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Diabate Simulation einer Schraubenspindel-Vakuumpumpe

Die Ubertragung von Wirmeiibergangsmodellen des viskosen
Stromungsbereichs auf den Arbeitsbereich einer
Verdranger-Vakuumpumpe fiihrt in der Simulation zu einer guten
Ubereinstimmung berechneter und gemessener Wiarmestréme

Dr.-Ing. A. Rohe, Siemens Power Generation, Mulheim an der Ruhr

Kurzfassung

Die Thermodynamik des Prozesses einer Verdranger-Vakuumpumpe wird gepragt durch das
in aller Regel unangepasste Druckverhaltnis, die Oszillation des Arbeitsgases und den ent-
stehenden, periodischen Mischungsprozess des bereits ausgeschobenen Arbeitsgases mit
dem Gas der Arbeitskammer. Dieser Prozess fiihrt bei hohen vakuumtypischen Druckver-
haltnissen zu adiabaten Auslasstemperaturen, die die Auslasstemperaturen eines angepass-
ten isentropen Prozesses deutlich Ubersteigen. Die Diskrepanz des adiabaten Modells zur
Realitat wachst mit niedrigeren Ansaugdricken und begrundet die Notwendigkeit der Be-
rechnung der diabaten Prozessfihrung.

Zur Berechnung des Warmeuberganges werden aufgrund fehlender Nusselt-Gleichungen flr
rotierende Systeme im Vakuum Warmeiibergangsmodelle des ,Uberdruckbereichs® ange-
wendet, denen zur Berechnung der druckabhangigen Stoffgréfien gaskinematische Modelle
zugrunde gelegt werden. Die Modellierung des stationaren Betriebs in der thermodynami-
schen Simulation geschieht durch einen iterativen Berechnungsmodus zwischen der ther-
modynamischen Simulation und einer thermischen Finite-Elemente-Simulation.

Die simulierten Warmestrome von Rotor und Gehause stimmen mit Ausnahme des Betriebs
bei sehr hohen Ansaugdriicken gut mit der experimentellen Energiebilanz Gberein. Auch
Bauteiltemperaturen und maximalen Gastemperaturen zeigen einen hohen Grad an Uber-
einstimmung. Die Arbeit zeigt, dass trotz zahlreicher Vereinfachungen die Adaption der
Warmeiibergangsmodelle des ,Uberdruckbereichs® im rotierenden System einer Vakuum-
pumpe und die Implementierung gaskinematischer StoffgroRenmodelle zu einer hinreichend

guten Abbildung der thermischen Belastung flihrt.

Abstract
The thermodynamics of a screw-type vacuum pump process are characterized by a unad-

justed pressure ratio, the oscillation of the working fluid and the periodic mixing process of
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the working gas (that has already been expelled) and the gas in the working chamber. This
process results in adiabatic outlet temperatures that are distinctly higher than the outlet tem-
peratures of an adjusted isentropic process. Lower suction pressure results in a discrepancy
between the adiabatic model and reality, which is the reason why a calculation of the diabatic

process is necessary.

The lack of Nuf3elt equations for rotating systems in vacuum results in the application of heat
transfer models of the overpressure range in order to calculate the heat transfer of those sys-
tems. Pressure-dependent substance properties have been based on gas cinematic models.
In order to find out about body temperatures, the calculation of the steady state heat balance

has to be carried out iteratively.

The calculated heat flows of the machine parts were acceptably close to the experimental
energy balance. Moreover, both the body temperatures and the maximum gas temperatures
during the working process displayed a high degree of concordance. The present study
proves that the adaptation of heat transfer models of the overpressure range in the rotating
system of a vacuum pump and the implementation of gas cinematic property models result in

a good representation of the thermal load.

1. Die Temperaturproblematik des Auslassvorgangs

Die Ursache der hohen Gastemperaturen in volumetrisch arbeitenden Vakuumpumpen ist in
der Art der Prozessflihrung zu suchen. Auch bei Pumpen mit innerer Verdichtung tritt in aller
Regel beim Offnen des zu verdrangenden Volumens zur Druckseite eine Riickstrémung aus
dem Druckstutzen in die Arbeitskammer auf. Dieser Vorgang, bei dem nicht nur die sich 6ff-
nende Arbeitskammer und der Druckstutzen in Wechselwirkung stehen, sondern zusatzlich
die Uber Spalte verbundenen nachlaufenden Arbeitskammern [1], fihrt zu einer Erwarmung
des Gases in der Arbeitskammer. Das erwdrmte Gas wird in den Druckstutzen geschoben
und ein Teil dieses Gases stromt so in die nachste sich 6ffnende Arbeitskammer zurtck. Der
sich einstellende stationare Punkt, bei dem keine weitere Erwarmung stattfindet hangt von
verschiedenen Aspekten ab.

