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Summary: 

Dynamic model of screw compressor is studied. The influence of the pressure excitation, 

bearing excentricity and mesh error in gearing is Iaken into account. The results are partl y 

experimental verified. 

1.Einleitung 

Die Schraubenkompressoren bestehen aus mehreren nachgiebigen Körpern - der 

Antriebswelle, den Rotoren und dem Gehäuse . Miteinander sind diese Körper durch den 

Zahneingriff und die Lager verknüpft. Die interne dynamische Erregung stellen die 

Druckpulsationen im Arbeitsraum und die Unwucht der Rotoren dar. Die Übersetzungsfehler 

im Zahneingriff und die Exzentrizität der Lagerung stellen dann die kinematische Erregung 

dar. Für die Analyse der erregten Schwingungen von solchen sehr komplizierten Systemen 

scheint es nützlich zu sein , die Methode der Systemdekomposition auf die einze lnen 

Subsysteme [1] zu verwenden, wobei die Subsysteme mit der FEM diskretisiert werden 

können. Weil die Freiheitsgradzahl des diskreti sierten Gehäuses sehr hoch wäre, muss man 

diese Anzahl mit der Methode der Modalsynthese und der Kondensierung [2] reduzieren. 

Das kondensierte Model des Schraubenkompressors ist dann auf Grund der 

Eigenfrequenzen und Eigenvektoren der separierten Subsystemen zusammenzustellen. 

Diese Eigenwerte der Subsysteme könnte man mit Hilfe der experimentellen Modalanalyse 

[3] verifizieren. Im Falle, dass die berechneten und experimentell bestimmten Eigenwerte 

nicht hinreichend genau übereinstimmen, scheint es zweckmässig, die ausgewählten 

Parameter der einzelnen Subsysteme zu identifizieren und damit das Model des 

Kompressors für die Analyse der erregten Schwingungen zu verbessern . 
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Der Beitrag knüpft direkt an [1) , wo die von Druckpulsationen erregten Schwingungen de~ 

Rotorsystems mit der Einbeziehung der statischen Nachgiebigkeit des Gehäuses untersucht 

wurden. Hier verwendet man das kondensierte Model des gesammten Kompressors für die 

Analyse der Schwingungen, die durch die Lagerexzentrizität, kinematische Fehler in der 

Verzahnung und Druckpulsationen verursacht werden . 

2. Das kondensierte Model der erregten Schwingungen des Kompressors 

Der Kompressor (Bild 1), der in die Subsysteme Antriebswelle U = 1), Nebenrotor U = 2), 

Hauptrotor U = 3) und Gehäuse U = 4) zerlegt ist, ist im Konfigurationsraum der 

Modalkoordinaten x(t)=[x/f)] der Subsysteme mit der Gleichung 

dargestellt (4). 

Bild 1. Das Kompessarsystem und die Verteilung auf die Subsysteme 

Die kinematischen Kupplungen bezeichnen wir mit z = 1,2 (Zahnradeingriff) und V1 bis K8 

(Wälz- und Kugellager) . Die Transformation der Modalkoordinaten in die 

Knotenverschiebungen ist mit der Beziehung 

q(t) = V x(t) (2) 

bzw. für die einzelnen Subsysteme mit 
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gegeben. 

Die Matrizen 11 = diag('" 11J und V = diag(mvJ sind blockdiagonal und wurden mit Hilfe 

der Spektral- und Modalsubmatrizen der isolierten Subsysteme j = 1 ,2 ,3,4 zusammengestellt. 

Index m beschreibt, daß in den Matrizen '" J\ 
1 

und "'V, nur m1 der ersten sogenannten 

"master" Eigenformen , die den Eigenfrequenzen aus dem gegebebenen Bereich 

n E (0, (2 - 3 )w'"") entsprechen, vertreten sind . Dabei ist w'"" die maximale 

Erregungsfrequenz. Die Matrizen BG.Ba und KG, K6 sind die Dämpfungs- und 

Steifigkeitsmatrizen der Kupplungen im Zahnradpaar (Index G) und in den Lagern (Index 8) . 

Die Elastizitäts- und Dämpfungseigenschaften von Wälzlagern modelliert man mit 4 radialen 

Federn und von Kugellagern zusätzlich mit den 4 axialen Federn mit parallel angeordneten 

Dämpfern. Die Materialdämpfung der Subsysteme ste llt die blockdiagonale Matrix 

B = diag(mv ,r B, mvJ dar, wobei die proportionale Dämpfung die Bedingung 

mv r B mv = diag(2D1il .o1il ) 
) ) } \ ' V I 

erfüllt . O~Ji bzw . .0,~' 1 sind die Relativdämpfungen bzw. Eigenfrequenzen der zugehörigen 

Subsysteme j = 1, 2, 3, 4. Die Matrix w, G entspricht den gyroskopischen Kräften , wobei w, 

die Winkelgeschwindigkeit der Antriebswelle ist. 

