am 
kleinsten. 
Bild 5 gibt den gerechneten Verlauf des Nebenläuferdrehmoments 
wieder. 
Der Nebenläufer wird praktisch im Leerlauf betrieben . Bei allen 
Verdichtungsenddrücken kommt es zu einem Vorzeichenwechsel des 
Nebenläufermomentes . Bei kleinen Drücken ist auch das gemittelte 
Nebenläufermoment negativ! 
Bild 6 zeigt das Zusammenwirken der Eingriffste ilungs ­
abweichungen verschieden genauer Rotorverzahnungen. 

De r Verdichter B1 weist die höchste Genauigkeit mit ca. ± 10 ~m 

Eingriffsteilungsabweichung auf . 

Der Verdichter B2 ist eine Serienmaschine mit ca. ± 30 ~m 

wirksamer Eingriffsteilungsabweichung. 

Für die Beurteilung der Körperschallentstehung sind auch die 
Eigenfrequenzen der Rotoren wesentlich. Die erste Hauptläufer­
eigenfrequenz liegt bei 2650 Hz und die erste Nebenläufer ­
eigenfrequenz wurde mit 2010 Hz gemessen. 
Di e Eigenfrequenzen der dünnwandigen Nebenläuferzähne liegen 
zwischen 12700 und 18000 Hz . 
Die Rotoren sind damit sehr steife Strukturen. 

Auf Grund der vorliegenden Gegebenheiten erhält man folgende 
Bewertung der Geräuschquellen: 
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• Schwingungsimpulse durch Schwankung der Zahnfederste ifigke it 
im Eingriff: 
Sie bewirken eine Parameteranregung. Diese Ge räuschursache 
ist wegen der geringen Flankenbelastung und wegen de r 
Schrägve rzahnung bei Schraubenrotoren nicht wesentlich. 

Schwingungsanregung durch den Eintrittsimpuls infolge 
elastischer Zahnbiegung: 
Sie tritt bei hoher spezifischer Flankenbelastung auf und 
steigt mit der Umfangs geschwindigkeit. Schrägverzahnung und 
geringe Zahn-Eingriffssteifigkeiten mildern den Eintritts­
impuls stark . Im Leerlauf gibt es keinen Eintrittsimpuls. 
Wegen der geringen Flankenbelastung, der relativ we i chen 
Nebenläuferzähne und wegen de r Schrägverzahnung ist auch 
diese , bei Leistungsgetriebe n s onst wesentli c he Geräusch­
quelle , bei Schraubenrotore n unwe sentlich . 

Schwingungsanregung durch den Re ib - Wechselimpuls: 
Sie entsteht durch den Richtungswechsel der Re ibkraft im 
Wälzpunkt. Beim Schraubenrotor scheide t auch diese 
Geräuschquelle aus , da der Wälzpunkt in der Regel außerhalb 
der verwendeten Eingriffslinie liegt. 

Reibgeräusch durch Gleit e n und Wälze n der Rotorflanken: 
Das Reibgeräusch macht be i r a schlaufenden Getri e be n ca . S-10 % 
der Gesamtschalleistung aus . Es ist sicher be i Sc hraube n ­
rotoren in der gleichen Größe no rdnung vorhanden a b e r nicht 
wesentlich . Im Frequenzspe ktrum e rgibt sich e ine diffuse 
Verteilung . 

Eingriffsimpulse durch Ve rzahnungsabweichungen und Montage­
abweichungen: 
Verzahnungsfehler haben bei r a schlaufenden, gering be las t e t e n 
Getrieben einen großen Einfluß auf die Geräus chentstehung . 
Eingriffsimpulse durch Ve rzahnungsf ehler und Montage­
abweichungen sind auch bei Schraubenrotoren pegelbes timmend · 
Die vorherrschende Frequenz ist di e Zahneingriff s freque nz 