Zur isolierten, thermodynamischen Betrachtung dieses druckseitigen Mischungsvorgangs
soll die Vorgeschichte des Gases (z.B. innere Verdichtung) auf seinem Weg durch die Ma-
schine zunachst vernachlassigt werden. Angenommen werde nur ein thermodynamischer
Initialzustand (Index ,i“) im unmittelbaren Zeitpunkt der Kammerdéffnung. Die Indizes ,K* und
,HD® bezeichnen die Zustandgréfen des Gases in der Kammer beziehungsweise im Druck-

stutzen. Der Zustand der Kammer sei stets homogen. Die folgenden energetischen Berech-
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nungen behalten im adiabaten Modell unabhangig von der Dauer des Ausgleichsvorgangs
ihre Gultigkeit, solange andere Randeffekte, wie Spaltstromungen vernachlassigt werden

konnen.

Die innere Energie der Arbeitskammer im Initialzustand bestimmt sich aus ihrer enthaltenen

Gasmasse, deren Temperatur und spezifischen Warmekapazitat bei konstantem Volumen zu

UK,[ :mK,ichK,i' Gl. 1

Uber die Dauer des nun stattfindenden Druckausgleich strémt eine Gasmasse Am;;.; mit der

Enthalpie AH aus dem Druckstutzen in die Arbeitskammer:

AH = Am, Gl. 2

z,i+lcpTHD,i
Als Randbedingung flr diesen Vorgang gilt, dass genau soviel Masse vom HD-Stutzen in die
Kammer stromt, wie bendtigt wird um den anliegenden Hochdruck zu erreichen.

Piin V= (mK,i + Ami,1+1)RTK,i+l Gl. 3

Die Addition von GI. 1 und Gl. 2 liefert die neue innere Energie und damit die neue Tempera-

tur T 4 der Arbeitskammer. Durch Einsetzen von 4m;;.; aus Gl. 3 und kurzer Rechnung erhalt

man:
T = pHD
o Pk + Pup — Pk, Gl. 4
T xT

K, HD.,i
Verlauft das Verdrangen der Arbeitskammer bis zu ihrem Verschwinden ohne Warmeabgabe
und Spaltverluste, so wird das enthaltene Gas isotherm und isobar in den Druckstutzen ge-

schoben, dessen Temperatur dann die der Arbeitskammer annimmt:

=T Gl. 5

K, i+l

T,

HD, i+l
Mit dem Offnen der nachsten Arbeitskammer stréomt nun bereits erwdrmtes Gas in die Ma-
schine zurlck. Dieser Vorgang wiederholt sich solange, bis sich eine stationare Temperatur

im Druckstutzen einstellt:

T, Gl. 6.

HD,i

THD

i+l T

Die Lésung von Gl. 6 liefert mit Gl. 4 und GI. 5 die stationare, adiabate Austrittstemperatur:

_ (K _l)pHD *+ Pxo

HD Ty,
Kpgo

Gl 7.
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Der Ansatz, die zum Verdrangen notwendige mechanische Energie W = VAp der Enthalpie-
erhéhung der geférderten Masse gleichzusetzen, flhrt notwendigerweise zum gleichen Ziel,

erlaubt es aber nicht, Aussagen Uber die Zustandsgréfien wahrend des Prozesses zu treffen.

h
!
P2~ P1
P1
Bild 1: Prinzipieller Verdichtungsverlauf fir eine Kompression von p; auf p, fir eine adia-

bate Verdichtung durch eine Riickstrémung im h-s-Diagramm.

Berechnet man den Mischungsvorgang (Addition von Gl. 1 und Gl. 2) flr infinitesimal kleine
Masseninkremente dm und stellt den ZustandsgréRenverlauf im h-s-Diagramm dar, so ergibt
sich Bild 1. Der Punkt des Druckausgleichs ist wegen des im stationaren Betrieb gleichzeiti-
gen Temperatur- und Druckausgleichs gleichbedeutend mit dem Entropiemaximum. Vergli-
chen mit den anderen (polytropen) Verdichtungsformen ftritt hier die hdchste Enthalpie auf.
Die sich ergebende Auslasstemperatur der spaltfreien, adiabaten Maschine ist weitaus héher
ist als die einer isentropen Verdichtung. Die zunehmende Abweichung dieser Temperatur
von Auslasstemperaturen Ublicher Vakuumpumpen hin zu niedrigen Ansaugdricken begrin-

det die Notwendigkeit der Warmeabfuhr in der Simulation.

Eine innere Verdichtung ist zwar geeignet, die hohe thermische Belastung der Vakuumpum-
pe herabzusetzen, vermag aber dem hier beschriebenen Effekt wegen des im Normalfall

vorliegenden unangepassten Betriebs nicht vollstandig aus dem Wege zu gehen.

