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Kurzfassung

Das Riihren von Fliissigkeiten ist ein sehr wichtiger und héufig einge-
setzter Prozess in der Verfahrenstechnik. Hierzu wird in einem Tank
ein Riithrkopf platziert, der {iber eine Welle mit einem Antrieb ausser-
halb des Tanks verbunden ist. Die Welle muss beim Durchtritt durch die
Tankwand mechanisch gelagert und abgedichtet werden. Bei hochreinen
Prozessen oder bei Anwendungen, bei denen das Riithrgut nur geringen
Scherbeanspruchungen ausgesetzt werden darf, treten hohe Ausschussra-
ten auf. Das Rithrgut kann durch mechanischen Abrieb oder Schmiermit-
telaustritt aus den Lagern kontaminiert werden. Um diese Problematik
zu umgehen, setzt man in der Pharma— und Biotechnik vermehrt auf ma-
gnetgekuppelte Antriebe. Somit kann auf eine Welle verzichtet werden,
jedoch muss der Rotor im Inneren des Tanks immer noch mechanisch ge-
lagert werden. Dies geschieht meist mit hydrodynamischen Gleitlagern.
Beim Gleitlagersitz treten in dem engen Spalt zwischen Rotor und Sta-
tor sehr hohe Scherkréfte auf, die das Prozessfluid nachhaltig schidigen
koénnen. Ausserdem ist bei hydrodynamischen Gleitlagern keine Trocken-
laufeigenschaft gegeben, was beim Entleeren des Tanks aber sehr wichtig
ware.

Diese Probleme kénnten durch den Einsatz eines lagerlosen Aussenldu-
fermotors iiberwunden werden. Bei diesem Motorkonzept kann der Rotor
kontaktfrei mit grossem Luftspalt nur durch magnetische Felder gelagert
und angetrieben werden. Die magnetische Lagerung garantiert auch eine
berithrungsfreie Lagerung des Rotors im Stillstand, was grosse Vorteile
beim Entleeren, Reinigen und Sterilisieren des Tanks bringt. Aus diesen
Griinden wird in dieser Arbeit untersucht, ob und wie ein lagerloser Aus-
senlaufermotor moglichst optimal in einem hochreinen und scherarmen
Rithrprozess eingesetzt werden kann.

In einem ersten Schritt wird die Motorgeometrie so optimiert, dass der
Motor die Anforderungen an das Drehmoment und an die Rotorstabilitét
erfiillt. Da zwischen Stator und Rotor die Tankwand aus Edelstahl ver-



KURZFASSUNG

lauft, muss zudem eine Sensorik entwickelt werden, die es erméglicht, mit
Hallsensoren die Winkellage und die radiale Position des Rotors zu mes-
sen. Um die im Motor auftretenden Temperaturen abschétzen zu kdnnen,
wird ein thermisches Modell entwickelt. Dazu ist es nétig alle Verlustquel-
len zu identifizieren und zu quantifizieren. Ausserdem muss der Zustand
der Stromung in unmittelbarer Ndhe zum Motor und im Spalt zwischen
Stator und Rotor genau analysiert werden, um den komplexen Warme-
iibergang zwischen Motor und Tankinhalt quantifizieren zu kénnen. Mit
Hilfe des thermischen Modells werden die Motorgeometrie optimiert, zu-
sdtzliche Kithlmassnahmen implementiert und die Motortemperaturen in
Abhéngigkeit des jeweiligen Betriebspunktes vorhergesagt.

Nach der Festlegung der Motorgeometrie werden die Rotorform und
die Einbaulage des Motors im Tank mit Hilfe von Stromungssimulationen
hinsichtlich Mischzeit, Leistungsbedarf und Scherkréiften optimiert.

Abschliessend werden mehrere Prototypen aufgebaut und erfolgreich
in Betrieb genommen. Die Prototypen werden in Testtanks verschiedener
Grosse eingebaut und die Rithr-Performance messtechnisch bestatigt.

10



Abstract

The stirring of liquids is a common and important task in process engi-
neering. In a typical setup the agitator is connected via a shaft with the
motor which is placed outside the tank. Mechanical bearings and seals
are required at the location where the shaft penetrates the tank wall.
The seals and bearings cause problems when high-purity or low-shear
mixing is conducted. Mechanical wear and lubricants from the bearings
can contaminate the delicate fluids, which results in high reject rates. To
overcome these deficits magnetic couplings are often used in pharmaceuti-
cal and biotechnological applications. Thus, neither a shaft nor a sealing
are required and the rotor is spatially seated by a hydrodynamic bearing
inside the tank. The drawbacks of these hydrodynamic bearings are the
high shear forces in the small gaps and the poor and limited dry-running
capability.

All these drawbacks can be tackled by the implementation of a bear-
ingless outer-rotor motor. This motor topology enables contact—free op-
eration and the large possible air gap eliminates wear and pinch-off areas.
Moreover, this motor setup enables unlimited dry-running and the rotor
can be levitated even at zero speed, which is very useful when drain-
ing, cleaning, and sterilizing the tank. Therefore, the objective of this
thesis is to investigate the possibilities of a successful implementation
of a bearingless outer—rotor motor in high-purity and low-shear mixing
applications.

In a first step, the motor geometry is optimized to meet the torque and
stability requirements. Next, a hall-based sensor system is developed to
detect the rotor angle and radial dislocation through the tank wall made
of stainless steel located in the gap between rotor and stator.

To predict the motor temperatures during operation a thermal model is
developed. To do so, all sources of losses must be identified and quantified.
Furthermore, the complex flow regime in the vicinity of the motor and
in the air gap must be evaluated in detail to predict and quantify the

11
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heat transfer between the motor and the process fluid. With the thermal
model the motor geometry is optimized and additional possibilities of
motor cooling are evaluated.

When the motor setup is fixed, the agitator design and the motor
placement in the tank are evaluated and optimized by means of FE-
simulations with regard to mixing time, power and shear forces.

Finally, several prototypes are set up and put into operation success-
fully. To verify the mixing capability three test tanks with different
volumes are installed. The mixing performance of the introduced bear-
ingless outer-rotor mixing system is verified experimentally.

12
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Abbildung 0.2: Abmessungen lagerloser Motor.
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ORU Wanddicke Rotorumkapselung

OsR, Wanddicke Spaltrohr (dsy + o)

dsu Wanddicke Statorumkapselung (—gehéuse)
o Wanddicke Tankwand
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Tensornotation/Indexschreibweise

Mit Hilfe der Indexschreibweise konnen Vektoren
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sehr einfach und iibersichtlich angeschrieben werden. Treten in einem
Ausdruck zwei gleiche Indizes auf, wird nach Einstein’scher Summenkon-
vektion aufsummiert, z.B.
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Kapitel 1
Einleitung

1.1 Motivation

In der chemischen, pharmazeutischen und in der Nahrungsmittelindus-
trie spielen verfahrenstechnische Riihraufgaben eine sehr grosse Rolle.
Die Riithrprozesse kénnen dabei in die folgenden fiinf Hauptanwendun-
gen gegliedert werden [1,2]:
o Homogenisieren: Mischen von ineinander l6slichen Fliissigkeiten,
bzw. Ausgleichen von Konzentrations— und Temperaturunterschie-
den.

e Suspendieren: Aufwirbeln und gleichméssiges Verteilen von Fest-
stoffen in einem Fluid.

o Dispergieren: Herstellen einer stabilen Emulsion zweier nicht 16sli-
cher Fliissigkeiten.

o Begasen: Stoffilbergang zwischen einer fliisssigen und gasférmigen
Phase, bzw. das Zerkleinern eines Gases in einer Fliissigkeit.

e Waiarmeaustausch zwischen der Flissigkeit und einem Warmetau-
scher.

In der Pharma— und Biotechnik miissen haufig sehr schersensitive Flui-
de (z.B. Néhrlosungen mit lebenden Zellen) verfahrenstechnisch behan-
delt werden. Deshalb miissen in diesen Industriezweigen die vorher ge-
nannten Rithraufgaben, insbesondere das Homogenisieren, mit einer mog-
lichst geringen Partikelbeanspruchung erfolgen [3,4], um hohe Ausschuss-
raten zu verhindern. Erschwerend kommt hinzu, dass beim Prozessieren
dieser Fliissigkeiten auch sehr hohe Anforderungen an die Reinheit ge-
stellt werden.
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KAPITEL 1. EINLEITUNG

Fiir Rithrwerke, die beim Verarbeiten dieser schersensitiven oder hoch-
reinen Fliissigkeiten zum Einsatz kommen sollen, lassen sich folgende
Anforderungen ableiten:

o Moglichst keine schmalen Spalte bei Wellendurchfithrungen und bei
der Lagerung der Riithrkopfe, da in diesen Spalten hohe Scherkrifte
auftreten. Die Spalte haben auch bei der Reinigung Nachteile, da
sich hier Ablagerungen oder Riickstédnde bilden kénnen.

e Vermeidung der Kontaminierung des Tankinhaltes durch Fremdpar-
tikel oder chemische Substanzen, z.B. durch mechanischen Abrieb
oder Austritt von Schmiermitteln bei Kugellagern die bei der Lage-
rung der Rithrwelle zum Einsatz kommen.

e Der Tank sollte moglichst hermetisch abgeschlossen sein, einerseits
um das Eindringen von Atmosphérengasen in den Tank, anderer-
seits um das Entweichen von gefahrlichen Substanzen zu verhin-
dern.

e Alle Oberflachen, die mit dem Prozessfluid in Kontakt kommen,
miissen nach dem Rithren durch Sterilisation (SIP) mit 130 °C heis-
sem Dampf wieder keimfrei gemacht werden [5]. Alle eingesetzten
Materialien miissen diesen Temperaturen standhalten.

Diese Anforderungen lassen sich mit herkémmlichen Rithrwerken nur
sehr schwer bzw. nur teilweise erfiillen, was zu hohen Ausschussraten
bei der Verarbeitung der oft sehr teuren Substanzen fiuhrt [6]. Mit Hil-
fe eines lagerlosen Riihrers in Aussenlduferbauweise kénnten zumindest
die mechanischen Anforderungen génzlich erfiillt werden, da durch die
zugrunde liegende Motortopologie eine

e berithrungsfreie Lagerung des Rotors mit grossem Spalt,
o sowie eine hermetische Abdichtung des Tanks
ermoglicht wird.

Ziel dieser Arbeit ist es daher zu untersuchen, wie ein lagerloser Motor
in Aussenlduferbauweise in einem Mischsystem fiir hochreine und scher-
sensitive Flissigkeiten optimal eingesetzt werden kann.
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Tankwand

Magnet-
Kupplung

Gleitlager

N

Welle, Lager & Dichtung (b) Motor

Rotorfliigel \

Innenlauferrotor \ Stator

© (d Rotor

Aussenlaufer-

Abbildung 1.1: Ubersicht Rithrwerks—Topologien: (a) Konventioneller Riihrer mit
Wellendurchfithrung von oben oder unten, (b) Rithrwerk ohne Welle mit Magnetkupp-
lung und Gleitlagern, (c) lagerloser Riihrer in Innenlduferbauweise und (d) lagerloser
Rithrer in Aussenlduferbauweise.

1.2 Aktueller Stand der Riithrtechnik

In Abb. 1.1(a) ist ein konventionelles Rithrwerk abgebildet, das aktuell
am héufigsten zum Einsatz kommt [1,2,7]. Meisten ist der Rithrer axi-
al und radial in der Tankmitte platziert und der Antrieb befindet sich
iiber dem Tank. In einigen Féllen, in denen nicht ausreichend Bauraum
iiber dem Tank zu Verfiigung steht, wird der Antrieb unter dem Tank
montiert. Der Riihrkopf befindet sich dann meist in Bodennéhe. Nachteil
dieser Anordnung ist, dass Wellendurchfithrungen, Lager und Dichtungen
benétigt werden. Daher ist dieses Setup fiir schersensitives und hochrei-
nes Verarbeiten von Fluiden wenig geeignet.

Mit Hilfe einer Magnetkupplung kann auf eine Wellendurchfithrung ver-
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zichtet werden. Somit ist eine hermetische Abdichtung des Tanks mdoglich.
Die Lagerung des Rotors erfolgt in diesem Fall mit Hilfe von hydrodyna-
mischen Gleitlagern. Der Nachteil ist, dass bei dieser Lagerungsmethode,
bedingt durch den geringen Lagerspalt, sehr hohe Scherkréfte auftreten.
Ausserdem kann es beim Entleeren des Tanks zum Trockenlaufen des
Lagers kommen, was zu mechanischem Abrieb und Lagerschiden fiih-
ren kann. In Abb. 1.1(b) ist der prinzipielle Aufbau eines Riihrers mit
Magnetkupplung dargestellt [6, 8].

Es gibt bereits kommerziell erhéltliche Mischsysteme, bei denen la-
gerlose Motoren mit Innenlédufern zum Einsatz kommen [9]. Bei diesem,
in Abb. 1.1(c) dargestellten Setup, kommt es auch im Stillstand zu kei-
nem mechanischen Kontakt zwischen Rotor und Tankwand. Ein Nach-
teil dieser Anordnung ist, dass sich der Rotor in einer Ausbuchtung am
Tankboden befindet. Diese Ausbuchtung stellt eine Totzone wahrend des
Mischvorgangs dar und beim Entleeren des Tanks kann das darin be-
findliche Fluid nicht abfliessen. Aus diesem Grund wird auch bei diesem
Single-Use-System [9] der Tank mit einem diinnen Kunststoffsack aus-
gekleidet, der mitsamt dem sich darin befindenden Impeller nach dem
Riihren entsorgt wird.

In Abb. 1.1(d) ist das in dieser Arbeit vorgeschlagene Setup mit ei-
nem lagerlosen Aussenldufer dargestellt. Bei dieser Anordnung gibt es
keine Totzonen und das Fluid kann beim Entleeren vollstandig abfliessen.
Durch die magnetische Lagerung wird eine berithrungsfreie Lagerung des
Rotors mit grossem Fluidspalt §ecn > 2 mm sowohl im Betrieb als auch
im Stillstand gewahrleistet. Durch das Wegfallen einer mechanischen Wel-
le kann der Tank hermetisch abgedichtet werden. Alle Oberflichen kon-
nen aus Edelstahl ausgefiihrt werden, was eine einfache Reinigung bzw.
Sterilisation ermoglicht.

1.3 Funktionsweise und Aufbau des
lagerlosen Aussenlaufers

1.3.1 Mechanischer Motoraufbau

In Abb. 1.2 ist der mechanische Aufbau eines lagerlosen Aussenléaufers ab-
gebildet. Der Stator besteht aus einem geblechten Eisenpaket mit sechs
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Rotormagnete Motorgehduse

Rotor-
riickschluss Wicklung
Motor Flansch
Statoreisen
Sensor-
Box fiir einschub
Motorelektornik Anschliise

Abbildung 1.2: Mechanischer Motoraufbau.

Zahnen und sechs Antriebsspulen. Jeweils drei um 120° versetzte Mo-
torspulen werden in Stern verschaltet und bilden mit den anderen drei
Spulen zwei Dreiphasensysteme. Der Stator wird von einem dinnwan-
digen Gehduse geschiitzt. Der Rotor ist aus einem ringférmigen Riick-
schluss und den Permanentmagneten zusammengesetzt. Die Hallsensoren
zur Messung der Rotorposition werden in den dafiir vorgesehenen Sen-
soreinschiiben platziert. Auf der Unterseite des Motors befinden sich die
Motorelektronik und die Anschliisse.