f=z -~ 
II 60 

Maßgebend für die Ge räus c ha nre gung i s t das Zusammenwirke n von 
Einze lfehle rn am Haupt - und Ne be nläufe r wie es s ich a us d e r 
Einflankenwälzprüfung und durc h das Bre itentragbi l d e rgibt . 
Regellos am Umfang ve rte il te Ve rza hnungs abwe i c hunge n , wie 
etwa Flankenformfehler e rge be n Sei t e nbände r zu de n Za hne iD ­
griffsfrequenzen . Auc h Rundlauffehle r ode r e in Ta ume l schl a g 
äußern sich im Frequenzspektrum durc h Se itenbände r be i de n 
Zahneingriffsfrequenzen. 
Verzahnungs- und Montageabweichunge n führe n zu unt e r ­
schiedlichen Auswikungen in ve r schiede nen Getriebe n gle i che r 
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Bauart je nachdem welche Fehler von Haupt- und Nebenläufer 
s i ch bei der Montage überlagern . 
Körperschallanregung durch Rasselschwingungen: 
Unbelastete , schnellaufende Zahnräder s ind e ine besondere 
Geräuschquelle infolge von Rasselschwingungen . Solche 
Rasselschwingungen konnten bi s her nur durch akustische 
Messungen nachgewiesen werden. 
Sie treten be sonders in den Los radstufen bei Kfz ­
Vorgelegegetrieben auf und sind dort erst in den letzten 
Jahren nähe r untersucht worden [3 ] Die Schwingungen sind 
nicht linear und nicht periodisch . 

Bei unbe lasteten Zahnradstufen kommen beim Laufen die Spiele zum 
Tragen. Es sind dies das Flankenspiel, das Axi a lspiel und das 
Radialspiel der Radlagerung. 
Bei Rasselschwingungen kommt es zu Stößen zwischen den 
Spielgrenzen in axial e r , radialer und in Umfangsrichtung mit 
uns t e tige n Übergängen. Bei der Radbewegung innerhalb der 
Spielgrenzen entsteht eine frei e Bewegung des Rotors , die 
Flugphase , die an den Spie lgrenzen durch verlustbehaftete Stöße 
beendet wird. Es s ind Stöße in all en drei wesentlichen 
Freiheitsgraden möglich . 
Infolge der Schrägverzahnung der Räde r bewirken Stöße in 
Umfangsrichtung durch das Flankenspiel auch Schwingungen in 
axialer und in radialer Richtung. 
Eine numerische Behandlung von Rasse l schwingungen ist extrem 
aufwendig und kompliziert . 
Di e Spiele sind dabei relativ leicht zu messen, ebenso die 
Zahnfehl e r die eine innere Anregung darstellen ode r die 
Unglei chförmigkei t der Antrieb s drehzahl, die e ine Wege rregung 
bewirkt . Alle Größen sind von der Zahnstellung abhängig! 
Uns icher sind aber die Größe der s toßziffern, der Einfluß der 
Öldämpfung und de r Schleppmomente. 

Für das Rasselgeräusch in Losradstuf en von Kfz-Getrieben wird in 
der Regel ein s tark idealisiertes Geräuschmodel l verwendet: 

Die Geräuschenergie wird proportional der in den Stößen 
eingebrachten Verlustenergi e angenommen . 

Der Geräuschpege l ist p roportional dieser Verlustenergie. Es 
ist a llerdings ni cht bekannt, welcher Ant e il de r Verlust­
e nergie in Schall umgewandelt wird und we l cher Anteil in 
Zahn- ode r Lagerdeformation mit Wärmeentwicklung übergeht . 

Die Verlustenergie steigt monoton mi t der Drehzahl . Die 
Amplituden der Wegerregung werden a ber mit steigender Drehzahl 
kleiner. 
Auch Schraubenrotoren in naßlaufenden Schraubenmaschinen sind im 
Leerl auf betriebene Zahnräder (Bild 5), neigen daher auch zu 
Rasse lgeräuschen. Bei Schraubenrotoren sind die Verhältnisse 
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allerdings wesentlich komplizierter als bei Losradstufen in 
Schaltgetrieben . 
Schraubenrotoren sind im Betrieb durch die innere Verdichtung 
radial und auch axial immer belastet auch dann, wenn kein 
Drehmoment über die Flanken übertragen wird. 
Die Gasdruckpulsation gibt für Rasselschwingungen, die 
vorwiegend in Umfangsrichtung auftreten werden , eine zusätzliche 
Krafterregung mit der Ausschubfrequenz (vgl. Bild 4). 