2. Warmeubergang in der Simulation
Ein gangiges Mittel komplexe technische Vorgange abzubilden ist die Simulation. Zur Abbil-

dung des Betriebsverhaltens von Verdranger-Vakuumpumpen haben sich Methoden be-
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wahrt, die das Arbeitsspiel der Pumpe als Arbeitskammern modellieren, die Uber Spalte
wechselwirken. So zeigten loffe et al. 1995 [2], dass mit einem Arbeitskammermodell einer
mehrstufigen Klauenpumpe und einem empirischen Ansatz zur Berechnung der Spaltmas-
senstréome der Leistungsbedarf dieser Pumpe abgebildet werden kann. Eine ahnliche Me-
thode, die auf einem isothermen Kammermodell beruht, stellten Su et al. 1996 zur Abbildung
des Enddruckes einer Scroll-Pumpe vor [3].

Der hier verwendete erweiterte Ansatz bedient sich des von Kauder et al. entwickelten Pro-
gramms KaSim. Das Programm wurde in den letzten Jahren soweit abstrahiert, dass keine
maschinentyp- oder gasartabhangigen Daten im Quelltext des Simulationsablaufs verankert
sind, [4], sondern prinzipiell alle Fluidenergiewandler der Verdrangerbauart simuliert werden
kénnen. Ferner wurden zur Anpassung an die vakuumtechnischen Erfordernisse spezielle
Module zur Abbildung der Spaltstrémungen im Vakuum implementiert, die auf Messdaten
und Ahnlichkeitsbetrachtungen nach [5] basieren. Der Temperaturproblematik hoher Druck-
verhaltnisse soll durch die Implementierung geeigneter Warmetibergangsmodelle Rechnung
getragen werden.

Da allgemein anwendbare Warmelbergangsgleichungen flr komplexe Rotor-Stator-
Systemen fehlen, wurden bekannte Warmeubergangsgleichungen des viskosen Stromungs-
bereichs ibernommen. Da die notwendige Kenntnis der zustandsabhangigen Stoffgréen flr
den betrachteten Druckbereich nicht aus Tabellenwerken Ubernommen werden kann, wer-
den gaskinematische Modelle zur Berechnung der Viskositat und Warmeleitfahigkeit ange-
wendet, die auf dem Impulsaustausch zwischen Molekilen mit einem druckabhangigen Ab-
stand voneinander basieren. Die numerische Strdmungssimulation (CFD) stédnde hier zwar
prinzipiell als alternative Methode zur Berechnung der Spaltstromung incl. Warmelbergang
zur Verfugung, jedoch ist die Anzahl der Aufrufe dieser Berechnungen derart hoch, dass eine
Integration die Grenzen vertretbarer Rechenzeiten bei Weitem sprengen wirde. Zudem wa-
ren die Ergebnisse einer Stromungssimulation, die auf den Navier-Stokes-Gleichungen ba-
siert im Bereich sehr niedriger Driicke mindestens fragwdrdig.

Warmeulbergange stellen im Simulationsprogramm Verbindungen zwischen Warmekapazita-
ten her. Diese Warmekapazitaten sind sowohl spaltbegrenzende Bauteile (Rotor, Gehause)
als auch Arbeitskammern. Aufgrund der diathermen Eigenschaft der hier betrachteten Luft
als Férdermedium wird von der Abbildung der Warmestrahlung abgesehen. Die betrachteten
Warmeulbergange besitzen ausschlieldlich konvektiven Charakter.

Die fehlenden universellen Gleichungen zur Bestimmung der Nusselt-Zahl flihren dazu, dass
fur den komplexen Warmeulbergang in einer rotierenden Vakuumpumpe vorhandene War-

meulbergangsmodelle unter zahlreichen Vereinfachungen auf die zu simulierende Pumpe
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Ubertragen werden missen. Die hier benutzen Warmelbergangsmodelle sind der vollstandi-
ge Warmeibergang, das einer langs angestromten Wand und das einer Rohrstrémung. Die
Vereinfachungen betreffen insbesondere Annahmen bezlglich der Geometrie, der Bauteil-
temperaturen, der Stromung und nicht zuletzt beztglich der verwendeten Stoffgrof3en.

Die mathematisch einfachste Form eines Warmelbergangs von einem Arbeitsgas auf ein
Bauteil ist der vollstandige Warmeubergang. Liegt ein vollstandiger Warmelbergang vor, so
wird genau soviel Warme ausgetauscht wie notwendig ist, um die Gasmasse (in einer Kam-
mer) bzw. den Gasmassenstrom (in einem Spalt) auf die Bauteiltemperatur aufzuheizen oder
abzukihlen. Der vollstandige Warmelbergang bildet den Grenzwert aller Warmeuber-
gangsmodelle hin zu verschwindenden Dichten des Arbeitsgases. Seine Berechnung erfor-
dert keine Nusselt-Gleichungen und kann aus gegebenen Randbedingungen unmittelbar
bestimmt werden. Die Ubertragung dieses Modells in die Simulation erfordert bei mehreren
verbundenen ,reinen® Warmekapazitaten (Oberflachenelementen) allerdings eine Mittelung
der Oberflachentemperaturen.