1.3.2 Funktionsprinzip

Der lagerlose Aussenldufer beruht auf demselben Funktionsprinzip wie
der lagerlose Scheibenldufer [10]. Dieser Motortyp zeichnet sich dadurch
aus, dass der Rotordurchmesser viel grosser als die Rotorhohe ist. Da-
durch kénnen die axiale Rotorauslenkung sowie die Verkippung des Ro-
tors durch passive Reluktanzkrifte stabilisiert werden. Die radiale Rotor-
position muss durch geeignete Bestromung der Motorwicklungen aktiv
geregelt werden. Die Generierung des Drehmoments erfolgt analog zu
einer Synchronmaschine mit Permanentmagneten.
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Statoreisen Rotor mit Permanentmagneten Wicklung

(a) Radialkrafterzeugung (b) Drehmomenterzeugung

Abbildung 1.3: (a) Schematische Darstellung der Erzeugung einer Radialkraft in z—
Richtung bei e = 0°. Jeweils zwei gegeniiberliegende Spulen werden betragsméssig
gleich bestromt, jedoch mit unterschiedlichen Vorzeichen. Die Krafte in y—Richtung
heben sich auf und es resultiert nur mehr eine Kraft in z—Richtung. (b) Darstellung
der Bestromung zur Generierung des Drehmoment bei a,; = 0°. Jeweils zwei gegen-
iiberliegende Spulen werden betrags— und vorzeichenmaéssig gleich bestromt. Dadurch
heben sich alle radialen Kraftkomponenten auf. Es bleiben nur mehr Tangentialkom-
ponenten iibrig, die das Drehmoment bilden.

Zur Erzeugung von Radialkréften und Drehmoment miissen die Sta-
torspulen in geeigneter Weise bestromt werden. Die Bestromung héangt
vom elektrischen Rotorwinkel

Qe]l = P * Omech (11)

ab. Wird in der Spule j der Lagestrom Igng = Opng /N eingeprigt, wird
eine Kraftkomponente in x—Richtung

Fm,j = kw,j COS(Oéel + (] — 1) . GOO)GBNG (12)

generiert [11], wobei k; ; die Kraft—Strom—Konstante der Spule j in x—
Richtung ist. Durch Aufsummieren der von den einzelnen Spulen gene-
rierten Kraftkomponenten F} ; erhdlt man die resultierende Lagerkraft
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in z—Richtung
6
F, = ZFM (1.3)

Die Generierung der Lagerkraft F, ist in Abb. 1.3(a) exemplarisch fiir
einen Rotorwinkel a.; = 0° dargestellt. Die Generierung der Lagerkraft
in y—Richtung erfolgt analog zu Gl. 1.2 und GI. 1.3:

Fyj = kyjsin(oe + (j — 1) - 60°)Opna (1.4)

und

Fy=Y F,;. (1.5)

Jj=1

Um ein Drehmoment zu generieren wird der Antriebstrom Ipgry =
Opry/N in die Wicklungen eingepragt. Die Wicklung j mit der Drehmo-
mentkonstanten ks tragt mit dem Teilmoment

Mj(e) = karsin®(ae + (j — 1) - 120°)Opry (1.6)

zum Gesamtmoment

6

M =" M; = 3kyOprv (1.7)
j=1

bei [11]. Die Generierung des Drehmoment ist in Abb. 1.3(b) fiir den Fall
el = 0° graphisch dargestellt.

Um gleichzeitig radiale Lagerkrifte und ein Drehmoment generieren
zu konnen, werden die notwendigen Durchflutungen ©gng und Opry
superponiert und die Statorspulen mit der resultierenden Durchflutung

© = Opng + Opry (1.8)

erregt. Durch diese Uberlagerung von Lager— und Antriebsstrémen in
einer Wicklung kénnen die Kupferverluste signifikant reduziert werden
[12].
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Abbildung 1.4: Prinzipschaltbild der Motoransteuerung. Uber einen 3-Phasen
Gleichrichter werden zwei 3—Phasen Invertermodule (Modul 1 und 2) gespeist, mit
denen jeweils drei um 120° versetzte und in Stern verschaltete Motorspulen versorgt
werden.

1.3.3 Ansteuerung und Regelung

Durch die Wahl von sechs Statorspulen kdnnen diese einfach mit Hilfe von
zwei kommerziell erhiltlichen 3-Phasen Halbbriickenmodulen angesteu-
ert werden. Dabei versorgt jedes Modul drei um 120° raumlich versetzte
und in Stern verschaltete Statorspulen. In Abb. 1.4 ist das vereinfachte
Prinzipschaltbild der Leistungselektronik dargestellt.

Die Regelung des lagerlosen Motors erfolgt im Prinzip analog zur feld-
orientierten Regelung einer Synchronmaschine mit Permanentmagneten.
Anders als bei einer herkémmlichen Synchronmaschine muss fiir den lager-
losen Motor noch zusétzlich eine Regelschleife fiir die radiale Rotorpositi-
on implementiert werden. In Abb. 1.5 ist das vereinfachte Blockschaltbild
der Regelung des lagerlosen Motors dargestellt. Dieses kann in zwei Teil-
systeme gegliedert werden: Eine Regelschleife fiir die Drehzahlregelung
und eine Regelschleife fiir die Positionsregelung.

Die Regelung der Drehzahl erfolgt mit einem iibergeordneten Drehzahl-
regler und einem unterlagerten Stromregler, der den Duty—Cycle fir den
Antriebsstrom Dpgry vorgibt. Analog dazu ist der Positionsregelkreis auf-
gebaut. Dieser besteht ebenfalls aus einem {ibergeordneten Positionsreg-

34



1.3. FUNKTIONSWEISE UND AUFBAU DES LAGERLOSEN AUSSENLAUFERS

uonsodiojoy
oTeIpeI

ok

[oUIMI0)OY

NruoIp{o[esSumsIo| PIONET
r 1d - aid
Oqu
()L A_
» >MQQ
.on\/MQ.N
B — 1 - 1d
@)L ]
SBOW ANy
» ;7 )
_ /P

Jouyy

Vereinfachtes Regelschema fiir den lagerlosen Motor.

Abbildung 1.5
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ler und einem unterlagerten Stromregler, der wiederum den Duty—Cycle
fiir den Lagerstrom Dpng vorgibt.

Die Regelung von Position und Drehzahl erfolgt in einem rotorfes-
ten Koordinatensystem. Deshalb miissen Dgng und Dpgry mit Hilfe
der Transformationsmatrix T(«) noch in das statorfeste Koordinaten-
system umgerechnet werden. Diese Transformation muss neben einer
Park—Transformation auch noch die Superposition von Antriebs— und
Lagestromen Gl. 1.8 enthalten [11].

1.4 Aufbau der Arbeit

In Kapitel 2 wird die Optimierung des magnetischen Kreises fiir einen
lagerlosen Aussenldufermotor mit einem Rotordurchmesser von 240 mm
vorgestellt. Ebenso wird der Einfluss der Polpaarzahl auf das Drehmo-
ment und die Stabilitdt des Riithrers untersucht.

In Kapitel 3 wird gezeigt, wie mit Hilfe von sechs Hallsensoren, die
am Statorumfang verteilt platziert sind, der Rotorwinkel und die radiale
Rotorposition gemessen werden kann.

In Kapitel 4 werden die einzelnen Verlustquellen im Motor und Rotor
identifiziert und quantifiziert. Ausserdem wird die Abhéngigkeit der Ver-
luste bzw. des Wirkungsgrades von der Drehzahl und Motorbaugrosse
untersucht.

In Kapitel 5 wird ein thermisches Modell vorgestellt, das es ermoglicht,
die Temperaturen im Motor und an der Tankwand fiir einen bestimmten
Betriebspunkt vorherzusagen.

In Kapitel 6 werden die hydrodynamischen Grundlagen erarbeitet, die
notwendig sind um die Performance eines lagerlosen Mixers beurteilen
zu kénnen.

In Kapitel 7 wird untersucht, wie die Geometrie des Rotors und des
Tanks fiir einen lagerlosen Mixer mit Aussenlduferrotor im Prinzip aus-
sehen sollte, um optimale Riihrergebnisse zu erhalten.

In Kapitel 8 wird die Realisierbarkeit einer lagerlosen Mixers anhand
von mehreren Prototypen in drei verschieden grossen Testsystemen ge-
zeigt.

In Kapitel 9 werden die wichtigsten Ergebnisse zusammengefasst, wei-
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ters wird und auf zukiinftige Forschungs— und Entwicklungsmoglichkeiten
hingewiesen.
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Kapitel 2

Optimierung des magnetischen
Kreises

Die Topologie und die Optimierung eines lagerlosen Aussenldufers wird
im Detail in [11, 13-15] diskutiert und in [11] mit Hilfe eines Motors
der Grosse rs = 58mm verifiziert. Das typische Tankvolumen fir die-
se Motorgrosse betragt ca. 200-300 Liter (u = 0.6, vgl. Abs. 8.2). Ziel
dieser Arbeit ist es aber, die Einsatzmoglichkeiten eines lagerlosen Aus-
senldufermotors in einem Tank mit ca. 1500 Litern Fassungsvermogen
zu untersuchen. Dazu muss der Motor vergrossert werden und in diesem
neuen Massstab p = 1 wieder optimiert werden.

Um den Optimierungsraum zu verkleinern, kénnen vorab schon ei-
nige Designparameter festgelegt werden. Die Anzahl der Statorklauen
bzw. der Spulen wird auf sechs fixiert [11]. Dadurch kann der Motor ein-
fach mit zwei Dreiphasen—-Halbbriickenmodulen angesteuert werden. Fiir
einen Stator mit sechs Klauen sind prinzipiell Polpaarzahlen von 2, 5
oder 8 moglich [11,15]. Polpaarzahl p = 2 scheidet wegen der Probleme
bei der Herstellung und Montage der Rotormagnete aus. Nachfolgend
werden deshalb nur mehr die Varianten mit p = 8 und p = 5 untersucht.

Wie in Gl. 4.75 gezeigt, skaliert das Motormoment mit
M o pi* bzw. M |p—ionst. o< i1, (2.1)

wenn die Motorhéhe h bei der Skalierung konstant gehalten wird. Das
Motormoment konnte also sehr einfach mit einem grosseren Motordurch-
messer erh6ht werden, um den Anforderungen eines Mischprozessen in
einem 1500 Liter Tank zu geniigen. Es muss jedoch beachtet werden, dass
das Verhaltnis zwischen Fliigelraddurchmesser und Tankdurchmesser im
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Bereich dy/d; ~ 0.2...0.4 liegen soll, um optimale Mischergebnisse zu er-
halten [1,2]. Aus diesem Grund wird die Aussenabmessung des Rotorriick-
schlusses auf rr, = 120 mm begrenzt, um noch ausreichend Bauraum
fiir das Fligelrad (d2) zu haben.

Wie in [11] gezeigt, ist die Verkippungssteifigkeit k, umso hoher, je
grosser das Verhéltnis rg/h ist. Reduziert man also die Motorhéhe h
bei konstantem rg, nimmt die Verkippungssteifigkeit zu. Mit sinkendem
h nimmt jedoch das Motordrehmoment linear proportional ab. Um ein
Maximum an Stabilitdt im Betrieb zu erreichen, wird deshalb die kleinst-
mogliche Motorhéhe h = 30 mm gewahlt, mit der, wie spéter gezeigt, das
angepeilte Drehmoment von 55 Nm bei 5 kA noch erreicht werden kann.

Da das Hauptanwendungsgebiet dieses Motors das Riihren von scher-
sensitiven Fliissigkeiten ist, wird der mechanische Luftspalt auf §pecn = 2
mm festgelegt, um die Scherkrifte im Spalt gering zu halten [6]. Die Di-
cke der Tankwand ist von den Riithrerequipmentherstellern (z.B. [6, 8])
vorgegeben und betrdagt bei den hier untersuchten Tankgréssen 6t = 1.5
mm. Nimmt man fiir die Wandstérken der Motorumkapselung (Gehéuse)
6sy = 1 mm und fiir die Rotorumkapselung dgry = 0.5 mm an, ergibt
sich fiir den magnetischen Luftspalt

5mag = 6SU + 5T + 6mech + 6RU = 5 mm. (22)

Mit diesen Festlegungen reduziert sich das Optimierungsproblem auf
die folgenden drei Designparameter: die Statorklauenbreite w, die Dicke
der Permanentmagneten dpy und den Innenradius des Rotors rg ;. Als
Randbedingung wird eine maximale Statordurchflutung von O, = 5
kA gewédhlt, unter der Annahme, dass bei dieser Bestromung die Tem-
peraturlimits im Motor bei aktivierter Zusatzkiihlung noch eingehalten
werden konnen. Ist die Zusatzkiihlung deaktiviert, wird die Bestromung
auf 0.4 O, begrenzt.

2.1 Optimierung des Motor mit p = 8

Zur Optimierung des Motors mit der Polpaarzahl p = 8 wird in einem
ersten Schritt der Einfluss des inneren Rotorradius rg; und der Dicke
der Permanentmagnete dpy untersucht. Bei der Variation von rg; ist ein

klares Optimum zu erwarten. Bei zu kleinen Werten fiir rg; sinkt das
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Abbildung 2.1: Optimierung der Magnetbreite dpp; bei p = 8.

Motormoment aufgrund von Gl. 2.1 stark ab. Dieser Abfall des Moments
kann nicht durch den dickeren Rotor und die damit verbundenen dickeren
Magnete kompensiert werden. Wird hingegen der innere Rotorradius g ;
zu stark vergrossert, wird der zur Verfiigung stehende Bauraum fiir den
Rotorriickschluss und die Permanentmagnete immer kleiner. Aufgrund
der daraus resultierenden immer geringen werdenden Magnetdicke sinkt
das Moment wieder ab, obwohl rg ; steigt.

Wird rg; auf einen bestimmten Wert fixiert, muss sich auch bei der
Variation die Dicke der Permanentmagnete im Rotor dpy; ein klares Opti-
mum abzeichnen. Steigt dpyr an, steigt auch das Moment. Wird aber dpy
iiber den optimalen Wert hinaus weiter vergrossert, beginnt der immer
diinner werdende Riickschluss (dr — dpm) zu sittigen und die grossere
Magnetdicke kann nicht mehr in ein héheres Moment umgesetzt werden.

Um die optimalen Motordimensionen zu finden, wurden verschiedene
Wertepaare von g ; und dpy simuliert. Wie die Ergebnisse in Abb. 2.1
zeigen, betragt der optimale innere Rotorradius rg; = 95 mm, bzw. die
optimale Rotorbreite g = 19 mm. Das Optimum von rg; gilt sowohl
fir Voll- als auch fiir Teilbestromung der Statorspulen. Der optimale
Wert fiir dpyr = 7...8 mm héngt hingegen geringfiigig von der Hohe der
Bestromung ab. Schlussendlich wird die Magnetdicke auf dpyy = 7 mm
festgelegt.
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Abbildung 2.2: Optimierung der Klauenbreite w bei p = 8.

Der letzte verbleibende Designparameter ist die Statorklauenbreite w.
In Abb. 2.2 ist der Zusammenhang von w und dem erreichbaren Motor-
moment bei Voll- und Teilbestromung dargestellt. Es zeigt sich, dass die
optimale Klauenbreite stark von der Hohe der Bestromung abhingt. Wie
zu erwarten, muss bei einer hoheren Bestromung der Spulen der Quer-
schnitt der Klauen grosser werden, um Séttigung zu vermeiden.

Um zu entscheiden, ob der Motor fiir Vollbestromung (Design Punkt
1) oder Teilbestromung (Design Punkt 2) optimiert werden soll, muss ein
zusétzliches Entscheidungskriterium herangezogen werden. Hierzu bieten
sich Verkippungssteifigkeit

AM,
= 2.
k‘P A(p ( 3)
und axiale Steifigkeit
AF
=_—_Z 24
b= 3 24)

an, da diese wesentlichen Einfluss auf die Stabilitdt des Rotors im Betrieb
haben. In Abb. 2.3 ist der Einfluss der Klauenbreite auf die Steifigkeiten
dargestellt. Man erkennt, dass sowohl die Verkippungssteifigkeit als auch
die axiale Steifigkeit mit grosser werdender Klauenbreite zunehmen. So-
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Abbildung 2.3: Einfluss der Klauenbreite w auf die axiale Steifigkeit k. und die
Verkippungssteifigkeit k, beim Motor mit p = 8.

mit ist klar, dass in Hinsicht auf die Stabilitdt die Klauenbreite w = 26
mm bzw. Design Punkt 1 zu wéahlen ist.

Die mit w zunehmende Reluktanzkraft hat aber nicht nur positive
Auswirkungen. Auch die radiale Steifigkeit nimmt zu. Das bedeutet, dass
das Magnetlager hohere Kréfte aufbringen muss, um den Rotor bei einer
Auslenkung zuriick in die Mitte zu ziehen. Es ist daher zwingend notig
zu Uberpriifen, ob das Magnetlager bei maximal moglicher Bestromung
den Rotor von der Tankwand (e = 2 mm) sicher abzulésen kann.