4 .Versuc hss tand und systemat i s c he Ger äuschmessung en 

Zum rneßtechnischen Nachweis der vermuteten Hauptgeräuschquellen, 
nämlich von Verzahnungsgeräuschen infolge von Verzahnungs­
abweichungen, Montageabweichungen und infolge von Rassel­
schwingungen werden an einem Prüfstand Schalleistungsmessungen 
nach der Schallintensitätsmethode durchgeführt . Als Meßgerät 
wurde ein 2 Kanal FFT-Analysator LuD 2900 samt Intensitäts­
rneßsonde (Bereich 100 5000 Hz) verwendet [4 und 5]. 
Nahfeldfehler, Fremdgeräuscheinflüsse und der Raumeinfluß können 
damit eliminiert werden . 
Baugleiche Versuchsverdichter mit verschieden genauen Rotor­
verzahnungen und ein Verdichter mit aufgebohrtem Gehäuse (vgl. 
2) und den in 3.1. angeführten Kenndaten werden untersucht. 
Der Prüfstand (Bild 8) ermöglicht einen körperschallisolierten 
Antrieb mit variabler Drehzahl und eine körperschallisolierte 
Aufstellung der Verdichter. Alle Nebenaggregate sind schall­
isoliert in möglichst großer Entfernung vorn Versuchsblock 
angeordnet. 

1 Versuchs verdichter 7 Luftbehälter 
2 Ansaugregler 8 . 1 Thermostat 
3.1 Motor 8.2 Öl küh l er 
3.2 Zahnriemen 8.3 Lüfter 
3.3 Zwischenwelle 9 Feinfilter 
3.4 Drehrnornentenrneßwelle 10 Ölstopventil 
M4 Blendenmeßstrecke 11 Sicherheitsventil 
5 . 1 Ölabscheider K1 Schallkapsel 1 

5.2 Feinabscheider K2 Schallkapsel 2 
6 Druckhalteventil 
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Bild 8: Prüfstand zur Schalleistungsmessung 
Fig . 8: Test - bench for measuring the soundpower 

4.1. Einflußgrößen auf den Schalleistungspegel 

Drehzahl - und Druckeinfluß 
Bild 9 gibt den A- bewerteten und den unbewerteten Schall ­
leistungspegel be i ve rschiedene n Enddrücken wieder. Al s 
Parameter ist die Hauptl äufer- Umfangsgeschwindigke it aufge­
tragen . .... ..... 
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Bild 9 : Drehzahl - und Druckeinfluß auf die Schalleistung 
Fig. 9 : Influe nce of speed and pres sure on the soundpower 
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Mit steigender Antriebsdre hzahl steigt auch der Schall­
leistungspegel stark an (5-6 dB zwischen 3345 und 5300 1/min). 
Dieser Effekt ist zu erwarten, da mit steigender Liefermenge 
auch die Antriebsleistung zunimmt. 

Mit zunehmendem Verdichtungsenddruck ste igt die Verdichter­
leistung ebenfalls. Der Schalleistungspegel zeigt hier aber 
einen anderen Verlauf. Er fäll t mit zunehmendem Druck, err eicht 
bei ca. 10 - 11 bar ein Minimum um dann wieder anzusteigen . 

Bei 10-11 bar Enddruck sind die Druckgradi ent e n an der 
Steuerkante a m kleinsten (Bild 4) das Strömungsgeräu sch erreich t 
hier e in Minimum . Da das Strömungsgeräusch a ber nicht pegel­
bestimmend ist und überdies e in großer Einfluß der Verzahnungs­
genauigkeit auf dieses Phänomen fes tges t ellt werden kann, liegt 
die wahrscheinlichere Erklärung für diese Tatsache i m Auftreten 
von Rasselgeräuschen . 

Sie s ind bei kleineren Drücken bzw. Druckdifferenzen und be i 
unbelasteten Läuferflanke n am größten (Flanke nhämmern) . Mi t 
zune hmendem Verdichtungsenddruck steigt di e Flanken- und Lager­
belastung des Nebenläufers und das Rasselgeräusch verschwindet· 
Das Abheben der Flanken in der Flugphase kann ni cht mehr 
eintreten. 

Die Eingriffsteilungsfehler stellen 
die Rasselschwingungen da r. Die 
deshalb von Einfluß sein, was in 
wurde (Bild 10). 

eine innere Wegerregung für 
Verzahnungsgenauigkeit muß 

eigenen Messungen bestätigt 

Der Block 1 mit der genauen Verzahnung zeigt das Pegelminimum 
viel ausgeprägter a l s der Block 2 . Das Verschwinden der Rassel­
geräusche führt bei Verdichtungsenddrücken von mehr als 10 bar 
wie der zum l eistungsbedingten, erwarteten Ansteigen des Pegels. 
Bei starker Anregung durch Te ilungsfehl e r (Block 2) bleibt das 
Rasse lgeräusch auch bei höheren Flankenbelastungen noch 
erhalten. 

