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Kurzfassung

Olfreie, miniaturisierte Turbo Kompressoren mit Gaslagerung wurden bisher aufgrund von Herausforderungen
beim Entwurf, der Fertigung und dem Betrieb noch nicht in industriellen Warme- und Kalteanlagen eingesetzt.
In dieser Publikation werden die durch die Miniaturisierung bedingten technischen Herausforderungen und
mogliche Losungsansatze diskutiert. Exemplarisch sei hier der mit der Miniaturisierung verknlpfte, gréssere
Einfluss des Leckagespalts zwischen Kompressor-Laufrad und Geh&duse genannt. Weitere Herausforderungen
ergeben sich durch die Lagerungsart. Um hohe Lebensdauern zu erreichen, ist der Einsatz von Gaslagern
notwendig. Technologische Herausforderungen stellen hier die Kombination von bendtigter Stabilitdt bei
hohen Drehzahlen und die resultierenden, sehr engen Fertigungstoleranzen dar.

Die theoretischen und konzeptionellen Betrachtungen in dieser Publikation werden mittels praktischer
Beispiele hinterlegt. Zum einen wird der Prototyp einer gasgelagerten Niederhub-Warmepumpe mit R600
vorgestellt. Zum anderen wird eine Warmepumpe flr Satellitenkiihlung mit R601a gezeigt, bei der die
Anforderungen beziiglich Kompaktheit, Effizienz und Vibrationsminimierung besonders ausgepragt sind. Hier
bietet ein Turbo Kompressor Vorteile gegeniiber anderen Kompressor-Arten. Es wird exemplarisch
veranschaulicht, dass auch hohe Temperatur- und damit Druckunterschiede mit miniaturisierten
Turbo Kompressoren effizient abgedeckt werden kénnen.
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1 Einleitung

Typische Anforderungen an Kompressoren fiir Warme- und Kalteanlagen sind eine hohe Effizienz, lange
Lebensdauer und geringe Kosten. Fir mobile Anwendungen (z.B. im KFZ, oder in Hybrid- und
Elektrofahrzeugen) kommt ausserdem die Forderung nach geringem Bauvolumen und Gewicht dazu. Je nach
Anwendung und Kiltemittelwahl sind zusitzlich Olfreiheit, um ein Aufschdumen zu verhindern und den
Warmedibergang zu verbessern, und geringe Vibrations- und Larmentwicklung gefordert.

Fir viele dieser Anforderungen bietet der Einsatz eines Turbo Kompressors Vorteile gegeniber klassischen
Kompressor-Typen wie beispielsweise Hubkolben- oder Scroll-Kompressoren. Durch die hohe Drehzahl kann
sowohl der Motor wie auch die Aerodynamik miniaturisiert und damit die Leistungsdichte gesteigert werden
[1, 2]. Zudem haben Turbomaschinen systembedingt liblicherweise einen hoheren Wirkungsgrad als klassische
Kompressor-Typen. In den vergangen Jahren hat sich daher auch die Zahl der Veréffentlichungen zur Thematik
der Turbo Kompressoren fiir Warme- & Kalteanlagen gesteigert [3, 4]. Industriell werden Turbo Kompressoren
aber erst in Grossanlagen im genannten Anwendungsbereich eingesetzt [5]. Bisherige Bemihungen, die Turbo
Kompressor Technologie auf kleinere Leistungen in den Bereichen Automobiltechnik, Ein- und
Mehrfamilienhduser und Haushaltsgerate zu miniaturisieren, sind meist im Forschungsstadium [4] und es
bestehen weitere technische und 6konomische Herausforderungen auf dem Weg zum kommerziellen Einsatz.
Die Herausforderungen sollen nun nachfolgend vorgestellt werden.

Abbildung 1 zeigt das Schnittbild eines miniaturisierten, gasgelagerten Turbo Kompressors. Dieser beinhaltet
diverse Einzeltechnologien, wie die aerodynamischen Verdichter-Komponenten, den elektrischen
Antriebsmotor und die Lagerung. Die Lagerungsart (Gaslager, Magnetlager, Kugellager) bestimmt dabei
massgeblich die Lebensdauer des Kompressors und ist im Entwurfs-Prozess eng mit oben genannten
Themenschwerpunkten verknipft. Aufgrund der Miniaturisierung und der damit verbundenen hohen
Leistungsdichte spielt auch die thermische System-Auslegung eine entscheidende Rolle. Doch erst das
Zusammenspiel dieser verschiedenen technischen Disziplinen ermdglicht den robusten Entwurf einer solchen
Maschine.