Die radiale Steifigkeit aufgrund der Reluktanzkrifte betriagt

AF, ,
— 2.
Aegy (2:5)

k%y =

Durch die Bestromung des Magnetlagers wird eine Kraft in Gegenrich-
tung aufgebaut. Die Kraft—Strom—Konstante betréigt

AF,,
= — 29 2.
ke G (2.6)
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Abbildung 2.4: Radialkraft F , in Abhingigkeit der Klauenbreite w und der Be-
stromung ©.

Mit Hilfe von GI. 2.5 und GI. 2.6 kann nun die Mindestdurchflutung

k
0> "2le, (2.7)
ke
berechnet werden, die notwendig ist, um den Rotor bei einer Auslenkung
e zurlick zur Mitte zu ziehen.

In Abb. 2.4 ist die Radialkraft F, , in Abhéingigkeit der Klauenbreite w
dargestellt. Man erkennt, dass die Reluktanzkraft im Design Punkt 1 ge-
geniiber Punkt 2 deutlich zunimmt, jedoch das Magnetlager immer noch
in der Lage ist, bei einer Bestromung von O < 0,,,, eine ausreichend
hohe Riickstellkraft zu generieren, um den Rotor abzuldsen.

2.2 Verifikation der Motorauslegung bei
Polpaarzahl p = 8

Mit den in Abs. 2.1 gefundenen Dimensionen wurde ein Prototyp mit

p = 8 aufgebaut (vgl. Abs. 8.3.1); an diesem Testsystem wurden statische

Messungen von Drehmoment und Kréften durchgefithrt. Die Verifikation
im Betrieb ist in Abs. 8.3 beschrieben.
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Abbildung 2.5: Simuliertes und gemessenes statisches Drehmoment M in Abhéngig-
keit der Statordurchflutung ©.

In Abb. 2.5 wird das simulierte Motordrehmoment mit dem im Still-
stand gemessenen Moment verglichen. Die Messungen zeigen, dass die
Motorhéhe A = 30 mm ausreichend hoch gewédhlt wurde, um das an-
gepeilte Drehmoment von 55 Nm bei einer Bestromung von 5 kA zu
erreichen. Neben dem Drehmoment ist auch die Kenntnis der Axialkraft
F, fir einen Mixermotor wichtig, da Fliigelrdder je nach Rotorblattwin-
kel signifikante Axialkréfte entwickeln kénnen. In Abb. 2.6 ist die passive
axiale Riickstellkraft F, in Abhéngigkeit der Motorauslenkung e, gege-
ben.

Wie eingangs schon erwéhnt, ist die passive Verkippungssteifigkeit k.,
bzw. das passive Riickstellmoment M, von grosser Bedeutung fiir einen
stabilen Betrieb des Mixers. M, kann nur bei aktiviertem Magnetlager
gemessen werden, da sich der Rotor dazu in der Schwebe befinden muss.
In Abb. 2.7 ist das experimentell bestimmte passive Riickstellmoment
abgebildet. Man erkennt, dass die passive Verkippungssteifigkeit bei akti-
viertem Magnetlager hoher ist als bei deaktiviertem Lager. Grund dafiir
ist, dass die Positionssensorik die Verkippung des Rotors als Auslenkung
interpretiert und dieser bei geeigneter Platzierung [16] entgegenwirkt.

Abschliessend wurden noch die generierten Radialkréafte messtechnisch
verifiziert. Die Ergebnisse sind in Abb. 2.8 ersichtlich.
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Abbildung 2.6: Simulierte und gemessene axiale Riickstellkraft F, in Abhangigkeit
der axialen Auslenkung e,.
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Abbildung 2.7: Riickstellmoment M, bei Verkippung des Rotors bei aktiviertem
und deaktiviertem Magnetlager.
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Abbildung 2.8: Simulierte und gemessene radiale Riickstellkraft F , in Abhangig-
keit der Rotorauslenkung ey .

2.3 Optimierung Motor mit p = 5

Im einem zweiten Schritt wird auch ein Motor mit der Rotorpolpaarzahl
p = 5 untersucht. Um den gleichen mechanischen Statoraufbau verwen-
den zu kénnen, wird die Statorgeometrie nicht verdndert. Somit verbleibt
fiir die Optimierung nur mehr ein Freiheitsgrad, ndmlich die Dicke der
Permanentmagnete dpy bzw. deren Anteil an der Rotordicke dpy/dR.-

In Abb. 2.9 ist die Auswirkung des Parameters dpyi/or auf Moment,
Verkippungssteifigkeit und axiale Steifigkeit in normierter Form darge-
stellt. Das Optimum dieser drei Zielgrossen liegt nahe beieinander und
es wurde das maximale Drehmoment fiir die Wahl der Magnetdicke her-
angezogen.

2.4 Verifikation der Motorauslegung bei
Polpaarzahl p = 5

Auch beim Motor mit p = 5 wurden die Ergebnisse der FE-Simulationen
wieder messtechnisch verifiziert. Die Messung des statischen Drehmo-
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Abbildung 2.9: Optimierung des Motors mit Rotorpolpaarzahl p = 5.

ments ist in Abb. 2.10 ersichtlich. Die Verifikation der Motorperformance
im Betrieb ist in Abs. 8.3 beschrieben.

2.5 Zusammenfassung

Die Ergebnisse der Motorauslegung fiir einen Rotor mit p =5 und p = 8
sind in Tab. 2.1 noch einmal zusammengefasst. Die Ergebnisse zeigen,
dass der Motor mit p = 5 nicht nur ein héheres Drehmoment bei gleicher
Bestromung liefert, auch die Stabilitdt, d.h. Verkippungssteifigkeit und
axiale Steifigkeit, sind besser als bei der Bauvariante mit p = 8.
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Abbildung 2.10: Drehmoment in Abhéngigkeit der Statordurchflutung bei p = 5.

Parameter p=2_8 p=>5
Anzahl Statorklauen 6 6
Statoraussenradius rg 95 mm 95 mm
Klauenbreite w 26 mm 26 mm
Motorhche h 30 mm 30 mm
Rotorinnenradius g 100 mm 100 mm
Rotoraussenradius 7R a 119 mm 120 mm
Magnetbreite dpy 7 mm 11 mm
Stromsteifigkeit kg 0.19 N/JA  0.27N/A
radiale Steifigkeit kj , 110 N/mm 77 N/mm
axiale Steifigkeit k. 13 N/mm 21 N/mm
Verkippungssteifigkeit k., 1.2 Nm/° 1.6 Nm/°
Drehmoment M bei © =5 kA 55 Nm 70 Nm
O zum Ablésen bei e; , = 2 mm 1200 A 570 A

Tabelle 2.1: Zusammenfassung der Optimierungsergebnisse fiir den Motoraufbau im
Massstab p =1 fiir p =5 und p = 8.
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Kapitel 3
Sensorik

3.1 Einleitung

Um einen Motor, der auf dem Prinzip des lagerlosen Scheibenldufers
[10] beruht, betreiben zu kénnen, miissen die radiale Position des Rotors
und dessen Drehwinkel bekannt sein. Position und Winkel werden iiber
Sensoren gemessen. Bei der Applikation lagerloser Scheibenlaufer (z.B.
fir lagerlose Pumpen [17]) hat sich eine Kombination von Hall- und
Wirbelstromsensoren durchgesetzt.

Mit Hilfe der Wirbelstromsensoren kann die Rotorposition kostengiins-
tig und unabhingig vom Rotormagnetfeld gemessen werden [18,19]. In
Abb. 3.1(a) ist die Messung der radialen Rotorauslenkung mit zwei um
90° versetzten Sensorpaaren illustriert. Die Auswertung erfolgt differen-
tiell, um Auflésung und Linearitat zu erhdhen [20].

Der aktuelle Rotordrehwinkel kann aus dem Rotormagnetfeld berech-
net werden. Dazu werden zwei um 90° elektrisch versetzte Hallsensoren
eingesetzt. Durch die in Abb. 3.1(a) dargestellte differentielle Auswertung
werden Auflosung und Storsicherheit erhoht [21].

Die Positionsmessung mit Wirbelstromsensoren setzt eine elektrisch
leitfahige Rotorumkapselung (Sensor—Target [22]) voraus. Die Statorum-
kapselung (Motorgehiduse) darf nicht oder nur sehr schwach elektrisch
leitfdhig sein, um das Sensorfeld nicht zu stark zu dampfen. Aus diesem
Grund koénnen Wirbelstromsensoren beim lagerlosen Mixer nicht einge-
setzt werden, da sich die Tankwand (2-3 mm nicht ferritischer Edelstahl,
z.B. 1.4301) zwischen Sensorspule und Rotor befindet (Abb. 3.1(b)).

Folgend wird ein Konzept (Abb. 3.1(b)) vorgestellt, das es ermoglicht
die radiale Rotorposition sowie den Rotordrehwinkel aus dem Rotorfeld,
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Rotor Riickschluss Rotor Umkapselung

Wirbelstrom Sensor Stator

(@) (b)

Rotor Magnet

Abbildung 3.1: (a) Kombination von Wirbelstrom— (W) und Hallsensoren (H) zur
Messung von radialer Rotorposition bzw. Rotordrehwinkel. (b) Position— und Winkel-
detektion bei elektrisch leitfahiger Tankwand oder Statorumkapselung mit mehreren
am Statorumfang verteilten Hallsensoren.

das mit mehreren am Statorumfang verteilten Hallsensoren gemessen
wird, zu berechnen. Bei dieser Methode der Positionsbestimmung spie-
len die gewdhlten Materialien von Tankwand, Stator— und Rotorumkap-
selung keine Rolle, solange p, klein ist.

3.2 Mathematische Modellierung der
Rotorflussdichte

Ein Hallsensor misst nur jene Komponente der Flussdichte, die normal
durch die Sensorflache tritt. Werden die Hallsensoren, wie in Abb. 3.1(b)
dargestellt, tangential mit der Sensorfliche zum Rotorumfang platziert,
wird nur die radiale Komponente des Rotorflussdichte gemessen. Es soll
nun ein mathematischer Ausdruck gefunden werden, der es erlaubt, die
von einem Sensor gemessene Flussdichte in Abhédngigkeit der radialen
Rotorauslenkung (€)und Rotorverdrehung (oo = wt) zu berechnen.
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Stator

(2) (®)

Abbildung 3.2: Rotorauslenkung bei einem (a) Aussen— und (b) Innenldufer. Der
Luftspalt §g ist tibertrieben dargestellt. Bei einem realen Aufbau gilt r» > dg.

In Abb. 3.2 ist ein Aussen— und ein Innenldufer dargestellt. Bei zen-
triertem Rotor (¢ = 0) wird von einem Sensor an der Winkelposition ¢
die Rotorflussdichte

Z %,0 cos(kp(wt — ¢)) (3.1)
k=1

gemessen. Durch die Rotorauslenkung

o f(es) _ (ecos(()
€= (ey) - <e sin(g‘)) (3.2)
wird der Punkt P; des Rotors an die Stelle Py . verschoben. Bezogen auf

einen Sensor an der Winkelposition ¢ kann diese Verschiebung in eine
Normal- e, und eine Tangentialkomponente e; aufgesplittet werden,

o fen) [ecos(C—¢)
€= (et> B (e sin(¢ — qS)) ’ (3.3)
Die Normalkomponente bewirkt eine Abschwéichung (Aussenldufer) oder
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eine Vergrosserung (Innenldufer) der Amplitude der gemessenen Fluss-
dichte. Fiir kleine Auslenkungen gilt:

. N 1) N €n
B = B e = B (1=

. ) (3.4)
1 fir Aussenldufer
fr=

—1 fiir Innenléufer
Die tangentiale Verschiebung e; schlagt sich als Phasenverschiebung

€t

€t
A¢ = arct ~ .
0] arcan<r+60) m——— Ve<Lr (3.5)

des Messsignals nieder, unabhéngig davon, ob der Motor als Innen— oder
Aussenlaufer realisiert wird. Somit misst der Sensor an der Winkelpositi-
on ¢ bei ausgelenktem Rotor die Flussdichte

= Bro(l- fR > cos(kp(wt =+ Ag)). (36)

k=1

Wendet man die Zerlegung der Cosinusfunktion fiir eine Winkelsumme
sowie die Vereinfachungen

cos(kpAg) ~ 1 (3.7)
sin(kpAg) ~ kpA¢ (3.8)
enet ~ 0 3.9

auf Gl. 3.6 an und setzt Gl. 3.3 und GI. 3.5 ein, erhilt man fir die
Flussdichte den Ausdruck

Z 1.0 cos(kp(wt — @)) — Ek,o% cos(kp(wt — @)) e cos(C — ¢)—

k=1

_Bk’or ip(‘)'o sin(kp(wt — @)) e sin((C — ¢))
3.10
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Fithrt man noch die Abkiirzungen

Nk = Bk Of und (311)
do
Ty = Bro—P (3.12)
k= k707" + o '

ein, erhdlt man fiir die Flussdichte

= 3 Buo coslhplet — 6) ~ Ny coslhplet —6) e cos(c — )~
—Ty, sin(kp(wt — ¢)) esin(¢ — ¢).
(3.13)

Die Summe in GIl. 3.13 kann iibersichtlicher als Multiplikation zweier
Vektoren dargestellt werden. Dazu wird zuerst durch Anwendung der
trigonometrischen Summenfunktionen Gl. 3.13 in den Ausdruck

B.(¢) = ZBMJ cos(kpo) cos(kpwt)+
k=1

+ By sin(kpg) sin(kpwt)+

T = Ni cos((kp + 1)¢) e cos(kpwt + ¢)+
- 2 N (3.14)
+ % sin((kp + 1)¢) e sin(kpwt + ¢)—

_ Tt Ne cos((kp — 1)¢) e cos(kpwt — ¢)—

_ T+ Nk

5 sin((kp — 1)¢) e sin(kpwt — ¢)
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uberfihrt und dann in zwei Vektoren

Bio cos(pg) ' cos(pwt)

By 0 sin(pg) sin(pwt)
Lo cos((p+1)¢) e cos (pwt + ()
Nl sin((p+1)¢) esin (pwt + ()
T1+N1 cos((p — 1)9) e cos (pwt — ¢)
T1+N1 sm(( 1)¢) esin (pwt — ()

Be(¢) = : : (3.15)

Buo COS(p¢) cos(kpwt)

Bk,o sin(po) sin(kpwt)
Lol cos ((kp + 1)) e cos (kpwt + ¢)
TeoNe sin ((kp + 1)¢) esin (kpwt + Q)
— TNk o5 ((kp — 1)) e cos (kpwt — Q)
— Tt N gin ((kp — 1)9) esin (kpwt — ()

e (6) X

aufgeteilt, wobei der Vektor ¢(¢) = (¢1,ca, . .. c6|k‘)T fiir eine bestimmte
Sensorposition ¢ eine Konstante ist und die Basisfunktionen im Vektor
X = (X1, Xo,.. .X6|k|)T die gesuchten Informationen, Betrag e und Rich-
tung ¢ der Auslenkung sowie Rotordrehwinkel o = wt, enthalten.

3.3 Berechnung der Rotorposition und des
Rotordrehwinkels

Um die Rotorposition und den Rotordrehwinkel zu bestimmen, miissen
die Basisfunktionen des Vektors X ermittelt werden. Dazu sind im All-
gemeinen mehrere Sensoren notwendig. Betrachtet man ein System mit
hg Sensoren, die an den Winkelpositionen ¢; - - - ¢p¢ platziert sind, kann
ein Gleichungssystem der Form

B=C-X (3.16)

58
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aufgestellt werden. Der Vektor

B:= : (3.17)
B.(éns)

enthélt die von den Sensoren gemessenen Flussdichten B.(¢) und die
Matrix ~
c(¢1)

e (3.18)

5(¢hs)
enthilt die zugehorigen Vektoren &(¢).