Eines der angenommenen Warmetubergangsmodelle ist die langs angestrémte Wand [6], in
deren Einlauf sich zunachst am Beginn der Wand eine laminare Grenzschicht ausbildet, die
mit der Lauflange der Strémung anwachst, vgl. Bild 2. Bei dem Erreichen einer kritischen
Lauflange x, schlagt die laminare Grenzschicht in eine turbulente Grenzschicht um. Die la-
minare Grenzschichtdicke & wachst mit der Wurzel der Lauflange, die turbulente mit x°8 Der
Unterschied im Wachstum der Grenzschicht flihrt zu deutlichen Unterschieden im Warme-

austausch, [7].
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Bild 2:  Grenzschicht einer langs angestromtem Wand. Vom Beginn der Wand bis zum
Erreichen einer kritischen Lauflange x, bildet sich eine laminare Grenzschicht der
Dicke 6 aus. Bei Erreichen der kritischen Lauflange schlagt die Grenzschicht turbu-
lent um.

Die Anwendung dieses elementaren Warmeubergangsmodells unterliegt aus geometrischer

Sicht zunachst sehr wenigen Restriktionen. Eine Einteilung der Bauteile einer Vakuumpumpe
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in einzelne langsitberstromte Teilflachen ist prinzipiell mdglich. Das Problem unterschiedli-
cher Bauteiltemperaturen stellt sich zunachst nicht. Bei einer beliebigen Einteilung der Vaku-
umpumpe in Einzelflachen, wie sie zum Beispiel bei der Oberflachenvernetzung der FE-
Methode entsteht, entstehen Teilflachen unterschiedlicher Léangen. Eine unreflektierte Uber-
tragung dieses Modells auf die Teilflachen hatte allerdings zur Folge, dass sich physikalisch
in der Simulation die laminare Grenzschicht bei jedem Oberflachenelement erneut ausbildet
und mit hinreichend kleinen Oberflachen Turbulenzen ganz verschwinden.

Bei einer Ubertragung dieses Warmelibergangsmodells in die Simulation ist also der Forde-
rung globale Parameter (charakteristische Langen) der Problemstellung zu erhalten Rech-
nung zu tragen. Dieses Modell erméglicht weiter eine formal mit anderen Modellen nicht ver-
einbare Methode. Dem Problem unterschiedlicher Relativgeschwindigkeiten des Gases zu
den umgebenden Bauteilen (z.B. im Gehausespalt) kann durch eine geeignete Flachenzer-
legung begegnet werden. Unterschiedliche Bauteiltemperaturen missen nur fir die Rotor-
und Gehauseanteile Gber die entsprechenden Oberflachenelemente einer Vernetzung gemit-
telt werden. Eine Oberflachenzerlegung der Maschine in Zusammenhang mit dem Warme-
Ubergangsmodell der langs angestromten Wand fuhrt folglich zu einer differenzierteren Be-
trachtungsweise von Rotor und Gehause. Sie birgt allerdings die Gefahr, dass das Fehlen
jeglicher geometrischer Einschrankung in oberflachennormale Richtung die Uberschneidung
berechneter Grenzschichten mit gegenulberliegenden Grenzschichten oder Bauteilen zulasst.
Die Anwendbarkeit des Modells einer Rohrstromung [8] auf den Warmelibergang in einer
Vakuumpumpe stolt auf das Hindernis unterschiedlicher Oberflachentemperaturen der
spaltbildenden Bauteile, die es gegebenenfalls zu mitteln gilt. Unterschiedliche Relativge-
schwindigkeiten des Arbeitsgases zu den einzelnen Oberflachen des Gehauses oder der
Rotoren, wie es das Modell der langs angestromten Wand erlaubt, konnen nicht behandelt
werden. Vielmehr muss hier eine mittlere Strdmungsgeschwindigkeit angesetzt werden. Zur
Abbildung diabater Spaltstromungen ist in erster Naherung der Fall einer nicht hydrodyna-
misch ausgebildeten Strdmungen ausschlaggebend, allerdings bildet sich die Laminarstro-
mung so schnell aus, dass sich nur fur kurze Rohre (d/I > 0,1) eine Abweichung von der hyd-
rodynamisch ausgebildeten Stromung einstellt. Die in [8] angegebenen Nusselt-Gleichungen
behalten bei nichtkreisformigen Rohren (fur turbulente Strémungen) ihre Giiltigkeit, wenn
anstelle des Rohrdurchmessers der hydraulische Durchmesser benutzt wird. Wenn in den
folgenden Simulationsergebnissen diese Gleichungen auch fir laminare Durchstréomung
nicht kreisférmiger Rohre eingesetzt werden, so ist dies als Teil der Vereinfachungen einer
Modellbildung zu verstehen, die ohnehin bei komplexen Systemen, wie es Strémungen ver-

dinnter Gase mit bewegten Spaltberandungen sind, vorgenommen werden missen.