Ölmenge und Ölzähigkeit 

Der Einfluß der Ölmenge auf di e Schalleistung ist meßbar , zeigt 
aber keine eindeutige Tendenz. Je nach Ansaugregl er ergeben sich 
z.B. unterschiedliche Verläufe . Ein meßbarer Einfluß der Zähig­
keit war nicht festst e llbar . Dies zeigt auch, daß der 
Schmierungszustand der Zahnflanken ungenügend ist . 
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4.2 . Übertragungseigenschaften und Abstrahleigenschaften am 
Gehäuse 

Schraub enkompressor 
screw 

N 

EM 
HR 

RPM 

Netzfrequenz 
Motordrehzahl 
Hauptläuferdrehfrequenz 

screw compressor B 1 

0 

2 )( EM 

NR 

ZR 

X 

500 

Frequency {Hz] 

Nebenläuferdrehfrequenz 
Zahne ingriffsfrequenz 
unbekann ter Ursprung 

500 

Bild 11: Auswertung der Frequenzspektren de r Beschl e unigungsauf ­
n e hmer i m Frequenzbereich 0 - 500 Hz in de r Nähe des 
Ansaugstutzens. 

Fig . 11 : Evaluation of frequency s peccrum of transdu cers in ehe 
frequency range 0 - 500 Hz ne ar inlet porc. 
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Für den Luftschallpegel eines Verdichters sind l etzt lich die 
Abs erahleige nschaften und der Schwingungs zustand des Gehäuses 
maßgebend. Gehäuse mi t d icken Wänden und großen Massen senken 
den g emessene n Schallpegel stark . In Resonanz schwingende 
Plaeeen und Schalentei l e sind ungünstig . 
Bild 11 ze igt di e Frequenzspektrums diagramme von Verdicheerblock 
B 1 (genaue Läufer) und von Block B 2 (6) . 

Der Beschleunigungsaufnehmer war a m Gehäuse in der Nähe des 
Saugseutzens angebracht . Dargestellt ist das Quadrat der 
schwingbeschl eunigung über Drehzahl und Frequenz im Bereich bis 
500Hz. 
Beide Spektren zeigen das Vorherrschen der Zahneingriffs­
frequenz . Die Beschleunigungsamplituden s ind bei der genaueren 
Läuferverzahnung kleiner . 
stark macht sich auch die Haupe l äuferdrehfrequenz und de r e n 
Vielfache bemerkbar . 
Die Nebenläuferd rehfrequenz spiele nur eine untergeordnete Rolle 
und nur bei de r weniger genauen Verzahnung . 
Lagerfrequenzen der Wälzlagerung sind nicht 
Gehäuseresonanzen mi t der Zahneingriffsfrequenz 
Hauptläuferdrehzahl sind deuelich ausgeprägt . 

zu 
und 

erke nnen. 
mi t der 

S . Zusammenfassung und Ergebnis 

Zum Unterschied zu trockenl aufenden Schraubenverdichtern bei 
denen Strömungsgeräusche vorherrschen, sind bei naßlaufenden 
Schraubenkompressoren Verzahnungsgeräusche pegelbestimmend. 
Als Geräuschque llen dominieren Verzahnungs geräusche , hervor ­
gerufen durch Ve rzahnungs- und Einbauabweichungen und Rasse l ­
geräusche . 
Je nach Zusamme nwirken 
Schalleiseungspegel von 
fertigung stark streuen . 

der Verzahnungsabweichungen kann de r 
Verdichterelementen in der Seri en-

Folgende Maßnahme n können zu Pegelsenkungen führ e n: 

1. Erhöhung der Fertigungsgenau igkeie von Rotoren und Gehäusen 
2 . Erhöhung der Zähnezahl zur Verbesserung der Überdeckung 
J. Kürzere Läufer für ein besseres Breitenerngen 
4. Glatee , formge naue Flanken (schl e ifen) 
5 . di ckwandige, steife Gußgehäuse (Dämpfung und Körperschallab ­

strahlung) 
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6. Vermeidung von Rasselgeräuschen 

Methoden dafür sind: 

Nebenläuferantrieb mit hoher Flankenbelastung 

Verzahnungsgeometrien mit größerem Nebenläuferdrehmoment 

Gut dämpfende Rotorwerkstoffe (Guß) 

Erhöhung der Ölmenge zur Flankenschmierung 

Vermeidung von Axialspiel in den Rotorlagern durch Ver­
spannen der Lager 

Vermeiden von Flankenspiel an den Rotoren durch Verspannen 
der Rotoren 

Verbessern der Lagerdämpfung (Gleitlager oder geeignete 
Wälzlagertypen) 
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