Die Vektoren tG(t) und f6 (t) stellen die kinematische Erregung in den Kupplungen dar. 

Die Druckpulsationserregung wird mit dem Vektor fp(t) = [t,p (t)] , j = 1, 2, 3, 4 beschrieben, 

wobei f," (t) (entspricht der Antriebswelle) gleich Null ist. 

3. Stationäre durch Übersetzungsfehler verursachte Schwingungen 

Der Vektor der inneren Erregung , der durch die Übersetzungsfehler LI, (t) in den 

Zahnradpaaren z = 1 und z = 2 generiert wird, kann man in erster Approximation in folgender 

Form ausdrücken 

fG(t) = I[k, Ll,(t) + b, L!, (t)]c, , (4) 
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wobei k, und b, die mittlere Steifigkeit bzw. der Koeffizient der viskosen Dämpfung im 

Eingriff z ist. Die Vektoren c, sind mit den geometrischen Parametern der Zahnräder 

bestimmt [5]. Diese Räder befinden sich im Vektor der verallgemeinerten Koordinaten q(t) 

vor der Kondensierung auf den Knotenpositionen 7,13 (für z = 1) und 31,51 (für z = 2). 

Die gesamten kinematischen Übersetzungsfehler im Eingriff "z" kann man in komplexer 

Form folgendermaßen ausdrücken 

LI (t) = '\'LI e '~, , + '\'LI e''•· ' 
z L Z.J ~ z,k 

(5) 

' 

Die komplexe Amplitude Ll, .i beschreibt die exzentrische Lagerung des Zahnrades im 

Eingriff z auf dem Glied j und hat die Umdrehungswinkelfrequenz w
1

. Die komplexen 

Amplituden LI,., stellen die k-harmonischen Komponente des Eingriffsfehlers im Eingriff 

z mit der Winkelfrequenz k w, dar, wobei w, die Zahnfrequenz ist. Laut (4) und (5) könnte 

man den Vektor fG(t) in die Form 

(6) 

transformieren. 

Die stationären, von der exzentrischen Lagerung der Zahnräder erregten 

Schwingungen entsprechen der partikulären Lösung von (1) für f8 (t) = 0 und f p (1) = 0 , wenn 

wir aus (6) nur das erste Glied in Betracht nehmen. Diese Lösung dann hat die Form 

q(t ) = V x(t) = viix,, e '~", (7) 
' I 

wobei 

Um den Einfluss der Exzentrizitäten auf die dynamischen Kräfte im Eingriff und die 

Lagerkräfte abzuschätzen, haben wir die Werte LI, .• = L11.2 
= L1

2
.
2 

= L1
2

.
3 

= 5 .10-• [m] in die 
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Formel eingesetzt. Die Winkelgeschwindigkeit ist dabei in breitem Bereich 

w, E (o, 500) [rad I s] geändert worden. 

SOO r----,-----,----.-----.----,-----,----,-----,----.---

400 
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n n, ./ 
~v----

0oL_--~5~0----~,~0~0 ----1~5~0----2~0-0----2~5-0---=3d0=0====3~5=0==~4~0L0~~-45L0-----501 o 

co, [rad I s] 

Bild 2. Die Amplitudencharakteristik für die von der Lagerexzentrizität erregte Eingriffskraft 

Für die Eingriffskräfte im Paar p (p=1, 2) , die von der Exzentrizität p (p = 1, 2) verursacht 

werden , gilt [4] 

F!•.il (w)=l(k +iw b X- crvx + d o ) 
p 1 p J p p l ,J p I p,l ~ I 

(8) 

wobei oP.' Kroneckersymbol ist. Man kann feststellen , dass nur die exzentrische 

Ritzellagerung auf dem Hauptrotor (Bild 2) die Resonanz (mit der 4. Eigenfrequenz des 

Schraubenkompressors CG 80) hervorrufen kann . Die entsprechende Winkelgeschwindigkeit 

ist dabei rv, = f2, I p3 , = 492[rad I s] mit p3 , = rv 3 1 w,. 