398 VDI-Berichte Nr. 1932, 2006

3. StoffgroRen und Stromungsgeschwindigkeiten

Die Warmeubergangsmodelle bendtigen die StoffgroRen des Arbeitsfluids bei beliebiger
Temperatur und beliebigen Drucken. Aufgrund der gegenseitigen Abhangigkeit einiger Stoff-
gréfRen, beschrankt sich das Problem auf die Beschreibung weniger Grofien, in diesem Fall
auf die dynamische Viskositat n und die Warmeleitfahigkeit A. Fir das Medium ,Luft® steht fir
den Uberdruckbereich bis zum Atmosphéarendruck ein umfangreiches Tabellenwerk fiir alle
gangigen StoffgréRen als zweidimensionale Funktion von Temperatur und Druck zur Verfi-
gung, [9]. Zur Bestimmung der StoffgréRen im Druckbereich p < 1 bar muss mangels ver-

lasslicher Messwerte auf die kinetische Theorie der Gase zurtickgegriffen werden.
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Bild 3:  Vergleich der dynamischen Viskositat des gaskinematischen Modells [10] mit den
Werten des Tabellenwerkes, [9].

Das gaskinematische Modell nach [10] zur Berechnung der Viskositat eines Gases be-
schreibt den Impulsaustausch harter Kugeln zwischen einer ruhenden und einer parallel da-
zu bewegten Wand. Teilchen, die auf die relativ bewegte Wand treffen, werden von dieser
mit einer mittleren tangentialen Geschwindigkeit reflektiert. Durch den Impulsaustausch der
Molekule mit der Wand erfahrt diese eine Schubspannung. Das Verhéltnis der mittleren frei-
en Weglange der Molekulle zum Plattenabstand ist in diesem Ansatz von elementarer Bedeu-
tung. Die mit sinkender Temperatur zunehmende intermolekulare Wechselwirkung der Teil-
chen (van der Waals-Krafte) werden nach dem Modell von Sutherland als Vergro3erung der
Teilchendurchmessers verstanden. Die bekannte Viskositat von Luft bei Atmospharendruck

und einer Temperatur von 9=20°C erlaubt mit Hilfe des Sutherland-Ansatzes die Berechnung
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der Teilchendurchmesser bei sehr hoher Temperatur und somit die Berechnung der dynami-
schen Viskositat bei beliebigen Temperaturen und Driicken.

Eine Gegenuberstellung mit den bekannten atmosphéarischen Werten der Viskositat liefert
Bild 3. Fir grof3e freie Weglangen (geringe Driicke) zeigt die berechnete Viskositat eine li-
neare Abhangigkeit vom Druck; fir hohe Driicke wird sie dann annahernd konstant. Ihre Zu-

nahme mit steigender Temperatur wird durch das Sutherlandmodell gut wiedergegeben.

In Analogie zur dynamischen Viskositat erklart die kinetische Gastheorie die Warmeleitfahig-
keit durch den molekularen Energietransport zwischen zwei parallelen Oberflachen. Auftref-
fende Teilchen nehmen Energie der Wand auf oder geben sie an sie ab. Die Warmeleitfahig-
keit A kann dann auf Basis dieses Modells als Verhaltnis der Warmestromdichte zum fla-
chennormalen Temperaturgradienten berechnet werden.

Da der Transportmechanismus der Energie ebenso wie der gasreibungserzeugende Mecha-
nismus von der Stolrate der Teilchen abhangig ist, besitzt die gaskinematische Berech-
nungsgleichung der Warmeleitfahigkeit eine ahnliche Struktur wie die der Viskositat. Die
Warmeleitfahigkeit ist proportional zur Warmekapazitat des Teilchens. Problematisch in der
Anwendung dieses Ansatzes sind die unbekannten Energieakkomodationen der Luft an den
Maschinenbauteilen, sowie die Temperatur- und Ortsabhangigkeit der mittleren Geschwin-
digkeit entlang des Transportweges. Die Anwendung dieses Modells kann aufgrund dieser
Restriktionen daher keine gute Ubereinstimmung mit den bekannten Werten bei Atmosphé-
rendruck erwarten lassen. Zwar wird die Temperaturabhangigkeit durch das Sutherland-
Modell tendenziell richtig abgebildet, quantitativ muss allerdings eine Abweichung von eben-

falls ca. -30% festgestellt werden.