Die Matrix C € R/'s*6l¥| stellt die Abbildung der hg Sensorsignale auf
die 6 |k| Basisfunktionen dar. Um die Rotorposition berechnen zu kénnen,
muss C invertiert werden. Abhéngig von der Anzahl der verwendeten
Sensoren hg und der Anzahl Harmonischer |k| in der Rotorflussdichte,
gibt es fiir Gl. 3.16 keine, genau eine oder unendlich viele Losungen.
Mit Hilfe einer Moore—Penrose Pseudoinversen C* kann GIl. 3.16 aber
unabhéngig vom Rang der Matrix C bzw. von der Anzahl Sensoren oder
Harmonischer gelést werden [23]:

X=ct.B. (3.19)

Gibt es fiir GL. 3.16 mehrere Losungen, wird bei der Moore—Penrose In-
vertierung die Zusatzbedingung

X|| — min (3.20)

bei der Bestimmung von C* verwendet. Somit wird das Signalrauschen
nicht unnotig verstarkt.

Ist Gl. 3.16 nicht 16sbar, werden mit Ct die Basisfunktionen X so
gewichtet, dass

HC)? - EH — min (3.21)

gilt und der Positionsfehler so klein wie moglich wird.
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Die Pseudoinverse Ct kann als Produkt zweier Matrizen

g 0--- 0 81,1 812 " S1hs

0g2--- O 82,1 S22 ‘'* S2h
ct=ags=|." . o - (3.22)

0 0 - goje|/ \S6lk|.1 S6|k|,2 " S6|k|,hs

angeschrieben werden. Die Matrix G € ROI¥1*6I%] ist nur in der Diagona-
len besetzt und spiegelt den Einfluss des Motoraufbaus wieder. Die Werte
in G werde durch Parameter wie Remanenzflussdichte, Statordurchmes-
ser, Abstand der Sensoren von den Magneten oder Anteil der Oberwellen
aufgrund der Magnetform bestimmt. Die Matrix S € R6/FIX%s ist voll be-
setzt und wird durch das gewéhlte Sensorsetup (Anzahl und Verteilung
der Sensoren am Statorumfang sowie Rotorpolpaarzahl) definiert.

3.3.1 Berechnung der Rotorauslenkung

Sind die Basisfunktionen X = (X1, Xo,... XGW)T bekannt, kann die Ro-
torauslenkung berechnet werden. Die Basisfunktionen X3 = e cos (pwt + ¢)
und X, = esin (pwt + ¢) bilden den Betrag e und die Richtung ¢ der Ro-
torauslenkung in einem rotierenden Koordinatensystem ab. Durch die

Koordinatentransformation

ex) _ [ cos(pwt) sin(pwt)) (X3 (3.23)

ey)  \ —sin(pwt) cos(pwt) Xy ‘
kann die Auslenkung des Rotors in einem kartesischen, statorfesten Ko-
ordinatensystem angegeben werden. Alternativ dazu kann die Rotoraus-

lenkung auch aus den Basisfunktionen X5 = ecos (pwt — ¢) und Xg =
esin (pwt — ¢) gewonnen werden,

() = (Cotpeny ) (). o

Aus Gl. 3.15 ist ersichtlich, dass sich bei den Gewichtungsfaktoren cs
und ¢4 die Konstanten 77 und N7 destruktiv und bei den Gewichtungsfak-
toren cs und cg konstruktiv {iberlagern. Um einen moglichst hohen Signal-
hub zu erreichen, sollte deshalb bei Innenldufern (kg = —1 = Ny < 0)
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Gl. 3.23 und bei Aussenldufern (kg = 1 = N; > 0) Gl. 3.24 bevorzugt
zur Berechnung der Rotorposition verwendet werden.

3.3.2 Berechnung des Rotordrehwinkels

Der aktuelle Drehwinkel des Rotors kann aus den Basisfunktionen X; =
cos(pwt) und Xy = sin(pwt) berechnet werden,

Xo
Q) = pwt = arctan | — | . (3.25)
Xy

3.4 Anzahl und Platzierung der Sensoren

Um Gl. 3.16 exakt l6sen zu konnen muss C eine regulire Matrix (rang(C)
hs = 6 |k|) sein. Bei einem ideal sinusférmig magnetisierten Rotor (k = 1)
benétigt man fiir eine exakte Losung 6 Hallsensoren. Ist z.B. auch die
dritte Harmonische (k = {1,3} = |k| = 2) vorhanden, sind 12 Hallsenso-
ren notwendig, um Abb. 3.16 exakt 16sen zu kdnnen. Bei der Platzierung
der Sensoren ist darauf zu achten, dass die Sensoren abhingig von der
Rotorpolpaarzahl p so platziert werden, dass deren Signale B unabhingig
sind und C einen vollen Rang hat.

Fir eine exakte Losung sind also die Anzahl sowie die Verteilung der
Sensoren am Statorumfang in Abhéngigkeit der Oberwellen bzw. der Pol-
paarzahl des Rotorfeldes relevant. Bei realen Motoraufbauten ist man
durch die beengten Platzverhéltnisse jedoch bei der Wahl von Anzahl
und Ort der Sensoren oft eingeschrankt. Verwendet man daher eine ge-
ringere Anzahl an Sensoren, kann die Position zwar mathematisch nicht
mehr exakt bestimmt werden, fiir den Antrieb und die Lagerung des
Rotors ist die erreichte Genauigkeit aber oft ausreichend.

Um die Genauigkeit der Positionsbestimmung zu erhéhen, kann man
sich den Umstand zu Nutze machen, dass die Amplituden der Oberwellen
By, im Vergleich zur Grundwelle B, iiberproportional mit dem Abstand
Ar von den Rotormagneten abnehmen. Wie in Abb. 3.3(a) ersichtlich,
kann man den Stéreinfluss der Oberwellen bzw. das Verhiltnis By, / ﬁl
dadurch reduzieren, indem man den Abstand zwischen Rotormagnet und
Sensor erhoht. Bei einem Abstand von Ar &~ 28 mm ist der Einfluss der
Oberwellen praktisch nicht mehr relevant. Bei einer Vergrosserung von
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D Ar =4 mm
\ 04 7. Ar=11mm |

B 2 =27mm
AN
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Abstand vom Rotormagnet Ar (mm) Harmonische k&
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Abbildung 3.3: (a) Abnahme der Amplituden der Harmonischen k& mit zunehmen-
dem Abstand Ar vom Rotormagneten. (b) Gemessenes Amplitudenspektrum bei ver-
schiedenen Abstidnden vom Rotormagneten (p = 5).

Ar muss aber beachtet werden, dass auch der Messwert der Grundwelle
merklich abnimmt und somit das Signal-Rausch—Verhéltnis verschlech-
tert wird.

In Abb. 3.3(b) ist das Amplitudenspektrum des Rotorfeldes eines in
dieser Arbeit verwendeten Rotors (p = 5) dargestellt. Halt man einen
Mindestabstand zwischen Magnet und Sensor ein (Ar > 11 mm), spielen
die 5. Harmonische sowie hohere Harmonische keine Rolle mehr und es

muss nur die 3. Oberwelle bei der Positionsauswertung Gl. 3.15 beriick-
sichtigt werden (k = {1,3}).

3.5 Adaptierung der Positionsauswertung
fiir den lagerlosen Mixer

Bei dem in dieser Arbeit vorgeschlagenen Aufbau des lagerlosen Mixers
wird der Grossteil des Motorquerschnitts vom Stator und den 6 Stator-
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Rotor Riickschluss \

Stator
Umkapselung

Rotor Magnet/

Abbildung 3.4: Zur Bestimmung der Rotorposition und des Rotordrehwinkels wer-
den 6 Hallsensoren (H; ...Hg) verwendet. Die Sensoren sind zwischen den Statorklau-
en im Abstand von 60° angeordnet.

Stator Spule

\ \ Hall Sensor

Rotor
X /.,\Umkapselung

Stator Eisen

spulen ausgefiillt. Wie in Abb. 3.4 dargestellt, werden deshalb 6 Hallsen-
soren Hj .. .Hg jeweils symmetrisch zwischen zwei Statorklauen platziert.
Durch den grosstmoglichen Abstand der Sensoren zu den Statorklauen
wird ausserdem verhindert, dass die durch die Klauen verursachte Verzer-
rung des Luftspaltfeldes auf die Positionsbestimmung Einfluss nimmt. Da
bei dieser Arbeit Rotoren mit p = 8 und p = 5 betrachtet werden, wird
nachfolgend die Positionsauswertung fiir diese beiden Setups diskutiert.

3.5.1 Positionsbestimmung bei 8 Rotorpolpaaren
und 6 Sensoren

Zur Berechnung des Rotordrehwinkels und der Rotorposition bend&tigt
man bei Aussenldufern die Komponenten X; und X bzw. X5 und X
des Vektors X (vgl. Abs. 3.3.1 und Abs. 3.3.2). Bestimmt man die Matrix
C* = GS fiir die Sensorpositionen ¢ = {0°,60°,120°,180°,240°,300° }
und fiir die Polpaarzahl p = 8 kann der Vektor X aus den von den Hall-
sensoren gemessenen Flussdichten B, (¢) berechnet werden. Im konkreten
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Fall ergibt sich fiir die interessierenden Komponenten von X:

B(0°)
Xy 91000 2-1-1 2-1-1\ [ B.(60°)
Xo| _[0g200 0 2-2 0 2-2]|[B(120°) (3.26)
Xs| [00go0||-2-1 1 2 1-1][B(180°) |
Xo 000 g 0-2-2 0 2 2/ |B.(240°)
Gredusiert Sreauriort B(300°)

Wie schon in Abs. 3.3 erwdhnt, bleibt S fiir alle Motoren mit diesem
Sensorsetup konstant. Abhéngig von der Motorgeometrie und Stéirke der
Rotormagnetisierung variieren die Werte in G.

In Abb. 3.5 sind die tatséchliche und die mathematisch berechnete Ro-
torposition dargestellt. Man erkennt, dass bei diesem Setup mit 6 Senso-
ren die Abweichung linear mit steigender Auslenkung zunimmt. Betrach-
tet man GIl. 3.26, erkennt man, dass die Signale zweier gegeniiberliegen-
der Sensoren bei der Bestimmung von X5 und Xg subtrahiert werden. Da
bei p = 8 immer Nordpole oder Siidpole der Rotormagnete genau gegen-
iiberliegen, wird die 3. Oberwelle bei der Verrechnung kompensiert. Beim
ausgelenktem Rotor wird die 3. Harmonische nicht mehr vollstandig kom-
pensiert und es kommt aufgrund des unterdefinierten Gleichungssystems
(GL. 3.16) zu Abweichungen.

Bei der Bestimmung des Rotordrehwinkels (X; und X5) werden die
Signale zweier gegeniiberliegender Sensoren addiert (Gl. 3.26). Im Gegen-
satz zur Positionsbestimmung werden also bei der Winkelbestimmung die
Amplituden konstruktiv iiberlagert. Somit wird auch die Amplitudendif-
ferenz zwischen Grundwelle und 3. Harmonischer (B; — Bs) verdoppelt
und der Einfluss der 3. Harmonischen ist daher grundsitzlich geringer
als bei der Positionsbestimmung. Wenn auch nicht direkt bei der Ver-
rechnung zweier gegeniiberliegender Sensorsignale, wird bei e = 0 auch
bei X; und X5 die 3. Harmonische in Summe ausgeldscht.

Da der Rotor im Betrieb um den Arbeitspunkt e = 0 geregelt wird,
spielt die mit e zunehmende Unschérfe bei der Positionsbestimmung ei-
ne geringe Rolle. Wichtig ist nur, dass beim Aufstarten des lagerlosen
Motors bei jeder Rotorwinkellage exakt unterschieden werden kann, ob
sich der Rotor rechts oder links der Mitte befindet.

Wie schon in Abs. 3.4 beschrieben, kann der Fehler bei der Positions-
berechnung stark verringert werden, wenn der Abstand Ar zwischen den
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Abbildung 3.5: (a) Vergleich zwischen berechneter und exakter Rotorposition in
Abhéangigkeit des Rotordrehwinkels wt bei p=>5 und einem Abstand zwischen Sensor
und Rotormagnet von Ar = 11 mm. (b) Positionsfehler Ae (bezogen auf 2 mm mech.
Luftspalt) in Abhéngigkeit der Auslenkung e und des Sensorabstands Ar.

Rotormagneten und den Sensoren erhoht wird, und dadurch der Einfluss
der 3. Harmonischen abnimmt. Wie in Abb. 3.5(b) ersichtlich, sinkt der
maximale Fehler bei einer Auslenkung von e = 2 mm von 22% auf 3%,
wenn der Abstand Ar von 11 mm auf 27 mm erhéht wird.

3.5.2 Positionsbestimmung bei 5 Rotorpolpaaren
und 6 Sensoren

Bei einer Rotorpolpaarzahl p = 5 sowie 6 Sensoren an den Positionen
¢ = {0°,60°,120°,180°,240°,300°} ergibt sich fiir die relevanten Kom-
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ponenten von X:

B.(0°)
Xy 91000 2 1-1-2-1 1\ [Be(60°)
Xo| _[04g200 0-2-2 0 2 2| |Be(120°) (3.27)
Xs| " loobs0| -2 1 1-2 1 1]]|B(180°) :
Xo 00 0 ge 0 2-2 0 2-2/ | B.(240°)
Gredusiert Svomuriont B.(300°)

Der Vergleich zwischen tatséchlicher und berechneter Rotorposition ist
in Abb. 3.6(a) dargestellt. Aus Gl. 3.27 geht hervor, dass zur Berechnung
von X5 und Xg die Signale zweier gegeniiberliegender Hallsensoren ad-
diert werden. Da bei p = 5 sich immer ein Nord— und ein Stidpol der
Rotormagnete genau gegeniiberliegen, wird auch bei diesem Setup die 3.
Oberwelle nur dann vollstdndig kompensiert, wenn sich der Rotor genau
in der Mitte befindet.

Analog zum Rotor mit p = 8 wird auch beim Rotor mit p = 5 die
Bestimmung des Winkels weniger von der 3. Harmonischen der Rotor-
flussdichte gestort, als die Bestimmung der Position. Auch hier gilt, dass
der Einfluss der 3. Oberwelle bei der Berechnung von X; und X, fir
e = 0 komplett verschwindet.

Wie in Abb. 3.6(b) ersichtlich, kann der maximale Fehler bei einer Aus-
lenkung e = 2mm von 25% auf 4% reduziert werden, wenn der Abstand
Ar von 11 mm auf 27 mm erhoht wird. Im Vergleich zum Rotor mit p = 8
ist die Berechnung der Rotorposition weniger genau (vgl. Abb. 3.5). Der
Grund dafir ist, dass durch die geringere Polpaarzahl bzw. aufgrund der
grosseren Polteilung die Harmonischen mit zunehmenden Ar nicht so
stark abklingen wie bei p = 8.

3.6 Storeinfliisse

Neben den Harmonischen der Rotorflussdichte gibt es noch weitere Stor-
einfliilsse, die bei der Bestimmung der Rotorposition mit Hallsensoren
beriicksichtigt werden miissen. Wie schon in Abs. 3.5 erwdhnt, wird das
Luftspaltfeld durch die ausgeprigten Statorklauen verzerrt. Da diese Ver-
zerrung nur in unmittelbarer Nihe der Klauen auftritt, kann dieses Pro-
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Abbildung 3.6: (a) Vergleich zwischen berechneter und exakter Rotorposition in
Abhéangigkeit des Rotordrehwinkels wt bei p=8 und einem Abstand zwischen Sensor
und Rotormagnet von Ar = 11 mm. (b) Positionsfehler Ae (bezogen auf 2 mm mech.
Luftspalt) in Abhéngigkeit der Auslenkung e und des Sensorabstands Ar.

blem einfach umgangen werden, indem man die Sensoren genau in der
Mitte zwischen zwei Klauen platziert (Abb. 3.4).

Weitere Einfliisse, die die Positionsbestimmung verfélschen bzw. er-
schweren, sind das Streufeld der Statorwicklungen sowie die fertigungsbe-
dingten Schwankungen der Remanenzflussdichte der Rotormagnete. Die-
se Einfliisse konnen nicht mehr durch geeignete Positionierung der Senso-
ren ausgeglichen werden. Folgend werden mogliche Methoden der Kom-
pensation dieser Storeinfliisse bei der Positionsberechnung aufgezeigt.