Für die obere Abschätzung der dynamischen Kraft im Zahneingriff, die von allen 

gleichzeitig in Betracht genommenen Exzentrizitäten verursacht wird, gilt 

Fp(rv, ) = L L: J(k p + irvlbJ- c; V X 'I +LIP I op,)l' (9) 
' I 

Aus diesen Ergebnissen können wir die folgende Schlüsse ziehen : 
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Die durch die Exzentrizität erzwungene Erregung hat nur sehr geringen Einfluss auf die 

Gehäusedeformationen und auf die dynamische Belastung der Verzahnung , der Lager und 

der Rotoren. Nur im Falle extremer Rotorwinkelgeschwindigkeit kann die Exzentrizität des 

Zahnrades auf dem Hauptrotor (Winke/frequenz w3 ) die Resonanz mit den niedrigsten 

Eigenfrequenzen des Kompressors hervorrufen. Im Fall eines nachgiebig gelagerten 

Gehäuses kann die Exzentrizität der Zahnräder die kleineren Vibrationen des gesammten 

Kompressors verursachen. 

Die stationären , von kinematischen Abweichungen der Verzahnung erregten 

Schwingungen könnte man aus (1) für f0 (1) = 0. fp(l) = 0 und für den Erregungsvektor, der 

mit dem zweiten Glied aus (6) bestimmt ist, in folgender Form ausdrücken 

q(t )= V x(t) = v.L:L:x,, e''"·'. (10) 
' k 

Hier gilt für die komplexen Amplituden der Modalkoordinaten 

Um den Einfluss der Abweichungen auf die dynamischen Kräfte zu beurteilen, nehmen 

wir als Modellfall die steife Unterstützung des Gehäuses und die Amplituden der 1. und 2. 

harmonischen Komponente der Abweichungen im Zahneingriff z=1 ,2 als 

LI,., = L121 = 5.10-6 [m] bzw. Ll1.2 = L12.2 = 2,5 .10-6 [m] an. Die Winkelgeschwindigkeit der 

Antriebswelle ändert man dabei wieder im Bereich cv , E (0, 500) [rad I s ] . Die 

Amplitudencharakteristiken der Verzahnungskräfte , die von einzelnen 

Abweichungskomponenten hervorgerufen worden sind , bestimmen wir in Form [4] 

(11) 

Die ausgesuchten Amplitudencharakteristiken sind in Bild 3 graphisch dargestellt Bei den 

einzelnen Resonanzen sind die zugehörigen Eigenfrequenzen des Kompressors n, 
angeführt. 

Für die oberen Abschätzungen der dynamischen Eingriffskräft im Eingriff .,p" die von allen 

gleichzeitig wirkenden harmonischen Komponenten der Abweichungen hervorgerufen sind , 

gilt 
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F,(UJ, ) = LLJ(k. + ikUJ, b.X- c; V x,, + LI. , 8.,)J' (12) 
' . 
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Bild 3. Die Amplitudencharakteristiken der Eingriffskräfte von der einzelnen kinematischen 

Abweichungen der Verzahnung 

Als Zusammenfassung kann man sagen: 

Für die dynamische Belastung der Verzahnung sind maßgeblich die geometrischen 

Abweichungen in dieser Verzahnung verantwortlich. Die Belastung steigt wesentlich mit den 

Umdrehungen. 
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4. Die von Druckpulsationen erregten Kompressorenschwingungen und Lagerkräfte 

Der Druck auf der Oberfläche des Schraubenteiles der Rotoren wurde in die Knoten 17 

bis 27 auf dem Nebenrotor und 37 bis 47 (Bild 1) auf dem Hauptrotor transform iert [6] . Nach 

der Zeitdiskret isierung kann man den Druckpulsationerregungsvektor in der Gleichung (1) in 

der Form 

lt; (~ Lll)l 
f p (k Llt ) = t; (~ Llt) J k= O, 1, 2, .. , 

(13) 

ausdrücken wobei t; und t; die Erregung der Subsystem j = 2 und j = 3 darstellen. Der 

Zeitschritt Lll = 1,351 .10 ' [s] entspricht einem neuntel der Umdrehungsperiode 

T = 0,0012 161 [s] des Rotares 2 oder 3. 
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Bild 4. Die Übergangschwingungen im Knoten 21des Nebenrotors durch die 

Druckpulsationen 
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Die Gleichung (1) können wir für tG(t) = f8(t) = 0 mit Hilfe der Newmarkmethode oder der 

genaueren Modalmethode [4] integrieren und dann transformieren nach (2) Die erregten 

Übergangsverschiebungen im Knoten 21 (Bild 1) des Nebenrotors sind in Bi ld 4 

dargestellt. Dabei wurden die folgenden Werte für die Dämpfungen verwendet: 

0 ,11) = 0,05 , b, = 5.10 5 k ,. Z = 1,2, b,
1 

2.10 5 k,, 

wo k,_, bzw. b,_, die Steifigkeit bzw. die Dämpfung der Ersatzfeder bzw. Des Dampfers von 

Lagern zwischen der Lagermitte ,/ und dem Knoten ./ des Gehäuses ist. 