Im Folgenden werden einzelne Technologie-Aspekte eines miniaturisierten, gasgelagerten Turbo Kompressors
nadher beleuchtet. Der Fokus liegt auf den fir diese Anwendung relevanten Aspekten fiir die Turbomaschine
und die aus der Anwendung resultierenden Anforderungen an die Gaslagerung.

Gaslager-Entwurf

Motor-Design 83.4 mm

90 mm 41,/47

Aerodynamsiches-Design
Thermsiches Management

90 mm

Abbildung 1. Schnittbild durch einen gasgelagerten Abbildung 2. Seitenansicht des gasgelagerten
Turbo Kompressor. Turbo Kompressors.
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2 Entwicklungs-Herausforderungen durch Aerodynamik und Lagerung

2.1 Aerodynamische Auslegung:

Folgende Grundbeziehungen sollen die physikalischen Hintergriinde der Miniaturisierung und den Betrieb mit
hohen Drehzahlen erldutern und darlegen, dass kleine Dimensionen und hohe Drehzahlen das Ergebnis der
Prozess-Anforderungen sind.

Die Anforderungen zur Dimensionierung eines Kompressors fir Kaélteanlagen kommen aus dem
thermodynamischen Prozess. Vorgegeben ist das Betriebsfluid, das Druckverhaltnis I1 (abgeleitet aus dem
Temperaturhub) und der Massenstrom 7 = pV. Mithilfe der allgemein bekannten Grundgleichungen zur
Auslegung einer einstufigen Turbomaschine kann dann die Maschine dimensioniert werden:
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Exemplarisch soll dies fiir den in Abschnitt 3.1 vorgestellten Turbo Kompressor mit R600 ausgefiihrt werden. Es
sollen ein Druckverhaltnis von 2.4 bei einem Massenstrom von 40 g/s und die Fluid-Eintrittsbedingungen von
9°C und 1.236 bar angenommen werden. Mit (7), (6) und (1) und unter der Annahme eines aerodynamischen
Wirkungsgrades von 77%, einer Arbeitsziffer A = 0.65 und einer Drehzahl von 200‘000 U/min ergibt sich eine
Laufrad-Grosse von ca. 25 mm und eine Antriebsleistung von 1.78 kW.

Die Schlisselkomponente bei der aerodynamischen Auslegung stellt dabei die Vorhersage des Wirkungsgrades
dar. Dieser hangt sowohl von der Schluckziffer (und damit der Laufrad-Form), wie auch von der
Umfangsmachzahl, der Reynoldszahl, der relativen Oberflachenrauigkeit und der Grosse der Tip Clearance
(Spalt zwischen Laufrad und Gehdause) ab. Effekte, die bei grossen Turbomaschinen eine eher untergeordnete
Rolle spielen, treten bei miniaturisierten Turbomaschinen bedeutsamer in den Vordergrund. Dies betrifft vor
allem die Tip Clearance und den Einfluss der Reynoldszahl und der Oberflachenrauigkeit.

Abbildung 3 zeigt die Position der Tip Clearance im Schnittbild des aerodynamischen Kompressor-Teils.
Aufgrund von Fertigungs-Toleranzen ist der Spalt zwischen Laufrad-Schaufeln und dem Gehéduse auf die
Grossenordnung von einem Zehntel Millimeter limitiert. Bedingt durch die kleinen Laufrad-Abmessungen und
damit engen Kanalbreiten (b, ist im Bereich von einem bis wenigen Millimetern) ergibt sich ein relativ gesehen
grosser Spalt zwischen Laufrad-Schaufeln und Gehause, welcher den Wirkungsgrad beeinflusst.
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Abbildung 3. Darstellung der Tip Clearance eines Radial-Verdichters.