3.6.1 Streufeld der Statorspulen

Da die Hallsensoren in unmittelbarer Nahe der Statorspulen positioniert
sind, messen diese auch deren Streufeld. Die 6 Statorspulen werden mit
den Statorstromen I; bis Ig gespeist. Die 6 Strome sind jedoch nicht
unabhéngig voneinander. Wicklung 1, 3 und 5, sowie Wicklung 2, 4 und
6 sind jeweils in Stern verschaltet. Die beiden Sternpunkte sind nicht
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I
P4
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N

unkompensiert

Streufeld kompensiert

Abbildung 3.7: Blockschaltbild zur Kompensation des Einflusses des Statorstreu-
flusses auf die Positionsbestimmung des Rotors.

miteinander verbunden. Somit muss nur der Einfluss von 4 Statorstréomen
auf die Positions— und Rotorwinkelbestimmung untersucht werden.

Dieser Zusammenhang kann mit Hilfe eines einfachen Experiments ge-
funden werden. Dazu wird der Rotor mechanisch in der Mitte (e = 0)
fixiert, dann werden unterschiedliche Werte fiir Iy, I, I3 und I, vorge-
geben. Obwohl der Rotor zentriert ist, wird von der Sensorik eine Aus-
lenkung (e, und e,) bzw. eine Verdrehung (o = wt) in Abhéngigkeit der
vier Statorstrome detektiert. Diese vermeintliche Rotorbewegung riihrt
alleine von den Streufeldern der Statorspulen her. Der Zusammenhang
zwischen den Statorstromen und der streufeldbedingten Fehldetektion
kann mit den Faktoren o, oy und o, beschrieben werden, welche fiir die
vier Strome unterschiedliche Werte annehmen.

Sind die 12 Konstanten fir einen Aufbau experimentell bestimmt, kon-
nen die Auswirkungen des Streufeldes auf die Positionsmessung kom-
pensiert werden. Das Blockschaltbild der Streufeldkompensation ist in
Abb. 3.7 schematisch dargestellt.
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Abbildung 3.8: Exemplarische Darstellung der Kompensation der unterschiedlichen
Magnetisierung der Rotormagnete fiir die z—Achse.

3.6.2 Unterschiedliche Magnetisierung der
Rotormagnete

Aufgrund der Fertigungstoleranzen weisen die Rotormagnete unterschied-
liche Remanenzflussdichten auf. Diese Flussdichteschwankungen werden
von der Positionssensorik falschlicherweise als Rotorauslenkung interpre-
tiert, was sich in einer verminderten Laufruhe im Betrieb niederschlagt.
Um die unterschiedliche Magnetisierung zu kompensieren, kann man den
Rotor drehbar und zentriert (e = 0) lagern, und die von der Sensorik aus-
gewiesene Position abhingig vom Rotordrehwinkel im einer Look—-Up—
Tabelle (LUT) speichern. Im Betrieb wird diese, von den Remanenzfluss-
schwankungen herriihrende fiktive Auslenkung @yory = f(«), dann von
der gemessenen Position xess subtrahiert. In Abb. 3.8 ist dieses Kompen-
sationsverfahren in einem Blockschaltbild exemplarisch fiir die x—Achse
dargestellt.

Der Nachteil dieser Variante ist, dass eine drehbare mechanische La-
gerung des Rotors notwendig ist. Alternativ dazu kann die Ermittlung
der Korrekturwerte auch im Stillstand bei schwebendem Rotor erfolgen.
Dazu wird, durch Anderung der Referenzlage .., der Rotor solange ver-
schoben, bis der Lagerstrom null wird. Die dazu nétige Anderung der
Referenzlage entspricht dann dem Korrekturwert zy,,,. Dieser Vorgang
wird fiir mehrere Winkel « wiederholt und die ermittelten Korrekturwerte
werden in der LUT (2korr = f(«)) abgespeichert. Zur radialen Verschie-
bung des Rotors bzw. zum Setzen der korrekten Referenzposition wird
ein zusétzlicher Kompensationsregelkreis, wie in Abb. 3.9 dargestellt, im-
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Abbildung 3.9: Zur Bestimmung der Korrekturwerte fiir die LUT wird eine zu-
sdtzliche Regelschleife implementiert, die dafiir sorgt, dass der Lagerstrom fiir einen
bestimmten Rotorwinkel zu null geregelt wird. Die vom Kompensationsregler vorge-
gebene Referenzposition z,ef entspricht dem Korrekturwert xyeopy (exemplarisch nur
z—Achse dargestellt).

plementiert. Diese Regelschleife dient nur zur Bestimmung der Werte fiir
die LUT, im Betrieb erfolgt die Kompensation der Flussschwankungen
dann wieder gleich, wie in Abb. 3.8 skizziert.

3.7 Blockschaltbild der Positionssensorik

In Abb. 3.10 ist das komplette Blockschaltbild fiir die Positionsbestim-
mung mit 6 Hallsensoren, inklusive Kompensation von Statorstreufeld
(vgl. Abs. 3.6.1) und Magnettoleranzen (vgl. Abs. 3.6.2), fiir einen Rotor
mit p = 8 sowie p = 5 dargestellt.
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Abbildung 3.10: Blockschaltbild der Positionsbestimmung mit Hallsensoren fir p =
8 und p = 5.

71






Kapitel 4
Verlustanalyse

Um die Temperaturentwicklung im Motor oder den Wirkungsgrad ab-
schétzen zu kénnen, missen die einzelnen Verlustquellen im Aufbau iden-
tifiziert und quantifiziert werden. Im Stator miissen die Kupferverlus-
te in den Wicklungen, die Eisenverluste im Statorblechpaket sowie die
Wirbelstromverluste im Motorgehduse bzw. in der Tankwand berticksich-
tigt werden. Die Rotorverluste setzten sich aus den Wirbelstromverlusten
in Rotorumkapselung und Rotormagneten sowie den Eisenverlusten im
Riickschluss zusammen.

4.1 Verluste in den Statorwicklungen

Die Kupferverluste
Pcy = 617 Reu(1 + acu(Tew — Tumg)) (4.1)

hingen vom Effektivwert I des Stromes in den 6 Wicklungen und dem
Wicklungswiderstand Rcy, ab. Da bei den Statorwicklungen Temperatu-
ren bis zu Toy = 180°C zuldssig sind, muss die Wicklungstemperatur
bei der Berechnung des Wicklungswiderstandes mitberiicksichtigt wer-
den. Der Wicklungswiderstand bei Umgebungstemperatur
N2,
Roy = ———— 4.2

ocufcAc (4.2)
kann aus den Geometrieparametern der Wicklung berechnet werden. Bei
der hier verwendeten Geometrie (vgl. Abb. 0.2) betrigt die Querschnitts-
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flache der Wicklung
2l — sc

Ac = hC? (4.3)
und die mittlere Windungslange
hc 3ZC - 280
lm =2 h)+8———. 4.4
(w+h)+8 Y (4.4)

Ersetzt man den Phasenstrom in Gl. 4.1 durch die Durchflutung © =
NI und setzt noch Gl. 4.2, Gl. 4.3 und GIl. 4.4 ein, erhdlt man fir die
Kupferverluste

62 (2w + 1) + 8he Ye=2sc) (

2lc —SC

Pcy,=6
ocufche=%

1+ OéCu(TCu - TUmg))a (45)

welche neben der Wicklungstemperatur und der Durchflutung nur von
der Spulengeometrie abhéngen.

4.2 Stator—Eisenverluste

Die Eisenverluste
Pre = Pra + Py (4.6)

im Statorblechpaket (Blechdicke dp.) setzen sich aus den Wirbelstrom-
verlusten Prq und den Hystereseverlusten Py, zusammen. Da die Fluss-
dichte im Statoreisen nicht konstant ist, wird dieses in j Segmente mit
der Masse mpe,; unterteilt, in denen angenommen werden kann, dass die
Amplitude der Flussdichte B, ;(©) konstant ist [24-26]. Innerhalb ei-
nes Segments wird die Flussdichte als sinusférmige Zeitfunktion mit der
Frequenz f, angenommen. Somit kénnen die Wirbelstromverluste

; ~ BEa
d e ? e amd J B e, C)
ra— () (8) 7S (259) e 0o

i=1
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Parameter cW/kgl a B
Wirbelstromverluste (Ed) 2485 2 23
Hystereseverluste (Hy) 0.008 1 16

Tabelle 4.1: Steinmetzparameter fiir Statoreisen M330-50A (Gl. 4.7 und GI. 4.8).

und die Hystereseverluste

j N Bu
e any J B e,t @ Y
PHy == CHy <IJ_(I.;> Z (F,’I‘() mFC,i (48)

i=1

mit Hilfe der Steinmetzformeln [27] abgeschétzt werden. Die Parameter-
sitze fur die Wirbelstromverluste (cgd, agd, Sra) und fir die Hystere-
severluste (cmy, amy, Biy) konnen den Materialdatenbléttern entnom-
men werden. Die Werte fiir das hier verwendete Statoreisen (M330-50A,
dpe = 0.5 mm, mp, = 2 kg) sind in Tab. 4.1 zusammengefasst.

Die Wirbelstromverluste Prq steigen quadratisch mit der Drehzahl an,
die Hystereseverluste Py, nur linear. Da fiir die Berechnung der Eisen-
verluste Pg. die elektrische Frequenz f, eingesetzt werden muss, sind
diese auch abhéngig von der Polpaarzahl bzw. nehmen mit steigender
Polpaarzahl zu.

4.3 Verluste in der Tankwand

Im Gegensatz zu einem herkbmmlichen Elektromotor befinden sich beim
lagerlosen Aussenlédufer das Motorgehduse und bei Verwendung als Mi-
schermotor auch die Tankwand im Luftspalt zwischen Stator und Rotor.
Ist die Tankwand oder das Gehéuse (nachfolgend Spaltrohr genannt) aus
einem leitfahigen Material, werden aufgrund des rotierenden Feldes Wir-
belstrome induziert.

4.3.1 Allgemeine Herleitung der Spaltrohrverluste

Fiir die allgemeine Herleitung der Wirbelstromverluste wird ein Spalt-
rohr mit dem Radius rsgr, mit einer Wanddicke dsg und mit einer axia-
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KAPITEL 4. VERLUSTANALYSE

Abbildung 4.1: Abgewickeltes Spaltrohr (Durchmesser 2rgr, axiale Lange h(1 + &)
und Wanddicke dsg ): Nur Zone 1 ist vom Luftspaltfeld durchsetzt, im Uberhang (Zone
2) ist das Luftspaltfeld null. Aus Sicht des Rotors ist die Flussdichte im Luftspalt
eine stehende Welle, durch die sich das Spaltrohr mit der Geschwindigkeit v = wrgr
bewegt [28].

len Lange h(1 + &) betrachtet. Gilt rgg > dsr, kann das zylindrische
Spaltrohr, wie in Abb. 4.1 dargestellt, zu einer diinnwandigen Platte mit
der Breite 2mrggr abgewickelt werden. Der Zusammenhang zwischen dem
Drehwinkel o und der y—Koordinate des gewdhlten Referenzsystems ist
y = —arggr. Wegen der geringen Dicke dsg der Platte kann die Berech-
nung der Wirbelstromverluste in guter Naherung als zweidimensionales
Problem (9/0z = 0) betrachtet werden [28-31].

Da die axiale Ausdehnung des Spaltrohres die des Motors {iberschrei-
ten kann, wird die Platte in Abb. 4.1 in zwei Bereiche unterteilt [28].
Zone 1 (x| < h/2) wird vom Luftspaltfeld des Motors durchsetzt. Unter
Annahme einer sinusférmigen Feldverteilung, erhédlt man an der Stelle y
den Wert

B=(0,0,B)" = <0, 0, B cos <py T pwt)) . (4.9)
TSR

Der iiberstehende Teil des Spaltrohres (h/2 < |z| < h/2(1 + ¢)) wird als
feldfrei (B = 0) angenommen und ist in Abb. 4.1 als Zone 2 gekennzeich-
net.

Die in der Platte induzierte Spannung kann mit Hilfe des Induktions-
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gesetztes
do

beschrieben werden. Folgt man dem in Abb. 4.1 eingezeichneten Integra-
tionsweg (1-4), erhélt man

E.dz+ ( B, + %dx dy—( E, + OF, dy | de — E,dy = —aBZ dzdy.
S~—— ox 8y —— ot

2-3 3-4

1-2

(4.11)
Setzt man in Gl. 4.11 die Stromdichten J, = o, F, und J, = oy F, ein

erhilt man,
1 0Jy 190J, 0B,

—_— - — = . 4.12
oy O0r oy Oy ot (4.12)
Wie bei allen Leitern muss auch in jedem Punkt der Platte
0J,  0Jy
— =0 4.13
ox + dy ( )

gelten [28]. Substituiert man mit Gl. 4.13 einmal J, und einmal J, in
Gl. 4.12, erhdlt man die Gleichungen

104, 18, 9B,
oy 02 o, Oy2  Oyot

(4.14)

und ) ) )
19 J2y ! aJQy:—a BZ. (4.15)
oy Ox ox Oy 0xot

In Zone 1 (Index 1) ergibt sich fiir Gl. 4.14

1 0%J, 1 0%J, 20B\ -
1 e el <p w )Bcos <pr+pwt> (4.16)
SR

oy1 0z oz1 OY? TSR

und fir Gl. 4.15
L 32Jy71 1 62Jy71
oy1 Ox? oz1 OyY?

= 0. (4.17)
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Fiir den Uberhang bzw. Zone 2 (Index 2) erhélt man fiir Gl. 4.14 und
Gl. 4.15 die Gleichungen

1 Pdes 1 02J.2

— =0 4.18
Oy2 Ox? Oz2 O0y? (4.18)
wnd 0%J, 1 02%J
1 y,2 y,2
—_— —= = 0. 4.19
oy Ox? Oz OY? ( )

Beim Ubergang von Zone 1 auf Zone 2 miissen noch die Kontinuitéts-
bedingungen

J, J

Bl — %l (4.20)

Oy,1 0y,2

Ey’l = Ey’g bzw.

sowie
Jx,l = Jz,Q (421)

eingehalten werden. Da kein Strom aus der Platte fliessen kann, d.h. keine
Normalkomponenten der Stromdichte an den Réndern des Spaltrohres
(Jz| = (1 + £)) auftreten konnen, muss fiir Zone 2 noch zusétzlich die
Bedingung

J - 122
P2 el=h/2014¢) (4.22)

gelten [28].

Lost man das Differenzialgleichungssystem Gl. 4.16-Gl. 4.19 mit den
Randbedingungen Gl. 4.20-Gl. 4.22 und fithrt man noch die Vereinfa-
chung fir die Leitfahigkeit

Op 1l =0yl =0g92=0y2=0 (4.23)

ein, erhélt man fiir die Stromdichte in Zone 1
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(71 =
A COSh( le, )
worsr B cos (% + pwt) (1 - (l-i-tanh(;;};; ) tanh(sz?fh )) Cosh<2f§R ) )
blIlh( flés>
h(

B ain [ PL _
worsr B sin (TSR +pwt> <1 (1+tanh( e )tan

2SR
0

(4.24)

und in Zone 2

-

Jy =

—worsr B cos (% + pwt) 1— Sinh(é(gj27(1+£)h/2))
(1 tanh( phé )lmnh( — )> sinh(;;';;)
TSR

S
2 2rgR

cosh(5E (z2—(1+€)h/2))

<1+canh(%)1tanh(2félR ) ) sinh (253

0

s

worsg B sin (p—i + pwt) 1—

(4.25)

Ist die Stromdichte bekannt, konnen die Spaltrohrverluste durch Inte-
gration des Vektorprodukts F - J iiber das Spaltrohrvolumen ermittelt

werden [28]:
PSR:///E-fdxdy dz. (4.26)
zJyJz

Aus Sicht des Rotors ist die Flussdichte B rdumlich und zeitlich fix
und die Tankwand bewegt sich mit der Geschwindigkeit

0 0
v= vy | = | rsrw (4.27)
0 0
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in Umfangs— bzw. in y-Richtung (vgl. Abb. 4.1). Dank dieser Betrach-
tungsweise kann das elektrische Feld einfach als Kreuzprodukt

E=0xB (4.28)

angeschrieben werden und fiir die Verluste ergibt sich

Psp = /I/y/ (17>< §>~fdxdy dz = 5SR/z/y (m E).fdxdy. (4.29)

Da fiir Zone 2 B = 0 gilt, muss das Integral Gl. 4.29 nur fiir Zone 1
ausgewertet werden [28]. Mit

O . O . Jz,l
v=[vy |, B= 0 und Jy = | Jy1
0 B, 0

reduziert sich Gl. 4.29 auf den Ausdruck
PSR = 5SR//UszJm,1 dzx dy (430)
zJy

Setzt man noch Gl. 4.9, Gl. 4.24 und GI. 4.27 ein und wendet die Inte-
grationsgrenzen von Zone 1 an, erhdlt man fiir die Wirbelstromverluste
in der Platte [28]:

TTSR

Psp = 6SRaw2r§R32 / cos? (py +pwt) dy-
TSR
—TTSR
h/2 cosh (%)
’ / 1- he h h d
W/ (1 + tanh (2’;?) tanh (2?’?)) cosh (2£sn)
. tanh (Qng )
= dspohmw?rdg B? [ 1 — v - -
N—— _bh§. p p
e (1 + tanh (QTSR) tanh (27“)) pLE
Ks
= PyKs(¢).