Die stationären Änderungen der Lagerkräfte in x, y und z Richtungen sind auf dem Bild 5 

dargestellt. Diese kann man nachher als Erregung für die Analyse der erregten 

Schwingungen des Gehäuses verwenden . 
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Bild 5. Die dynamischen Lagerkräfte durch Druckpulsationen 



--

26 VDI BERICHTE 

5. Die experimentale Verifizierung des mathematischen Modells 

Die Betriebsschwingungen des Gehäuses des Schraubenkompressors CG 80 wurden an 

den 8 Stellen (Bi ld 6) gemessen. Die Beschleunigungsspektren in den Radialrichtungen sind 

auf den Bildern 7 und 8 dargestellt. 

[QJ 
/ Hauptrotor 

I 2 3 4 
0 0 0 0 

"" Nebenrotor 

5 6 7 8 

Bild 6. Die Messstellen auf dem Kompressor 

Daraus kann man folge>ndes schliessen: 

1. Die grössten Amplituden kann man in den Punkten 1,3 (Bi ld 7), 5 und besonders 7 (Bild 8) 

beobachten und zwar mit der Zahnfrequenz der Verzahnung z = 1 bei del) 

Hauptrotorumdrehungen n, e (2500 - 2700) [ot Imin] bzw. w, e (262 - 283) [rad I s] unc:~ 

n, e 2850 [ot Imin] bzw. w, e 298 [rad I s ] . Die gemessenen Werte entsprechen der Ampli­

tudencharakteristik der Kraft F,i'·'l (w, ) in der Verzahnung p = 1 für z = 1, k = 1 (Bild 3) unc:l 

den berechneten Amplitudencharakteristiken in den Knoten 23 und 30 (Bi ld 9) , die sich in der 

Nähe des Messpunktes 3 befinden . Die berechneten Amplituden in del) 

Koordinatenachsenrichtungen x, y, z sind mit den Verzahnungsabweichungel) 

Ll,., = 5.10-" [m] erzwungen. Die Eing riffskräfte wirken über die Lager auf das Gehäuse unct 

erzwingen hier die Schwingungen mit derselben Frequenz. Die Verstärkung ist durch die 

Resonanz der Zahnfrequenz f, (3083 - 3330) [Hz] mit der Eigenfrequenz f., e 3128 [Hz) 

des Gehäuses bzw. der Zahnfrequenz r" E 3515 [Hz] mit der Eigenfrequenz r., E 3528 [Hz) 

verursacht (Bild 1 0). 
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Bild 8. Das Beschleunigungsspektrum im Punkt Nr. 7 
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:r=~~~-.L~-----.e:;r:-_:;;x.__j_/_0 J 
100 150 200 250 300 350 400 

X 10-G 
er-----,·-----,-----.---

4 -

2 - J 
200 250 300 350 400 

----,-----, -----.-----

- --==--
250 300 350 400 

Bild 9. Die Amplitudencharakteristiken der Verschiebungen in den Knoten des Gehäuses 

2. Die Gehäuseschwingungen mit der Zahnfrequenz der Verzahnung z = 2 ka nn (l'la~ 

relativ schwach im Punkt 4 in der Nähe der Zahnradebene bei de~ 

Antriebswellenumdrehungen n, E (1400 - 1550) [ot I min] d.h. bei der WinkelgeschwindigKeit 

m, E (147 - 162)[rad I s] beobachten. Die gemessenen Werte entsprechen ungefähr der 

Amplitudencharakteristik der Kraft F,i'·'1(m, ) im Zahneingriff p = 2 für z = 2, k = 1 (Bild 3) 

Messungen wurden nur bis zur Frequenz 4000 [Hz] durchgeführt , was einer 

Winke lgeschwindigkeit r.u, E 168 [rad I s] entspricht. Aus Bild 3 geht hervor, dass die 

Amplituden sich wesentlich erst für die Winkelgeschwindigkeit w, E 200 [rad I s] und mehr 

vergrößern . 

3. Die Gehäuseschwingungen mit der Rotoreneingriffsfrequenz fR sind am höchsten bei 

den Umdrehungen n, E (3000 - 3150) [ollmin] in den Punkten 2 und 3 (Bild 7). Die 
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Verstärkung in diesem Frequenzbereich ist durch die Resonanz f" = 855 [Hz] des 

Kompressors [1] oder f,
6 

= 825 (Hz) des Gehäuses (Bild 1 0) , die mit dem Erregungsbereich 

fR E (822 - 863) [Hz] zusammenfällt , hervorgerufen . 