Ebenso bedeutsam ist die Analyse der Reibungseinfliisse der Stromung, respektive der Reynoldszahl, wie
bereits von [3] anhand eines miniaturisierten CO2-Kompressors dargestellt. Bedingt durch die im Vergleich zu
grossen Turbomaschinen hier vorliegenden kleineren Laufrader weisen miniaturisierte Turbomaschinen in der
Regel eine kleinere Reynoldszahl auf. Dies bedeutet, dass den Reibungseinflissen wahrend der Auslegung
besonders Augenmerk geschenkt werden muss. [3] greift hier auf ein Analogie-Modell der ebenen Platte
zuriick, um den Einfluss auf den Wirkungsgrad zu analysieren. Abbildung 4 stellt das
Reibungsfaktor/Reynoldszahl-Diagramm zur Charakterisierung dieser Effekte dar. Jede Linie spiegelt den
Reibungsfaktor f aufgetragen iber der Reynoldszahl bei verschiedenen relativen Rauigkeiten k,/c wieder. Mit k;
wird die dquivalente Sandrauigkeit, mit c die Sehnenldnge der Laufrad-Schaufel beschrieben. Eingezeichnet
sind beispielhaft zwei Kompressoren A und B mit dhnlichen Laufrad-Abmessungen (~¥21 mm) und gleichen
Oberflachengiiten (k,=1.6e-6 m) aber unterschiedlichen Betriebs-Fluiden. Zu erkennen ist, dass der
Reibungsfaktor bei Kompressor A aufgrund der geringen Reynoldszahl nur unwesentlich von der
Oberflachenrauigkeit abhangig ist. Wohingegen der Reibungsfaktor bei Kompressor B durch eine Verbesserung
der Oberflachengiite weiter gesenkt werden koénnte. Hierdurch wirde der Wirkungsgrad steigen.
Schlussendlich dient die moglichst exakte Vorhersage der durch die Turbomaschine gestellten Anforderungen
(Drehzahl und Leistung) der Reduktion von Design-Reserven bei der Lagerung und der Antriebseinheit.
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Abbildung 4. Darstellung des Reynoldszahl- und Oberflachenrauigkeits-Einflusses auf den Reibungsfaktor bei
verschiedenen miniaturisierten Turbomaschinen.
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2.2 Konzeptionelle Aspekte zur Lagerung des Kompressors und zum Elektromotor

Massgeblich fir die Wahl der Lagerungsart ist die in Anwendungen geforderte Betriebsdauer der
Kompressorsysteme. Bei Warmepumpen-Kompressoren im Gebdudebereich wird von einer Lebensdauer von
bis zu 20 Jahren ausgegangen. Fiir diese Lebensdauer eignen sich bei Drehzahlen von Gber 200000 U/min
ausschliesslich Lagerungsarten, welche durch ihre beriihrungsfreie Betriebsweise mechanischen Verschleiss
komplett vermeiden, wie beispielsweise Gas- oder Magnetlager. Ebenso arbeiten beide Lagerungsarten ohne
Schmierfett/-6l was besonders in Warmepumpen-Kompressoren Vorteile bringt, da dies ein Aufschdumen des
Kaltemittels reduziert. Der Warmeiibergang in den Warmeubertragern kann dadurch gesteigert werden.

Magnetlagersysteme enthalten Aktoren, Sensoren, Leistungsverstdarker, Regelung und Notlauflager und
erhohen damit die Systemkomplexitat teilweise stark. Bei grosseren Warmepumpen und Kalteanlagen ist
dieser Aufwand vertretbar [6]. Ein Gaslager — insbesondere dynamisch arbeitende - kénnen im Vergleich zu
Magnetlagern sehr kompakt aufgebaut werden, was bei der zwangslaufigen Miniaturisierung fur kleinere
Anlagen Vorteile bringt.

Das Arbeitsprinzip eines dynamischen Gaslagers ist dabei wie folgt: durch die Rotationsbewegung zwischen
Welle und Lagerbiichse wird ein Gasfilm aufgebaut. In exzentrischer Lage wird dabei im sich verengenden
Lagerspalt eine lokale Druckerhéhung erzeugt, sodass eine Riickstellkraft resultiert, welche die Welle wieder
zuriick in die Zentrumsposition bewegt. Dieses Prinzip ist in Abbildung 5 dargestellt.

Stator-Buchse
Gasfilm

Rotor

— Druckaufbau

Abbildung 5. Skizze der Funktionsweise eines Gaslagers.