(4.31)
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0.0
0 1 2 3 4 5
Uberhangfaktor &

Abbildung 4.2: Korrekturfaktor Kg(¢) in Abhéngigkeit des Uberhangs ¢ und der
Polpaarzahl p bei h/rgg = 0.5.

Die Verlustleistung Py entspricht genau jenen Verlusten, die auftreten
wiirden, wenn sich bei einer Platte bzw. einem Spaltrohr ohne Uberhang
(¢ = 0) an den Réndern |z| = h/2 unendlich leitfihige Ringe befinden
wiirden [28,29]. Bei einem Spaltrohr ohne Endringe und ohne Uberhang
betragen die Wirbelstromverluste PyKg(¢ = 0), nimmt der Uberhang zu,
steigen auch die Verluste. Es gilt dabei folgender Zusammenhang:

Py >POKS(£—>OO) >POKS(§) >POKS(£:O) (432)

Betrachtet man Gl. 4.31 erkennt man, dass die Verluste P, nicht von
der Polpaarzahl p abhiangen. P, steigt quadratisch mit der mechanischen
Winkelgeschwindigkeit des Rotors w an. Die Polpaarzahl geht lediglich
in den Korrekturterm fiir den Uberhang Kg(&) ein. In Abb. 4.2 ist der
Korrekturfaktor Kg(€) fiir verschiedene Werte von £ und Polpaarzah-
len p dargestellt. Je hoher die Polpaarzahl ist, desto geringer ist der
Einfluss des Uberhangs auf Psg bzw. desto frither wird der Endwert
Kg(§ — o0) = Kg oo erreicht. Der Endwert des Korrekturfaktors Kg o
selbst nimmt mit steigender Polpaarzahl zu. Der Zusammenhang zwi-
schen Endwert Kg o, und Polpaarzahl ist in Abb. 4.3 dargestellt.
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Abbildung 4.3: Abhéngigkeit von Kg o, von der Polpaarzahl p bei h/rgg = 0.5.

4.3.2 Spaltrohrverluste beim lagerlosen Mixer

Da beim lagerlosen Mixer sowohl das Motorgehduse (dsy) als auch die
Tankwand (d7) aus Edelstahl gefertigt sind, werden beide zum Spaltrohr
mit der Dicke dsg = dsu + O zusammengefasst. In Abb. 4.4 ist das radial
vom Feld durchsetze Spaltrohr mit den dadurch induzierten Wirbelstro-
men dargestellt. Da bei allen Baugrossen dsg < rsr gilt, kann auch fiir
das zylinderformige Spaltrohr der in Abs. 4.3.1 hergeleitete Ansatz zur
Berechnung der Verluste verwendet werden. Mit Hilfe von GI. 4.31 kon-
nen die Spaltrohrverluste fiir ein sinusférmiges Feld berechnet werden.
Das Luftspaltfeld beim lagerlosen Mixer ist nicht sinusférmig, deshalb
miissen alle relevanten Oberwellen bei der Berechnung der Spaltrohrver-
luste beriicksichtigt werden. Somit erweitert sich GI. 4.31 zu

Psp =Y PyiKsi(§) = dsrohmw’rdy > BIKsi(€). (4.33)

Der Uberhangfaktor kann fiir die hier untersuchten Geometrien auf & = 3
fixiert werden.

Der Verlauf des radialen Luftspaltfeldes (siehe Abb. 4.5) wird im We-
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Wirbelstrome

Abbildung 4.4: Wirbelstréme im Spaltrohr beim lagerlosen Mixer (Tankwand und
Motorgehéduse werden zum Spaltrohr zusammengefasst).

sentlichen von den Rotormagneten, der Bestromung der Spulen sowie der
Verzerrung durch das Statoreisen definiert. Zur Bestimmung des Spek-
trums B; wurde das Feld simuliert und eine FFT-Analyse durchgefiihrt.
Das Spektrum des Luftspaltfeldes fiir einen Motor mit p = 5 und p = 8
ist in Abb. 4.6 dargestellt.

Eine genaue Analyse des in Abb. 4.6 dargestellten Spektrums zeigt,
dass das Feld der Permanentmagnete das Luftspaltfeld dominiert und
nur einige Oberwellen von der Bestromung der Spulen beeinflusst wer-
den. In Abb. 4.6 ist das Spektrum fiir einen elektrischen Winkel von
e = 0° dargestellt. Streng genommen weist das Spektrum auch eine
Abhéngigkeit vom Rotorwinkel auf, daher miissten die Spaltrohrverluste
iiber einen Bereich von ae = [0°...360°] gemittelt werden. Eine quanti-
tative Analyse zeigt aber, dass sich die Amplituden des Spektrums nur
geringfligig d4ndern, sodass diese in weiterer Folge fiir die Berechnung
der Spaltrohrverluste als konstant bzw. als unabhéngig vom Rotorwinkel
angenommen werden kénnen.

Mit der Kenntnis der Amplituden der radialen Luftspaltflussdichte B;
kénnen nun mit Hilfe von Gl. 4.33 die Spaltrohrverluste fiir den lagerlo-
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Abbildung 4.5: Radiales Luftspaltfeld fir einen lagerlosen Motor mit Polpaarzahl

(a) p = 5 und (b) p = 8, jeweils fiir Maximalbestromung und stromlosen Zustand
(p=1, rp = 97.5 mm).
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Abbildung 4.6: FFT-Analyse des radialen Luftspaltfeldes fir einen lagerlosen Mo-
tor mit Polpaarzahl (a) p = 5 und (b) p = 8, jeweils fiir Maximalbestromung und
stromlosen Zustand (=1, rp = 97.5 mm und oy, = 0°).
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Abbildung 4.7: Spaltrohrverluste beim lagerlosen Mixer in Abhéngigkeit der Rotor-
drehzahl fir verschiedene Baugrossen. Referenzgeometrie: p = 1, rp = 97.5 mm, dsy
= 1.5 mm Edelstahl und ©yax=>5 kA. Skalierungsbedingungen: © oc p?n?, rp o p
und sy o p. Die Luftspaltflussdichte B wird fiir alle Baugrossen als konstant ange-
nommen.

sen Mixer berechnet werden. In Abb. 4.7 sind die Spaltrohrverluste in
Abhéngigkeit der Drehzahl fiir verschiedene Baugrossen dargestellt. Es
zeigt sich, dass die Polpaarzahl nur geringfiigigen Einfluss auf die Spalt-
rohrverluste hat (die Polpaarzahl geht nur in den Korrekturterm fiir den
Uberhang Kg ein (vgl. Gl. 4.31)).

4.3.3 Messtechnische Verifikation der
Spaltrohrverluste

Die Spaltrohrverluste kénnen bei einem sich im Betrieb befindlichen la-
gerlosen Mixer nicht direkt gemessen werden. Zur Verifikation der Her-
leitung in Abs. 4.3.1 und der dort getroffenen Annahmen, dass

e das Spaltrohr dggr so diinn ist, dass die magnetische Flussdichte in
radialer Richtung im Spaltrohr als konstant angenommen werden
kann und
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Antrieb Drehmoment- Rotor (fixiert)
\ messung e /
2| \

Abbildung 4.8: Messaufbau zur experimentellen Bestimmung der Spaltrohrverluste.
Der Rotor wurde rdumlich fixiert und das Spaltrohr tber einen Antrieb in Rotati-
on versetzt. Die Bestimmung der Wirbelstromverluste erfolgte iiber die Messung des
Bremsmomentes.

o die Tangential- und die Axialkomponente der Flussdichte im Spal-
trohr vernachléssigt werden kann,

wurden die Spaltrohrverluste separat in einem eigens dafiir vorgesehenen
Aufbau messtechnisch verifiziert.

In Abb. 4.8 ist der Messaufbau dargestellt. Der Rotor wurde rdaumlich
fixiert und die Tankwand iiber einen zusétzlichen Antrieb in Rotation
versetzt. Die Bestimmung der Wirbelstromverluste im Spaltrohr erfolgte
iiber die Messung des auftretenden Bremsmoments Mgg = Psg/w. Um
messtechnisch nur die Spaltrohrverluste zu erfassen, war bei den Mes-
sungen kein Stator vorhanden. Das Experiment wurde mehrfach mit ver-
schiedenen Rotoren und verschieden dicken Spaltrohren bei variierenden
Drehzahlen durchgefiihrt (siehe Tab. 4.2).

Die Berechnung der Wirbelstromverluste erfolgte nach Gl. 4.33. Hierfiir
muss wieder die Luftspaltinduktion bekannt sein. Diese wurde mit Hall-
Sensoren messtechnisch erfasst und mit Hilfe einer FFT—Analyse wurde
das Frequenzspektrum bestimmt. In Tab. 4.2 sind die Amplituden der
Grundwelle und die Amplituden der ersten beiden Oberwellen der Luft-
spaltinduktion fiir die verwendeten Rotoren mit der Polpaarzahl p = 5
und p = 8 angegeben. Da hier das Luftspaltfeld nicht noch zusétzlich
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Rotor TR, TR,a p By Bg Bg,
(mm) (mm) (mT) (mT) (mT)
R1 74 63 8 407 68 16
R2 74 63 5 333 109 39
R3 80 63 5 411 102 33
R4 80 62 ) 474 129 47
Spaltrohr rg rT TSR 0sr  Material OSR,
(mm) (mm) (mm) (mm) (S/m)
SRI 580 586 583 06 14301 1.410°

SR2 58.0 59.6 58.8 1.6 1.4301  1.410°

Tabelle 4.2: Testsetups zur messtechnischen Verifikation der Spaltrohrverluste. Die
radiale Rotorflussdichte wurde an der Stelle r = rgr gemessen. Mit Hilfe einer FFT-
Analyse wurden die Amplitude der Grundwelle (B;) sowie der dominierenden Harmo-
nischen (Bg und B5) ermittelt.

durch den Stator verzerrt wird, sind die Grundwelle und die ersten bei-
den Oberwellen der Luftspaltinduktion fiir die Berechnung der Verluste
ausreichend.

In Abb. 4.9 und Abb. 4.10 wird das gemessene Bremsmoment Mgg =
Psr/w in Abhéngigkeit der Drehzahl mit den nach Gl. 4.33 berechne-
ten Werten fiir verschiedene Setups verglichen. Es zeigt sich, dass die
getroffenen Annahmen zuléssig sind und die Verluste mit ausreichender
Genauigkeit berechnet werden kénnen.

4.4 Fluidreibungsverluste

Im Ringspalt zwischen der Tankwand und der Innenfliche des Rotor
A =27 rg-h die sich mit der Geschwindigkeit vi,, = w - rgr bewegt,
wird das Fluid geschert (7 = 1-¥) und somit treten Reibungsverluste auf.
Bei laminarer Stromung und geringer Spaltbreite dmecnh kann eine lineare
Schergeschwindigkeit 4 = vtan/0mech im Spalt angenommen werden. In
diesem Fall betragen die Fluidreibungsverluste

Pro=w-rp-F=2-m-1f w-h-n-5. (4.34)
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Abbildung 4.9: Messtechnische Verifikation der Spaltrohrverluste.
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Abbildung 4.10: Messtechnische Verifikation der Spaltrohrverluste.
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Retan g1 92 93

<64 10 0.3 -1
64 ...500 2 0.3 -0.6
500...10* 1.03 0.3 -05

> 104 0.065 0.3 -0.2

Tabelle 4.3: Stromungsabhingige Koeffizienten zur Berechnung des Verlustbeiwertes
Cp bzw. der Fluidreibungsverluste Pr o (Quelle [33]).

Wird die Stréomung im Spalt hingegen turbulent oder treten Taylorwirbel
auf, verliert Gl. 4.34 ihre Giiltigkeit und die Fluidreibungsverluste miissen
mit Hilfe von empirischen Korrelationen bestimmt werden.

Schlichting [32] leitet mit Hilfe der Dimensionsanalyse einen Zusam-
menhang zwischen den Fluidreibungsverlusten und der Spaltgeometrie
her und definiert den dimensionslosen Verlustbeiwert

2-P (Smec
Cp = (M e ) 4
rT

Top-wdrh - h

welcher eine Funktion der relativen Spaltbreite dmecn /mr und der Couette—
Reynoldszahl
: . 6mec an ° 5mec
Retan = YR h = e h (436)

v v

ist. Fir den Verlustbeiwert Cp, der durch Messung bestimmt werden
muss, sind zahlreiche Korrelationen in der Literatur [33-36] zu finden,
teilweise jedoch mit erheblichen quantitativen Unterschieden. Zur Eva-
luierung der einzelnen Korrelationen wurden die Verluste mit Hilfe von
FE-Simulationen bestimmt; nachfolgend wurde jene Korrelation [33] aus-
gewdhlt, die am besten mit den Simulationsergebnissen tibereinstimmt
(siehe Abb. 4.11).

In [33] wird der Verlustbeiwert in der Form

6mech 92
CP =431 - (7’T> . Retan g3 (437)

angegeben. Die Koeffizienten g1, go und g3 sind abhéngig von der Couette—
Reynoldszahl Re¢,, und sind in Tab. 4.3 gegeben.

90



4.4. FLUIDREIBUNGSVERLUSTE

10° | | I —
_ ——
el Kortrelation 4 =2 — "
o | e Simulation -
& ° _— u =1
Z o i | —
o C //f
2 0 / /»/. k706 —
=z 10 ) i
o | —% |
?n 10 / L //’ >
g 4 > /' e
= . / 3 w =04
= 107
= 10%
] Referenzmassstab g = 1: rp=97.5 mm
10-4 | | | | |

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Rotordrehzahl # (U/min)

Abbildung 4.11: Fluidreibungsverluste Pr o in Abhdngigkeit der Drehzahl bei ver-
schiedenen Motorgrossen p. Vergleich von Simulation und Korrelation nach [33] (als
Referenzmassstab = 1 wurde der Mixer der Grosse rr = 97.5 mm gewéhlt).

Bei der Wahl der Spaltbreite 6mech = 2 mm waren Uberlegungen
hinsichtlich der Scherbeanspruchung und Kiihlung ausschlaggebend. Die
Auswirkung der Spaltbreite auf die Fluidreibungsverluste wurde bei der
Fixierung der Spaltbreite noch nicht beriicksichtigt. Daher stellt sich nun
die Frage, welchen Einfluss die Spaltbreite auf die Fluidreibungsverluste
hat, bzw. ob diese in die Uberlegungen zur Wahl von pecn miteinbezo-
gen werden miissen. Unter Verwendung von Gl. 4.37 wurden die Verluste
in Abhéngigkeit der Spaltbreite berechnet. Die Ergebnisse wurden wie-
der durch Simulationen verifiziert und sind in Abb. 4.12 dargestellt. Im
Bereich technisch sinnvoller Spaltbreiten dmecn = {0.5...4} mm sind
die Fluidreibungsverluste bei allen untersuchten Mixergrossen praktisch
unabhéngig von der Spaltbreite und miissen bei deren Festlegung somit
nicht berticksichtigt werden.