SYSTUS 
HP7 - 233 

z 
Lv 

STUOV SVSTUS 
MODEL HP7 - 233 

deformam 
49 .8 

MODE ~1 0 l t~ Fr1EOUENCV • 825 .31 

KOMPRESOR 

hl0[1f NO 42 f P.EOUENCV• 3 128.3 

z 
Lv 

z 
L v 

KOMPRESOR STUOY 
MODE L 

deform amp 
46 .3 

MODE NO. 32 FREQUENCY • 2336.5 

KOIIIPRESOR STUDY 
MODEL 

de formau 
11 7 

MODE NO. 47 FREQUENCY• 3527 .6 

Bild 10. Die Eigenschwingungsformen des Gehäuses 

4 . Die Gehäuseschwingungen mit der zweiten Harmonischen der Rotorenzahnfrequenz 

sieht man am deutlichsten im Punkt 3 bei den Umdrehungen 
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n, e (2400 - 2500) [ollmin] . Die Verstärkun9 I t wi g r du r~h dtg R1.1ll n n · fia 1312[Hz] 

Q!.l§ Kgmpr!.l i;gr:o heFVergeruten. Diese be i!l et !liOh ln qer NäM Qes t:l rregungs~e eichs 

~fil ~ (1@18=13/0) [Ni]. 

l:l . !!I! <::Jeh<'l useschwingungen mit der dritten Harmonisohen der Rötörenn Mfrequerg 

Sfn sieht man wieder im Punkt 3 bei den Umdrehungen n , E 2900 [olimin] . wo die 

Erregungsfr q1,1 nz fA ~ "l !l4 [11"'] mit @.er i9 nfreq1,1 Al!: f" ~ 2331 [Hz J des <::lehäy:> § 

(Sild 1 o) :zusammenfällt. 

6. Die Erregun mit der Yrndrehungl>frequem: der Antriebswelle und des Neber'l r<.ltors 

wurde Im Messbereich n, e (1000 - 3150) [ollmin J nicht beobachtet. Die Erregung n1it der 

Umdrehungsfrequenz des Hauptrotors erscheint nur unbedeutsam bei den Umdrehungen 

n, ~ 2600 [ot I min] . Das entspricht der Amplitudencharakteri stik der Kraft F,l'·' 1(w, ) im 

Zahneingri ff p = 2, die von der Exzentizität der Ritzellagerung auf dem Hauptrotor 

hervorgerufen wird (Bild 2). Im Einklang mit Bild 2 ist es ersichtlich, dass die eventuelle 

Exzentrizität der Zahnradlagerung erst bei höhen Umdrehungen n, ~ 4500 [ot Imin] des 

Hauptrotors wichtig wird . 

7. Im Frequenzspektrum wurden auch kleiner Seitenkomponenten, die der 

Eingriffsfrequenz der Rotoren entsprechen, gemessen. Dabei handelte es sich un1 die 

Frequenzen fR ± k r,.o und fR ± k r,,O' k=1 ,2. Dies könnte durch die veränderliche Belastung 

des Rotorensystems verursacht worden sein . 

Zusammenfassung 

Die dargestellten Ergebnisse demonstrieren den im Rahmen der Volkswagenstiftung 

entwickelten Algoritmus für die Schwingungsanalyse der Schraubenkompressoren unter 

Betriebsbedingungen mit Einbeziehung der möglichen Herstellungs- und Montagefehler.Mit 

berechneten Daten kann man die folgenden wichtigen Aufgaben lösen: 

Die Änderung der Spalte zwischen dem Gehäuse und den Rotoren. Der zugehörige 

Algorithmu s wurde bereits in [4] veröffentlicht. 

-Die Minimierung der Schwingungsamplituden mit Hilfe der Optimierungs- und 

Trimmungsmethoden (vorbereitet für die Veröffentlichung) . 
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-Die Geräuschausstrahlungberechnung mit Hilfe von kommerzielen Software­

f;l rodiJkt n. 

Diese Arbeit hä!te Aleil! e fll ;;; teh ~:~ n Qfl flefl h fl~:~ gy!l e~m rmm rtl it mit ~:~m l,gflr!i\IJhl für 

luldener ill ffi fl f lJ~ IV~FSitat Qgrtm~ . lJ se Dal\1\ gehört em Leiter Herrn 

Prof. Kauder und seinen Mitarbeitern sowie auch den Kollegen in Flllsen, besonders Herrn 
Dr,-lng . Markov und Elr.-IAg. Albl. 
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