Die Ubertragung der Warmeiibergangsmodelle auf das Rotor-Stator-System erfordert neben
der Kenntnis der zustandsabhangigen StoffgréRen auch die Kenntnis von Stromungsge-
schwindigkeiten sowie der Zustandsgrélien selbst. In den Arbeitskammern der Maschine
sind letztere durch die Struktur des Simulationsprogramms bekannt. Zur Berechnung einer
Relativgeschwindigkeit zwischen Bauteilen und dem Arbeitsgas wird fir die hier betrachtete
Schraubenspindel-Vakuumpumpe eine rein axiale Férderung des Gases angenommen. Die
Relativgeschwindigkeiten des Gases zu den feststehenden oder rotierenden Bauteilen erge-
ben sich dann unmittelbar aus der vektoriellen Subtraktion der (Absolut-) Geschwindigkeiten.
Die Bestimmung der relativen Strémungsgeschwindigkeiten in den Maschinenspalten ge-
schieht zwar prinzipiell auf gleichem Weg, allerdings sind die ZustandsgréRen und die Stro-

mungsgeschwindigkeiten zunachst nicht bekannt. Der Ansatz einer gasdynamischen (poly-



400 VDI-Berichte Nr. 1932, 2006

tropen) Beschleunigung aus dem (bekannten) Kammerzustand in den Spalt ermdglicht mit
Kenntnis der Spaltmassenstrome nach Wenderott [11] die Bestimmung der bendétigten Gro-
Ren. Die Richtung der so berechneten Stromungsgeschwindigkeit ergibt sich aus dem An-

satz des kurzesten Weges.

4. Modell und Simulationsablauf

Untersuchungsgegenstand ist eine drehzahlvariable, trockenlaufende Schraubenspindel-
Vakuumpumpe konstanter Steigung mit Rotor- und Gehausekuhlung. Das Modell dieser Va-
kuumpumpe mit allen Kammer-Kammer-Wechselwirkungen (Spalte) wurde bereits in [12]
vorgestellt und fir diese Arbeit erweitert.

Die Warmeaustauschflachen der Profileingriffsspalte werden aus Teilflachen der beiden Ro-
toren gebildet, die sich in etwa auf gleicher axialer Position (und Temperatur) befinden. Die
relative Stromungsgeschwindigkeit zu den Oberflachen ist ebenfalls etwa gleich grof3, so
dass fiir die Profileingriffsspalte und aus &@hnlichen Uberlegungen auch fir die Radialspalte
die Warmeulbergange einer entsprechenden Rohrleitung angesetzt. Die berechneten War-
mestrome werden flachengewichtet verteilt.

Fur den Warmetlbergang zwischen Arbeitsgas und Rotor bzw. Gehause, sowohl innerhalb
der Arbeitskammer als auch im Gehausespalt wird das Modell der Idngs angestromten Wand
angesetzt. Dieses erlaubt die differenzierte Betrachtung unterschiedlich grof3er Warmestro-
me an Teilflachen unterschiedlicher Grofle, Temperatur und kinematischer Randbedingun-
gen. Die Kopfrundungsoéffnung wird als adiabat betrachtet, da die entsprechenden Warme-
austauschflachen zum einen schwer definierbar sind und zum anderen bereits der Arbeits-
kammer zugeordnet werden.

Ein stationarer Betriebspunkt kann durch einen iterativen Ablauf zwischen thermodynami-
scher Simulation mit konstanten Bauteiltemperaturen (KaSim) und einer thermischen FE-
Rechnung (Bauteilerwarmung) abgebildet werden. Um die berechneten Warmelbergangs-
randbedingungen automatisiert von der thermodynamischen Simulation auf die FE-
Rechnung Ubertragen zu kénnen (und umgekehrt die neu berechneten Bauteiltemperaturen
zurtick in die Thermodynamik), ist es sinnvoll die Struktur des Finite-Elemente-Netzes bereits
im thermodynamischen Modell zu hinterlegen. Das auftretende Problem, die drehwinkelab-
hangigen Warmestromverbindungen zwischen Bauteiloberflachen, Kammern und Spalte
netzabhangig herzustellen wird durch einen in [13] beschriebenen Algorithmus geldst, wel-
cher das automatisiert erstellbare Kammermodell [14] und die FE-Netze von Rotoren und

Gehause analysiert und eine drehwinkelabhangige Zuordnungstabelle berechnet.
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Man erhalt so ein erweitertes Kammermodell, welches neben allen Arbeitskammern, Spalten
und relevanten Oberflachenelemente auch samtliche zugeordneten Warmestromverbindun-
gen enthalt. Auf diese Weise kann jedem Oberflachenelement des Netzes in der thermody-
namischen Simulation bereits seine individuelle thermische Randbedingung zugeordnet und
in angepasster Form dem FE-Programm zur Verfigung gestellt werden. In umgekehrter
Richtung kann die aus der FE-Rechnung resultierende Bauteiltemperatur durch das thermo-
dynamische Simulationsprogramm eingelesen werden. Die Simulation eines stationaren Be-
triebspunktes erfolgt mit dieser Vereinfachung weitestgehend automatisiert. In den hier un-
tersuchten Fallen reichten ausgehend von einer homogenen Initialbelegung der Bauteiltem-

peratur ca. 10 Iterationen bereits aus, um ein hinreichend stationares Ergebnis festzustellen.