Die in GIl. 4.35 bis Gl. 4.37 vorgestellten Berechnungen der Fluidrei-
bungsverluste Prg = Pp(vax = 0) beruhen auf der Annahme, dass es
keinen axialen Druckgradienten im Spalt gibt. Beim lagerlosen Mixer tre-
ten jedoch Axialgeschwindigkeiten wv,, auf, die in der Grossenordnung
der Umfangsgeschwindigkeit viny liegen. Um den Einfluss dieser zusétz-
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Abbildung 4.12: Fluidreibungsverluste Pr o in Abhdngigkeit der Breite des Fluid-
spalts dpech. Vergleich von Simulation und Korrelation nach [33] (Als Referenzmass-
stab u = 1 wurde der Mixer der Grosse rp = 97.5 mm gewéhlt).

lichen Geschwindigkeitskomponente zu ermitteln muss auf Simulationen
zurilickgegriffen werden, da in der Literatur zum Zeitpunkt dieser Arbeit
keine Korrelationen fiir die Fluidreibungsverluste unter der Bedingung
vax # 0 gefunden werden konnten. Die Ergebnisse in Abb. 4.13 zeigen,
dass die Fluidreibungsverluste, unabhangig von der Baugrosse des Mixers,
ndherungsweise linear mit der axialen Durchstréomung v, ansteigen:

Vax
— 3.6 + 1. 4.38
PF 0 Vtan ( )

In Abs. 6.7.2 wurde ein allgemeiner Zusammenhang fiir v,y /vtan hergelei-
tet. Setzt man GIl. 6.52 in GIl. 4.38 ein, erhélt man fiir die Fluidreibungs-

verluste

PF 6mcch
— ~ 1.8 kix - — + 1. 4.39
Pr © TT (4.39)

Die Auswertung von Gl. 4.39 fiir verschiedene Mixer—Setups zeigt, dass
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Abbildung 4.13: Erhohung der Fluidreibungsverluste Pg durch eine axiale Geschwin-
digkeitskomponente vax im Spalt.

die Approximation

Pr ~ 5, pumpt nach oben (4.40)
Pr 3, pumpt nach unten

bei der Berechnung der Fluidreibungsverluste mit hinreichender Genau-
igkeit verwendet werden kann.

4.5 Rotorverluste

Das Feld der Permanentmagnete und das Feld, das von den Antriebs-
spulen erzeugt wird, drehen synchron mit dem Rotor und verursachen
somit keine Verluste im Rotor. Jedoch fithrt das Statoreisen zu Verzer-
rungen des Luftspaltfeldes, die in Feldschwankungen im Rotor resultieren.
Diese Schwankungen fithren zu Wirbelstromverlusten im Rotor.

Die Rotorverluste Pr setzten sich aus den Wirbelstromverlusten in der
Rotorumkapselung Pry, den Wirbelstromverlusten in den Permanentma-
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Abbildung 4.14: (a) Simulation der Verlustdichte im Rotor. (b) Simulierte gemittel-
te Feldschwankung in einem 36°—Rotorsegment.

gneten Ppy und aus den Wirbelstromverlusten Prr gq sowie den Hystere-
severlusten Prg iy im Rotorriickschluss zusammen (siehe Abb. 4.14(a)).
Die simulierte gemittelte Schwankung der Flussdichte im Rotor ist in
Abb. 4.14(b) dargestellt. Aufgrund der sechs Statorklauen weist die
Grundschwingung dieser Feldschwankungen eine Frequenz auf, die das
Sechsfache der mechanischen Drehzahl betragt (p = 6).

Zur Abschitzung der Rotorverluste wurde dieselbe Methodik wie fiir
die Berechnung der Spaltrohrverluste herangezogen (vgl. Abs. 4.3.2). Da-
bei wurden folgende Vereinfachungen bzw. Annahmen getroffen:

e Es wird nur die Grundschwingung der Feldschwankung im Rotor
fiir die Berechnung herangezogen (vgl. Abb. 4.14(b)).

e Die Amplitude der Feldschwankung wird im Rotorsegment als kon-
stant angenommen.

e Die Axial- und Tangentialkomponenten der Schwankungsflussdich-
te werden in der Umkapselung und den Permanentmagneten ver-
nachléssigt.
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o Der Uberhangfaktor betrigt £ = 0. Fiir p = 6 ergibt sich somit ein
Uberhang—Korrekturfaktor von Kg = 0.4 (vgl. Abb. 4.2).

Wendet man diese Vereinfachungen bzw. Annahmen auf Gl. 4.33 an, er-
hélt man fiir die Wirbelstromverluste in der Rotorumkapselung

PRU ~ 5RU0RUh7rw2(TR + (5RU/2)3BQO.4. (441)

Analog dazu erhédlt man fiir die Wirbelstromverluste in den Permanent-
magneten .
Ppy =~ 5PMUPMh7Tw2(7‘R,i + 5PM/2)3BZO.4. (4.42)

Bei den Wirbelstromverlusten im massiv ausgefiihrten Riickschlussring
konnen die tangentialen Feldkomponenten nicht mehr vernachlassigt wer-
den. In diesem Fall kébnnen die Wirbelstromverluste wie folgt berechnet
werden [37,38]:

oRrRrVZ,, B2
Prrpd = %ARR (4.43)
Hierbei ist
ARr = 271'(7“1;(,1 + 5PM)h (4.44)

die Innenflache des Riickschlussringes,
Vtan = W(TR,i + OpM) (4.45)

die Tangentialgeschwindigkeit an der Innenseite des Riickschlussringes

und
/ 2
Y=y (4.46)
ORRMOMRRWD

die Eindringtiefe. Setzt man Gl. 4.44 und GIl. 4.45 in Gl. 4.43 ein, erhilt
man
PrR.Ed = ’}/GRRhTFWQ(TR’i + 5PM)3B20-5~ (4.47)

Vergleicht man Gl. 4.47 mit Gl. 4.33 erkennt man, dass die Verluste im
Riickschlussring im Prinzip analog wie in Abs. 4.3.2 berechnet werden
kénnen. Anstelle der Wandstérke  muss jedoch die Eindringtiefe ~y ein-
gesetzt werden. Bei einem Mixer der Baugrosse p = 1 bzw. rp = 97.5
mm betrigt die Eindringtiefe bei einer Drehzahl von n = 500 U/min ca.
v~ 1 mm.

Die Hystereseverluste im Rotorriickschluss konnen analog nach Gl. 4.8
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abgeschéitzt werden

A\ Buy
a\ (B
PRR,Hy = CHy ({I;) (T) MRR- (4.48)

Fiir die Masse wird mgrg = 27rg ihy eingesetzt und die Frequenz betragt
fel = pn/5
Die Gesamtverluste im Rotor betragen demnach

Pr = Pru + Ppm + PRR,E4 + PRR,Hy- (4.49)

Um sicherzustellen, dass die Rotorverluste mit den Abschidtzungen
Gl. 4.41, Gl. 4.42 und Gl. 4.47 sowie GI. 4.48 ausreichend genau berech-
net werden koénnen, wurden die Rotorverluste mit Hilfe von Simulationen
bestimmt (vgl. Abb. 4.14(a)). Die Ergebnisse fiir einen Rotor mit p = 5
und p = 8 sind in Abb. 4.15 dargestellt. Es zeigt sich, dass die Rotorver-
luste mit diesen einfachen Abschéitzungen bis zur Nenndrehzahl von n =
500 U/min mit guter Genauigkeit berechnet werden konnen. Obwohl bei
einem Rotor mit p = 8 die Magnetdicke geringer ist, treten bei diesem
Rotor die hoheren Gesamtverluste auf, da die Schwankung der Flussdich-
te im Rotor bei p = 8 hoher ist, als bei p = 5 (vgl. Abb. 4.14(b)). Die
Hystereseverluste Prr,uy konnen in allen Fillen vernachléssigt werden.

In Abb. 4.16 sind die gesamten Rotorverluste in ihre einzelnen Kom-
ponenten fiir verschiedene Drehzahlen aufgeschliisselt. Es zeigt sich, dass
bei Nenndrehzahl lediglich ca. 20 % der Verluste im Riickschlussring ge-
neriert werden. Aus diesem Grund macht es wenig Sinn den Riickschluss
geblecht auszufiihren, was zudem konstruktiv aufwendiger wére.

4.6 Gesamtverluste, Wirkungsgrad und
Skalierung

In diesem Abschnitt wird untersucht, wie die einzelnen Verlustkompo-
nenten, die Gesamtverluste und der Wirkungsgrad mit der Baugrosse
des Motors p skalieren. Dabei werden nicht nur die Auswirkungen eines
globalen Skalierungsfaktors (1 = firaq = fax untersucht, bei dem sich die
radiale und axiale Ausdehnung des Motors gleichermassen dndern, son-
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Abbildung 4.15: Vergleich zwischen simulierten und berechneten Rotorverlusten fiir
einen Motor mit p =5 und p =8 (rp = 97.5 mm und h = 35 mm).
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Abbildung 4.16: Aufteilung der Rotorverluste in die einzelnen Komponenten in
Abhéangigkeit der Rotordrehzahl.
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dern auch die Auswirkungen einer voneinander unabhéngigen radialen
und axialen Skalierung, piyaq und fiax.

4.6.1 Skalierung der einzelnen Verlustkomponenten

Kupferverluste

In Abs. 4.1 werden die Kupferverluste (Gl. 4.5) hergeleitet. Unter Annah-
me einer konstanten Stromdichte skaliert die Durchflutung mit © o< p2, ;.
Alle Geometrieparameter skalieren mit p,,q, bis auf die Eisenhohe, wel-
che mit h o< pay skaliert. Wendet man diese Skalierungsbedingungen auf
Gl. 4.5 an, erhélt man das Skalierungsgesetz fiir die Kupferverluste bei
Umgebungstemperatur

PCu(Mradu ,U/ax) _ w + gc MS MQ I
PCu(,urad =1, lax = 1) w+h+ gc rad w+h+gc rad e

—_———— —_———
Wickelkopf, 71% ax. Anteil., 29%

(4.50)

wobei ther 31 5
C olc — 4S5¢
=— 4.51
ge 3 2lc — SC ( )

eine Geometriekonstante ist, die durch die Spulengeometrie definiert wird.
Wird der Motor gleichermassen radial wie axial skaliert (4 = fiyad = flax),
reduziert sich Gl. 4.50 zu

PCu(,u) _ .3
Pouli=1) 58 (4.52)

Héaufig wird fiir die Skalierung der Kupferverluste bzw. fiir die Berech-
nung des Wicklungswiderstandes nur der axiale Teil der Wicklung heran-
gezogen. Der radiale Teil der Wicklung (Wickelkopf) wird vernachléissigt.
Bei der hier zugrunde liegenden Motorgeometrie ist dies jedoch nicht
zuldssig, da der Grossteil der Kupferverluste (ca. 70 %) im Wickelkopf
generiert wird.

Betrachtet man Gl. 4.50, erkennt man, dass die Kupferverluste im Wi-
ckelkopf unabhéingig von der Bauhthe des Motors (pax) sind und mit der
dritten Potenz des Motorradius (u,aq) skalieren. Die Verluste im axialen
Teil der Wicklung héngen linear mit der Bauhthe und quadratisch mit
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dem Motorradius zusammen. Betrachtet man nur die Kupferverluste, ist
es also besser einen hohen Motor mit geringem Radius zu verwenden, um
den Anteil der Verluste im Wickelkopf zu verringern.

Skalierung der Stator—Eisenverluste

In Abs. 4.2 sind die Statoreisenverluste gegeben (Gl. 4.6). Unter der
Annahme einer konstanten Flussdichte B und konstanter Blechdicke dg,
héngen die Statoreisenverluste nur von der Statormasse myg, ab. Somit
lautet das Skalierungsgesetz der Eisenverluste im Stator

PFe (Nrada Max)
PFe(,LLrad = 17,uax =1

) = [iadHax- (4.53)

Wird der Motor global skaliert (tiyaq = flax = p), reduziert sich Gl. 4.53

auf Peo(1)
Fel b _ .3
Pr(u=1) " 59

Skalierung der Spaltrohrverluste

In GI. 4.31 sind die Spaltrohrverluste gegeben. Fiir die Herleitung des
Skalierungsgesetzes wird wieder angenommen, dass die Flussdichte B
iiber alle Baugrossen konstant bleibt. Weiter skaliert die Eisenhohe mit
h X ptax und der mittlere Spaltrohrradius mit rgg o< piaq. Die Dicke des
Spaltrohres kann entweder als konstant (z.B. genormte Tankwanddicke)
oder proportional zu dsg X piraq angenommen werden. Die letzte Grosse
in Gl. 4.31, die noch von den Geometrieverhéltnissen abhéngt, ist der
Korrekturfaktor fiir den Uberhang Kg. Aufgrund der Nichtlinearitit der
tanh—Funktion kann hier die Abhéngigkeit von piax und pipaq nicht direkt
angegeben werden. Ausserdem ist die Abhédngigkeit auch von der verwen-
deten Polpaarzahl p abhiingig. Die Skalierung des Uberhangfaktors

Ksg (ﬂaxa,urad)
KS(ﬂax - ]-7,U/rad =1

) = f(/fbaxa ,ura(hp) (455)

kann aus Abb. 4.17 fir die Polpaarzahlen p = 5 und p = 8 entnommen
werden. Wird die Skalierung des Motors unter der Bedingung (praq =
fax = pt) durchgefiihrt, ist der Uberhangfaktor (vgl. Gl. 4.31) unabhingig
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Abbildung 4.17: Korrekturfaktor fiir den Uberhang Kg in Abhéingigkeit des radialen

trad und axialen Skalierungsfaktors pax fiir p = 8 und p = 5 (Berechnung fiir £ = 3
und h/rgg = 0.43).

von der Baugrésse und es gilt

Ks(p)
T (4.56)

Wird die Dicke der Tankwand mitskaliert (dsg o fiyaq), ergibt somit
folgendes Skalierungsgesetz fiir die Spaltrohrverluste

PSR(/Jradv Max)
PSR(,Urad =1, pax = 1)

KS axs Mra
= Mfaaltax- (oo Frac) (4.57)

S(Max = 1>Urad = 1)'

Fiir eine gleichférmige Skalierung unter der Bedingung piyaq = ttax = #
reduziert sich Gl. 4.57 zu

Psr (1) _ 5
Psr(u=1) "

Wird hingegen die Spaltrohrdicke dsgr konstant gehalten, &ndert sich

(4.58)
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Gl. 4.57 auf
PSR(/Lrada ,Ufax) 3 Ks (,Uaxv ,urad)

= Hr X . 4.59
PSR(Mrad = 1; Hax = 1) Hradbta KS(,U/ax = 17Mrad = 1) ( )

und GI. 4.58 auf Pan ()

SR 4

—_— =" 4.60
Psr(u=1) " (4.60)

Skalierung der Fluidreibungsverluste

Die Berechnung der Fluidreibungsverluste wird in Abs. 4.4 beschrieben.
Fiir die Herleitung des Skalierungsgesetzes miissen Gl. 4.35. Gl. 4.36 und
Gl. 4.37 beriicksichtigt werden. Fiir die Skalierung gelten folgende Bedin-
gungen:
o Die Breite des Fluidspalts decn, wird tiber alle Baugrossen konstant
gehalten (Partikelbeanspruchung).

¢ Der Aussenradius der Tankwand r1 und der Innenradius des Rotors
rr skalieren mit pi;aq.

e Die Hohe des Fluidspalts h skaliert mit pi.x.

Setzt man diese Abhéngigkeiten in GI. 4.35 bis Gl. 4.37 ein, erhélt man
fir das Skalierungsgesetz der Fluidreibung

Pr (,Urady ,UaX) (4—g2+g3)
= < 4.61
Pr(pirad = 1, pax = 1) Hraa e ( )

Da in den meisten Féllen eine Couette-Reynoldzahl von 500 < Reta, <
10* herrscht, ergibt sich fiir die Koeffizienten g5 = 0.3 und g3 = —0.5
(vgl. Tab. 4.3). Damit vereinfacht sich Gl. 4.61 zu

PF(,Uradv,uax)
Pr(ptraq = 1, pax = 1)

= lraa - (4.62)

Fiir eine Skalierung unter der Bedingung pi;aq = ptax = i lautet das
Skalierungsgesetz

Pr () (5—g2-+g3) 4.2
TG 1 (4.63)
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Skalierung der Rotorverluste

Fir die Herleitung des Skalierungsgesetzes fiir die Rotorverluste kommen
folgende Regeln zur Anwendung;:

e Die Dicke der Rotorumkapselung dry sowie die Dicke der Rotorma-
gnete dpyr skalieren mit fipaq.

e Die Rotorhohe h skaliert mit piayx.
o Der mittlere Radius der Rotorumkapselung rg +dry /2, der mittlere

Radius der Rotormagnete rg; + dpnm/2 sowie der Innenradius des
Rotorriickschlusses rg ; + dpym skalieren mit fi,54.

e Die Flussdichte B wird wieder als konstant angenommen.
e Die Hystereseverluste im Rotor werden vernachléssigt.