Im Entwicklungsprozess eines gasgelagerten Turbo Kompressors ist die Lagerauslegung und die Rotordynamik
eng mit den Fachbereichen von aerodynamischem Design der Turbomaschine, der elektromagnetischen
Maschinenauslegung und der thermisch-mechanischen Auslegung verknlpft und gegenseitig voneinander
abhangig, wie in Abbildung 6 dargestellt. Anwendungsbezogene Vorgaben von z.B. Ein- und
Ausgangsdruckniveaus, Massenstrom, Kihlbedingungen oder Angaben zu Vibrationsbestandigkeit haben
ebenso Einfluss auf sémtliche Teilbereiche.
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Abbildung 6. Interaktion der Fachbereiche im Entwicklungsprozess von gasgelagerten Turbomaschinen.

Eine grundlegende Herausforderung beim Einsatz von Gaslagern ist die Stabilitdt des Lager-Rotor Systems,
welche es unter allen im Betrieb auftretenden Umgebungsdricken und Temperaturen zu garantieren gilt.
Selbsterregte Instabilitdten sind bei sdamtlichen Fluidlagerarten ein bekanntes Phdnomen. Sie treten im
Allgemeinen dann auf, wenn im Betrieb eine zu hohe Kreuzkopplungssteifigkeit (d.h. eine zur exzentrischen
Rotorlage tangentiale Kraftkomponente) bei gleichzeitig daflir zu niedriger Dampfung vorliegt. Die
Lagereigenschaften und damit auch Stabilitdt des Lagers hdangt massgeblich von den Lagerabmassen, der Fluid-
Viskositdat aber auch vom Betriebsdruck und der Betriebstemperatur ab. Entsprechend miissen in einer
robusten Lagerauslegung Fertigungstoleranzen, Betriebsdriicke und Druckabweichungen (z.B. unterschiedliche
Arbeitsdriicke beim Kiihl- und Heizbetrieb in einer Warmepumpe) bericksichtigt werden. Ebenso in die
Lagerauslegung miteinbezogen werden muss die Fluidtemperatur im Lager, welche je nach Betriebsart und
Kuhlbedingung variiert und wesentlich die Viskositat des Fluids im Lager bestimmt.

Die Berechnung der Lagereigenschaften erfolgt Gber die numerische Lésung der Reynoldschen Gleichung — eine
Differenzialgleichung welche den Druckaufbau im Lagerspalt beschreibt. In Kombination mit einem ebenfalls
numerischen Rotordynamik-Modell kann dann das Lager beziiglich Stabilitdt, maximalen Fertigungstoleranzen,
minimalem Energieverbrauch und Tragkraft optimiert und dimensioniert werden.

Die Ergebnisse hinsichtlich Stabilitdt des Gaslagers sind in Abbildung 7 fiir den in Kapitel 3.1 vorgestellten
Warmepumpenkompressor in komplexer Darstellung als Polstellen-Diagramme gezeigt. Der Rotor ist stabil
gelagert, da samtliche Polstellen des Systems in der linken Halbebene liegen. Jeder gezeigte Rechenpunkt
ergibt sich aus einer Kombination von Betriebsparameter (Drehzahl, Druck, Temperatur) und der
Lagergeometrie unter Berlicksichtigung von Fertigungstoleranzen. Der Einfluss des Betriebsdruckes auf die
Lager-Rotor-Stabilitat, dargestellt fiir 1.3 bar und 2.9 bar, ist deutlich erkennbar.
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Abbildung 7. Polstellen des Lager-Rotor Systems eines Warmepumpen Kompressors in R600 in Abhangigkeit der Drehzahl
und unter Beriicksichtigung von Fertigungstoleranzen und temperaturabhangiger Viskositat fiir Betriebsdriicke im Lager
von (a) 1.3 bar und (b) 2.9 bar.

Angestrebte Lagerspalte in den diskutierten Anwendungen bewegen sich zwischen 5 und 15 um.
Verformungen der Lagerabmessungen von wenigen Mikrometern dndern deshalb den Lagerspalt prozentual
gesehen drastisch, was sich entsprechend auf die Lagereigenschaften oder die Lagerfunktion an sich auswirkt.
Neben der Lagerstabilitdt sind auch die Tragkraft und die Lagerverluste beeintrachtigt. Eine hohe Tragkraft ist
insbesondere bei mobilen Anwendungen relevant, wo Vibrationen vom Lager aufgenommen werden missen.
Erhohte Lagerverluste beeinflussen die im System herrschenden Temperaturen und damit wiederum die
Lagereigenschaften selbst.