5. Simulationsergebnisse

Die thermische Belastung fiihrt fir das Gehause aufgrund des Kihlwassermantels zu einer
eher geringen Aufheizung. Die Stellen héherer Temperatur befinden sich druckseitig im Be-
reich der Verschneidungskannte sowie im Bereich des Steges zwischen den beiden Halften
des Kihlwassermantels.
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Bild 4: Stationare Oberflachentemperatur des Gehauses (Ansicht Druckseite) und des
links steigenden Rotors, Drehzahl n/n,,.,=0,5, Ansaugdruck ps=100mbar. Die
Pfeile kennzeichnen die z-Koordinate auf der unmittelbar nach Beendigung des
stationaren Betriebs die Oberflachentemperatur gemessen wurde.

Der Rotor zeigt im gewahlten Betriebspunkt von der Saug- zur Druckseite steigende Oberfla-
chentemperaturen, Bild 4. Aufgrund der Warmeleitung im massiveren saugseitigen Rotorab-
schnitt (druckseitige, fliegende Lagerung) ist trotz negativer Warmestrome auf den Oberfla-
chen nahe der Saugseite ebenfalls ein Temperaturanstieg zu beobachten. Das Temperatur-

maximum auf den Zahnkdpfen nahe der Druckseite ist wegen der geringeren Warmeleitfa-
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higkeit der Edelstahl-Rotoren und einer geringeren Warmeabfuhr auf der Rotorinnenseite
deutlicher ausgepragt als im Gehause. Die hohen Temperaturen beschranken sich jedoch
auf die Zahnkopfoberflachen. Die FuRkreisoberflachen bleiben von den hohen Zahnkopftem-
peraturen relativ unbeeinflusst und weisen eine wesentlich moderatere Temperaturerh6hung

zur Saugseite auf.
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Bild 5:  Gegenuberstellung berechneter und gemessener Rotortemperaturen unmittelbar
(ca. 1min) nach Abfahren des stationaren Betriebspunktes n/n,.,=0,5; pe=100mbar
an zwei Positionen des links steigenden Rotors, vgl. Bild 4.

Diese berechneten Bauteiltemperaturen sind aus praktischer Sicht nur bedingt verifizierbar.
Oberflachentemperaturmessungen am Rotor durch zwei radiale Gehdusebohrungen (saug-
seitig und druckseitig) unmittelbar nach Abfahren der Pumpe unterliegen dem Fehlereinfluss
der unbekannten Umfangsposition und des instationdren Temperaturausgleichsvorgangs
innerhalb des Zeitraums vom Abfahren der Maschine bis zur erfolgten Messung. Fir den
vorliegenden Betriebspunkt wurden die Oberflachentemperaturen des Zahnkopfes ca.
At=1min nach Beendigung des Versuchsbetriebs an einem Zahnkopf gemessen und den
simulierten Temperaturen in Bild 5 gegenubergestellt. Die Abweichungen betragen an bei-
den Positionen ca. AT=10K, wobei die simulierten Temperaturen die gemessenen ubertref-
fen. Einer instationaren Warmeleitungsberechnung zufolge misste der gemessene Wert fur
die Position 1 um ca. AT=3K und flr Position 2 um ca. AT=7K nach oben berichtigt werden.
Der Einfluss der Position des Vergleichspunktes der Simulation in Umfangsrichtung bringt
zumindest druckseitig eine zusatzliche Ungenauigkeit von ca. AT=12K mit sich. Die Simulati-

on liefert daher im Rahmen der Messunsicherheit und der nur schwer zu formulierenden
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thermischen Randbedingungen des Rotors eine akzeptable Ubereinstimmung mit den

Messwerten der Rotortemperaturen.

Deutlich weniger Ungenauigkeiten unterliegen die gemessenen Warmestrome. Der Uber die
Rotoren abgefiuihrte Warmestrom ergibt sich unmittelbar aus der Energiebilanz des Kihlwas-
sers. Fur das Gehduse mussen zusatzlich der nicht vernachlassigbare konvektive Warme-
strom und die Warmestrahlung bericksichtigt werden, die aufgrund der fast homogenen

Temperaturverteilung der Gehauseoberflache gut abzuschatzen sind.
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[ Gehause

Rotor

0,16

1,43 095

e

Simulation Messung Simulation Messung Simulation Messung

pPe = 17,5 mbar pPe = 100 mbar pPg = 562 mbar

Bild 6:  Vergleich von Simulation und Messung: Warmestrome bei Drehzahl n/n,,.=0,5,
Parameter: Ansaugdruck pg

Halt man die Drehzahl des vorgestellten Betriebspunktes bei n/n,;»=0,5 konstant und variiert
den Ansaugdruck, so liefert ein hdherer Ansaugdruck generell geringere thermische Belas-
tungen der Rotoren. Stellt man fir die variierten Ansaugdriicke die simulierten Energiestro-
me den gemessenen gegenuber, so ergibt sich Bild 6. Die Summe der Energiestréome liefert
hier eine gute Ubereinstimmung. Bei niedrigen und moderaten Driicken weichen die berech-
neten Warmestrome nur wenig von den gemessenen ab, wahrend die Abweichungen zu
hoéheren Ansaugdriicken grofier werden. Gerade die durch die Rotoren abgeflihrten Warme-
strome weisen bei hohen Ansaugdriicken deutliche Unterschiede auf, die soweit flhren,

dass das Arbeitsgas in der Simulation keinen Warmestrom mehr an den Rotor abflhrt, son-
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dern in der Summe sogar vom Rotor Warme aufnimmt. Dieser Nulldurchgang des Warme-

stroms tritt in der Messung erst bei noch héheren Ansaugdriicken auf.

Die simulierte Differenz des Gasenthalpiestroms Uberschreitet den gemessenen Wert deut-
lich. Diese Diskrepanz spiegelt sich allerdings nicht in den maximalen Gastemperaturen zum
Zeitpunkt der druckseitigen Kammeréffnung wider. Vielmehr verdeutlicht die Gegenlberstel-
lung von Messung und Simulation an dieser Stelle eine eher gute Ubereinstimmung, Bild 7.
Der Grund ist zunachst in der deutlich unzureichenden Abbildung des Warmeubergangs im
Druckstutzens der Pumpe zu finden. Hier wird zwar die Abweichung zu héheren Ansaugdru-
cken geringer, der absolute Fehler schlagt sich aber aufgrund des héheren Massenstroms in
der Energiebilanz deutlicher nieder.
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Bild 7:  Temperaturvergleich zwischen Simulation und Messung als Funktion der Ansaug-
druckes pg, Drehzahl n/n,,;,=0,5: maximale Gastemperatur im Arbeitsspiel zum
Zeitpunkt druckseitigen Kammerdoffnung und Temperatur im Druckstutzen

Der Warmestrom, den das Arbeitsgas im Druckstutzen abgibt, wird in der Simulation dem
Gehause zugerechnet. Damit ist zu erwarten, dass eine Uberschissige Energie des Gases in
der Simulation in erster Linie dem Gehé&ause fehlen wird. Umso erstaunlicher ist also, dass die
simulierten und gemessenen Warmestréme des Gehauses in einer vergleichbaren Grolien-
ordnung liegen und sich anstelle dessen die Diskrepanz auf die Rotorwarmestréme verla-
gert.

Eine detailliierte Erklarung fur diesen Verlust der Abbildungsgtite hin zu héheren Ansaugdri-

cken zu finden, ist aufgrund der integralen Betrachtungsweise nur schwer moglich. Anderer-
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seits Uberrascht die gefundene Tendenz wenig, da die Diskrepanz der auf unterschiedliche
Weise berechneten Warmetbergangskoeffizienten hin zu héheren Driicken gréRer wird. Die
Schwache der thermodynamischen Abbildung des Betriebsverhaltens liegt somit nicht bei
hohen Druckverhaltnissen (und dementsprechend hoher thermischer Belastung), sondern

vielmehr bei hohen, untypischen Ansaugdrucken und relativ geringer thermischer Belastung.
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Bild 8:  Vergleich von Simulation und Messung: Warmestréme bei einem Ansaugdruck
von pe=100mbar, Parameter: Drehzahl n/npax

Die Gegenuberstellung simulierter und gemessener Energiestrome bei Variation der Rotor-
drehzahl im stationaren Betrieb liefert Bild 8. Es ist festzustellen, dass die Tendenz zuneh-
mender Warmestrome mit zunehmender Drehzahl sich sowohl in der Messung als auch in
der Simulation finden lasst. Auch die Quantitdten der Warmestréme an Rotor und Gehause
zeigen eine gute Ubereinstimmung. Mit hdherer Drehzahl wird auch die Diskrepanz zwischen
gemessener und simulierter Differenz des Enthalpiestroms geringer, weil der ursachliche
Warmeulbergang im Druckstutzen bei héheren Volumenstrémen und kirzeren ,Verweilzei-

ten® im Druckstutzen eine geringere Abkihlung bewirkt.

6. Fazit

Trotz zahlreicher Modelle und Vereinfachungen, wie die Adaption der Warmeubergangsmo-
delle des viskosen Strémungsbereichs im rotierenden System einer Vakuumpumpe, gaski-
nematische StoffgréRenmodelle sowie Annahmen beziglich der Stromungsgeschwindigkeit
kann die thermische Belastung von Rotor und Gehause einer Vakuumpumpe mit hinreichend

guter Ubereinstimmung abgebildet werden. Bei der iterativen Anwendung von thermodyna-
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mischer Simulation und thermischer Finite-Elemente-Rechnung zeigen auch die Bauteiltem-

peraturen, und maximalen Gastemperaturen im Arbeitsspiel eine gute Ubereinstimmung.
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