Verformungen der Lagerelemente kdnnen verschiedene Ursachen zugrunde liegen und mussen, soweit
moglich, durch konzeptionelle Massnahmen in Kombination mit entsprechender Dimensionierung der
Komponenten vermieden werden. Thermisch induzierte mechanische Spannungen, aufgrund
Temperaturgradienten oder unterschiedlicher Ausdehnung benachbarter Komponenten, konnen die
Ausrichtung der Lagerelemente beeintrachtigen und so die Tragkraft des Lagers reduzieren oder gar ein
Verklemmen des Lagers verursachen. Die Zentrifugalbeschleunigung bei hohen Drehzahlen bewirkt eine
Aufweitung der Lagerwelle sodass sich das Lagerspiel reduziert und ein Verklemmen des Lagers verursachen
kann. Rotoren verformen sich aufgrund von fertigungsbedingt unvermeidbarer lokal wirkender Unwucht, wie in
Abbildung 8 gezeigt. Verformungen jeglicher Art reduzieren die maximal mogliche Lagerauslenkung und damit
die bereitstellbare Tragkraft des Lagers und missen deshalb bei einer Lagerauslegung beriicksichtigt und
minimiert werden.

Abbildung 8. Exemplarische Verformung eines Rotors aufgrund von Unwucht.

Eine Analyse und Auslegung von gasgelagerten Systemen unter Beriicksichtigung der erwdhnten, teilweise
stark vernetzten Faktoren scheint zwar &dusserst komplex, ldasst sich aber mittels ebenfalls vernetzter
Berechnungstools effizient bewerkstelligen.
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3 Anwendungsbeispiele
Als erstes Anwendungsbeispiel soll ein einstufiger, gasgelagerter Turbo Kompressor mit R600 (Butan) als

Betriebsmittel vorgestellt werden. Im zweiten Beispiel wird eine dreistufige, kugelgelagerte Variante eines
R601a Kompressor-Systems gezeigt.

3.1 Gasgelagerte Turbowarmepumpe mit R600

Der gelagerte Kompressor ist fiir den Einsatz in Warmepumpen konzipiert. Die Kihlleistung betrdgt 7-20 kW,
die Heizleistung 9-22 kW. Die Betriebsdrehzahl liegt bei 200000 U/min wobei ein Druckverhaltnis von bis zu 2.5
und ein COP dber 10 erreicht wird. Nachfolgenden Abbildungen ist ein Bild des Prototyps sowie das
Kompressor- und das zugehdrige Leistungskennfeld zu entnehmen.

150 mm

Spezifikationen:

Arbeitsfluid: R600

Totales Druckverhaltnis: 2.5

Totale Antriebsleistung: ~2.0 kW
Maximale Drehzahl: 200°000 U/min

Abbildung 9. Foto des Turbo-Kompressors.

25 F F f F 2 f

— Rechnung

X Messung

=
ol
1

Druckverhaltnis (-)

15

20 krpm /

40 krpm

100 krpm /

160 krpm /
.a-—"'"-—'-—'_—

60 krpm /
7
120 krpm
P
/
180 krpm
200 krpm ) /
S centl
L
(0] 3

0.5

Kompressor Wellenleistung (kW)

80 krpm v
140 krpm

17472 75 55 0 - —————

T

0 10 20 30 40 0 10 2 0 40
Massenstrom (g/s) Massenstrom (g/s)

Abbildung 10. Kompressor-Kennfeld. Abbildung 11. Leistungs-Kennfeld.

Abbildung 9 zeigt, dass der Kompressor durch das einstromende Sauggas gekiihlt wird. D.h. das Kaltemittel
stromt Uber die vertikal angeordnete Kihlhilse (iber den Motor-Teil des Kompressors und wird anschliessend
zur Verdichtung zum Eintritt in den Turbo Kompressor weitergeleitet.

Die Herausforderungen beim Design eines solchen gasgelagerten Kompressors liegen in der Bandbreite an
Betriebsbedingungen, bei denen das Gaslager stabil funktionieren muss. Wie in Abschnitt 2.2 beschrieben,
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hangt dies von vielen Faktoren ab. Besonders pragnant bei Warmepumpen sind die Anforderungen durch die
schwankenden Betriebsdriicke fiir die Gaslagerung, die durch die Verdampfer-Bedingungen dem System

aufgepragt werden.

3.2 Mehrstufige Turbo-Wiarmepumpe zur Kiihlung von Satelliten mit R601a

Das nachfolgende Beispiel zeigt eine hochkompakte, mehrstufige Turbowdrmepumpe zur Kuhlung von
Satelliten [7]. Trotz der tiefen Temperaturen im Weltall sind auch hier Warmepumpen gefragt, da eine
Warmeabfuhr nur durch Warmestrahlung erfolgen kann. Die abgefiihrte Warme ist dabei direkt proportional
zur Abstrahlfliche A und der Temperatur T. Eine Anhebung des Abstrahl-Temperatur-Niveaus von
beispielsweise 45°C auf 100°C kann die notwendige Abstrahl-Flache somit um ~47% vermindern. Bedingt durch
das niedrige Gesamtgewicht (2 kg) weisen die miniaturisierten Kompressoren einen klaren Vorteil gegeniiber
Standard-Kompressoren mit einer Masse von 20-40 kg auf. Abbildung 12 und Abbildung 13 zeigen die
Kompressoren und exemplarisch einen Rotor mit Impeller einer Kompressorstufe. Abbildung 14 stellt den
thermodynamischen Prozess dar.

Abbildung 13. Rotor mit Impeller eines Kompressors.

Ubersicht:
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Abbildung 14. ph —Diagramm des Prozesses [7].
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4 Zusammenfassung und Ausblick

Im vorliegenden Paper wurden die Zusammenhange bei der Auslegung eines gasgelagerten Turbo Kompressors
dargestellt. Auf aerodynamischer Seite ist der Einfluss der Tip Clearance, der Reynoldszahl und der
Oberflachenrauigkeit veranschaulicht worden. Abhdngig von den Prozess-Randbedingungen kdnnen diese
Parameter einen deutlichen Einfluss auf die Leistung der Turbomaschine besitzen. Berechnungsmethoden zur
Berucksichtigung dieser Effekte bereits wahrend der Auslegung sind verfiigbar.

Auf Seite Gaslagerung ist die interdisziplinare Verknipfung der Gaslager-Auslegung im
Gesamtauslegungsprozess beleuchtet worden. Gaslager kdnnen unter Bericksichtigung von umfassenden
System- und Fertigungs-Spezifikationen auch fiir miniaturisierte Turbo Kompressoren ausgelegt werden. Ein
wichtiges Kriterium ist dabei die Stabilitat in Abhangigkeit von Spezifikations- und Toleranzbereichen.

Die Anwendungsbeispiele zeigen die Realisierbarkeit und Leistungsfahigkeit miniaturisierter Turbo Kompressor
Systeme fiir Warme- und Kalteanlagen.

Die néachsten Schritte bestehen im Test der Warmepumpen-Kompressoren unter realen Einsatzbedingungen
und in der Uberpriifung der Reproduzierbarkeit der Ergebnisse innerhalb von Kleinserien.

5 Nomenklatur

Symbol Bedeutung Einheit Symbol  Bedeutung Einheit
a Schallgeschwindigkeit m/s y Isentropen-Exponent -
c Sehnenlange der Laufrad- 1 Arbeitsziffer i
Schaufel
D Durchmesser m m Massenstrom kg/s
f Reibungsfaktor - W Winkelgeschwindigkeit  1/s
h Enthalpie J/kg Il Druckverhaltnis -
ks Sandrauigkeit m vy Druckziffer -
Mu Umfangsmachzahl - [0) Schluckziffer -
n Drehzahl U/min 14 Volumenstrom m3/s
P Leistung W
Re Reynoldszahl - Indizes  Bedeutung
T Temperatur K 1 Am Laufrad-Eintritt
u Umfangsgeschwindigkeit m/s 2 Am Laufrad-Austritt
z Realgasfaktor - s Isentrop
t Total
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