Das Skalierungsgesetz fiir die Verluste in der Rotorumkapselung Gl. 4.41

lautet somit
PRU (,Ufrad7 ,uax)

PRU(,U/rad = 17Max =1

das Skalierungsgesetz fiir die Verluste in den Permanentmagneten Gl. 4.42
lautet

7= Hraabtax, (4.64)

PPM (,U/radv Nax)
PPM(,Urad = 17/1'ax =1

) = N;ladlu‘ax (465)

und das Skalierungsgesetz fiir die Verluste im Rotorriickschluss Gl. 4.47
lautet
PRR(//‘rada Max)

PRR(,LLrad = ]-7Nax =1

;= 13 ftax. (4.66)

Die Verluste in der Rotorumkapselung und in den Permanentmagneten
skalieren mit ufad, wohingegen die Verluste im Rotorriickschluss nur mit
p2 4 skalieren. Der Grund dafiir ist, dass die Dicke der Umkapselung und
die Dicke der Permanentmagnete mit u,,q skalieren. Die Eindringtiefe
v (vgl. Gl 4.46), die fiir die Berechnung der Verluste im Riickschluss
herangezogen wird, ist bis auf die Polpaarzahl jedoch unabhéngig von
der Geometrie (siche Abs. 4.5).

Fiir eine gleichférmige Skalierung mit der Bedingung pipaq = pftax = p
vereinfachen sich die Skalierungsgesetze fiir die Verluste in der Rotorum-
kapselung Gl. 4.64 zu

Pru(p) 5

Pry(p=1) - (4.67)
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Verlust-Komponente Skalierung
Wicklung (Gl. 4.50, 4.52) o a2y Hax M3 nt
Statoreisen (Gl. 4.53, 4.54) U2 g Pax 1> nyn?
Spaltrohr (0sg o frad, Gl. 4.57, 4.58) ,ufad Pax P n?
Spaltrohr (dsg = konst., Gl. 4.59, 4.60) T Pax  pt n?
Fluidreibung (Gl. 4.62, 4.63) w2 Hax  pr? n2d
Rotorumkapselung (Gl. 4.64, 4.67) kg Hax MO n?
Magnete (Gl. 4.65, 4.68) iy Pax 1P n?
Rotorriickschluss (Gl. 4.66, 4.69) T pax  pt o nld

Tabelle 4.4: Ubersicht iiber die Wachstumsgesetze der einzelnen Verlustkomponen-
ten in Abhéingigkeit des radialen p,,q, des axialen pax und des globalen Skalierungs-
faktors p sowie der Drehzahl n. Bei den Fluidreibungsverlusten ist die Skalierung des
Korrekturfaktors Kg nicht mitberiicksichtigt.

fiir die Verluste in den Permanentmagneten Gl. 4.65 zu

Pem(p) 5
Pom(u=1) " (4.68)

und fur die Verluste im Rotorrickschluss Gl. 4.66 zu

Prr(p) 4
Prn(i=1) T (4.69)

Ubersicht Skalierung Verlustkomponenten

In Tab. 4.4 sind die Abhéngigkeiten der einzelnen Verlustkomponenten
vom radialen .4, vom axialen p,, und vom globalen Skalierungsfaktor
 zusammengefasst.

103



KAPITEL 4. VERLUSTANALYSE

10°

10° i
) i - 6002
e T\
2 100 //”/ ----- = | e Loeoom2
= | asss=*”] o200 ]
R N P gl B o e Do N ey L poo
L2 A ;j/ Loz /.--mo =
2 o222 e
E o == 7 (U/min)
§ . / s
g
3
o)

107

Referenzmassstab g = 1: rp=97.5 mm
-2 ! ! ! ! !
10
0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 2.0

Skalierungsfaktor u

Abbildung 4.18: Skalierung der Gesamtverluste Py it mit der Baugrésse p =
lrad = pax bei verschiedenen Drehzahlen n fir Polpaarzahl p = 5 und p = 8 (Annah-
men: Tygg = 100 °C, © n? und B =konst., h/rr =0.5).
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Abbildung 4.19: Skalierung der Gesamtverluste Py ot mit der Drehzahl n bei ver-
schiedenen Baugrossen p = iraq = pax fiir Polpaarzahl p =5 und p = 8 (Annahmen:
Twqgg = 100 °C, © n? und B =konst., h/rr =0.5).

104



4.6. GESAMTVERLUSTE, WIRKUNGSGRAD UND SKALIERUNG

4.6.2 Skalierung der Gesamtverluste

Die Gesamtverluste

Py tot = Pou + Pre + Psr + Pr + Pru + Ppum + Prr (4.70)
Pr

ergeben sich aus der Summation der Kupfer—, der Statoreisen—, der Spalt-
rohr— und der Fluidreibungsverluste sowie der Verluste in der Rotorum-
kapselung, in den Rotormagneten und im Rotorriickschluss.

Zur Berechnung der Gesamtverluste Py ot muss auch der Zusammen-
hang zwischen Drehzahl n, Drehmoment M, Durchflutung © und Bau-
grosse p bekannt sein. Dazu kann die Formel fiir die Kraft auf einen
stromdurchflossenen Leiter

F o« BOh = M « BOhr (4.71)

herangezogen werden. Setzt man fiir die Skalierung eine konstante Strom-
dichte

(C]
= __ 4.72
voraus, erhalt man fiir GI. 4.71
M x BJAghr. (4.73)

Fiir ein konstantes B ergeben sich aus Gl. 4.71 und Gl. 4.73 die Zusam-

menhange
M x© (4.74)

und
M o it (4.75)

Aus GI. 4.72 erkennt man, dass bei konstanter Stromdichte
O x 1ty (4.76)

gilt. Der Zusammenhang zwischen Drehzahl und notwendigem Drehmo-
ment

M o n? (4.77)
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Abbildung 4.20: Anteil der einzelnen Verlustkomponenten (Pcy, Pre, Psr, Pr und
Pgr) an den Gesamtverlusten (Py tot) in Abhéangigkeit der Drehzahl n, der Baugrosse
w© und der Polpaarzahl p.

kann fiir einen Riihrer aus der Newton— bzw. Leistungszahl Gl. 6.8 abge-
leitet werden.

Mit den Zusammenhingen Gl. 4.74-Gl. 4.75 und GIl. 4.70 koénnen
nun die Gesamtverluste fiir den Mixer in Abhéngigkeit der Baugrosse
(Abb. 4.18) und der Drehzahl (Abb. 4.19) bestimmt werden. Es zeigt sich,
dass sich der Anteil der einzelnen Verlustkomponenten (vgl. Gl. 4.70)
stark mit der Drehzahl n und der Baugrosse p dndert. Wie in Abb. 4.20
ersichtlich, dominieren fiir Baugrossen p < 1 die Kupferverluste. Bei gros-
seren Rithrwerken dominieren die Spaltrohrverluste. Betrachtet man den
Anteil der Verlustkomponenten an den Gesamtverlusten in Abhéngigkeit
der Drehzahl, ergibt sich ein umgekehrtes Bild. Bei niedrigen Drehzahlen
dominieren die Spaltrohrverluste, bei hohen Drehzahlen die Kupferver-
luste. Die Fluidreibungsverluste sowie die Statoreisenverluste haben nur
einen vernachlissigbaren Anteil an den Gesamtverlusten (vgl.Abb. 4.20).

Durch Regression konnten fiir die Gesamtverluste folgende Skalierungs-
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Abbildung 4.21: Gesamtwirkungsgrad des Motors 7 in Abhéngigkeit der Baugrosse
w1 und der Drehzahl n (Skalierung mit konstantem Strombelag).

gesetze in Abhéngigkeit der Baugrosse

4.34—1.541073 4.49—-1.4510"3

"firp=28
(4.78)

Py ot X 1 " fiir p = 5, Py tor X
und der Drehzahl

Py o1 n01=0301 fip p — 5, Py o, n05=0-400 £y p =8 (4.79)

bestimmt werden.

4.6.3 Wirkungsgrad

Mit Kenntnis der Gesamtverluste in Abhéngigkeit der Baugrosse Gl. 4.78
und der Drehzahl Gl. 4.79 kann der Wirkungsgrad des Motors

Pab Pmech wM
77(:” ) qu PV,tot (,U/a TL) + Pmcch PV,tot (N; TL) + UJM ( )

berechnet werden.
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In Abb. 4.21 ist der Wirkungsgrad n in Abhéngigkeit der Drehzahl n
fiir verschiedene Baugrossen p dargestellt. Man erkennt, dass es fiir jede
Baugrésse p eine optimale Drehzahl nqpe gibt, bei der der Wirkungsgrad
n maximal wird. Mit zunehmender Baugrosse u steigen sowohl die opti-
male Drehzahl ngp, sowie der maximal erreichbare Wirkungsgrad nmax.

Bei dem in dieser Arbeit betrachteten Motor der Grosse = 1 betréigt
die optimale Drehzahl ca. nop = 300 U/min und der maximal erzielbare
Wirkungsgrad ca. nmax = 70 %. Dieser relativ geringe Wirkungsgrad in
Bezug auf herkommliche Synchronmotoren lasst sich hauptséchlich auf
den anwendungsbedingten grossen magnetischen Luftspalt d,,,x sowie auf
die Magnetlagerung des Rotors zuriickfithren.
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Kapitel 5
Thermisches Modell

5.1 Einleitung

Die mechanische Leistung des Mixers wird im Wesentlichen durch die
maximal zuldssigen Temperaturen im Motor limitiert. Um die im jeweili-
gen Betriebszustand auftretenden Temperaturen vorhersagen zu kénnen,
ist eine thermische Modellierung des Motors unumgénglich. Mit Hilfe
eines thermischen Modells wird der Zusammenhang zwischen der Ver-
lustleistung und den Motortemperaturen hergestellt und somit kénnen
die folgenden Problemstellungen geklért werden:

¢ Definieren von Leistungslimits, um unzuléssig hohe Motortempera-
turen auszuschliessen.

o Einfluss der Materialwahl auf die Motortemperaturen.

o Geeignete Platzierung von temperaturempfindlichen elektronischen
Komponenten.

e Auftretende Motortemperaturen beim Dampf-Sterilisieren
(SIP, [39]).

« Beurteilung und Uberpriifung der Wirksamkeit der aktiven und
passiven Motorkiihlung.

e Untersuchung der Abhéngigkeit zwischen Motortemperatur und
Baugrosse.

Ein thermisches Modell kann entweder numerisch mit Hilfe von FE-
Simulationen oder mittels eines an elektrische Kreise angelehnten ther-
mischen Ersatzschaltbildes realisiert werden. Bei der hier vorliegenden
komplexen Motorgeometrie konnen die Temperaturen jedoch nur mit Hil-
fe von FE-Simulationen ausreichend genau bestimmt werden. Trotzdem
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Abbildung 5.1: Exemplarisches thermisches Ersatzschaltbild fiir den Mixermotor.

lohnt es sich, bei gewissen Problemstellungen auf ein thermisches Ersatz-
schaltbild zuriickzugreifen, da damit Zusammenhénge und Gesetzméssig-
keiten einfach und leicht begreiflich dargestellt werden kénnen.

In Abb. 5.1 ist ein einfaches thermisches Ersatzschaltbild dargestellt.
Hierbei werden die elektrischen Grossen durch die folgenden thermischen
Grossen ersetzt

U—-T, I -Py, R— Ry, und C — mcy,.

Beim Warmeiibergang durch ein Materialstiick mit dem Querschnitt A,
der Lénge [ und mit der Warmeleitfahigkeit A ergibt sich fiir den thermi-

schen Widerstand I
Ry, = —. 5.1
th A ( )

Der Warmetibergang von einer Oberflache A auf ein fliissiges oder gasfor-

miges Medium wird durch den Wérmeiibergangskoeffizienten o quantifi-

ziert. In diesem Fall ergibt sich fiir den thermischen Ubergangswiderstand
1

Rth = a (52)
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Material cp (ﬁ) A (%)
Edelstahl 1.4301 500 15
Kupfer 380 350
Lack/Harz (Isolierung) 1500 0.5-0.8
PA HAST 1400 0.7
Trafoblech M 270-35 A (||) 400 30
Trafoblech M 270-35 A (L) 400 6
Vergussmasse H3004 1300 1
Stahl C50 500 30
Magnet NdFeBr 440 8
Gummi 1670 0.15
PCB Fr4 1600 0.29
Luft @ 25°C 1000 0.03
Wasser @ 25°C 4182 0.7

Tabelle 5.1: Thermische Eigenschaften der verwendeten Materialien: isobare spezifi-
sche Warmekapazitét ¢, und Warmeleitfahigkeit A.

5.2 Parameterbestimmung

In den folgenden Abschnitten wird die Bestimmung der fiir das thermi-
sche Modell notwendigen Stoffwerte und Parameter diskutiert.

5.2.1 Thermische Eigenschaften der verwendeten
Materialien

In Tab. 5.1 sind die thermischen Eigenschaften (A und ¢p) fir die im
Mixer verwendeten Materialien aufgelistet. Bei den meisten Materialien
kann die Warmeleitfahigkeit als isotrop angenommen werden. Ausgenom-
men davon sind das Statorblechpaket und die Wicklung. Das Statorblech-
paket (Trafoblech, vgl. Tab. 5.1) weist aufgrund der Isolierung zwischen
den Blechschichten normal zur Blechung (L) eine geringere Wérmeleitfa-
higkeit auf als parallel zur Blechung (]|). Auch bei den Spulen kénnen kei-
ne isotropen Materialeigenschaften angenommen werden. Aufgrund des
komplexen Aufbaus der Spulen werden diese in Abs. 5.2.2 detailliert un-
tersucht.

111



KAPITEL 5. THERMISCHES MODELL

Wicklungslage

(@ (® ©

Abbildung 5.2: (a und b) Geometrie eines orthozyklischen Wicklungsaufbaus.
(c)Temperaturverlauf beim Warmeiibergang zwischen zwei benachbarten Leitern der
Motorwicklung (normierte Temperaturdifferenz ¢ = (T — Tyef) /(Tmax — Tret))-

5.2.2 Wirmeleitfahigkeit der Kupferwicklung

Zur Bestimmung der thermischen Ersatzparameter der vergossenen Wick-
lung ¢p.c und Ac muss der Wicklungsaufbau genauer betrachtet werden.
In Abb. 5.2(a, b) ist der Aufbau einer orthozyklischen Wicklung schema-
tisch dargestellt. Fiir Leiter mit dem Radius 7, und einer Isolierschicht
mit der Dicke ¢y, ergibt sich fiir den Kupferfiillfaktor der Wicklung

2
7r L 7T 1

= =~ . 5.3
fe=T75 (rL+6L> VI2 1422 (53)

Ist der Kupferfillfaktor bekannt, kann die Ersatzwidrmekapazitit der
Wicklung

Cho = fC Cp,Cu pCu+(1_fC) Cp,Iso Plso (5 4)
P fC pCu+(17fC) Plso

berechnet werden.

Die Wérmeleitfahigkeit der vergossenen Wicklung ist stark richtungs-
abhéngig. Die Warmeleitfahigkeit normal zur Leiterquerschnittsfliche be-

tragt
Ac,1 & Acu- (5.5)

In radialer Richtung sinkt die Wéarmeleitfdhigkeit aufgrund der Isolie-
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5.2. PARAMETERBESTIMMUNG

rung drastisch. Fiir den Wéarmeiibergang zwischen zwei benachbarten
Leiterquerschnitten auf verschiedenen Wicklungslagen (z.B. 1 — 2, sie-
he Abb. 5.2(a)) finden sich in der Literatur eine Vielzahl von Abschét-
zungen [40-42]. Diese weisen jedoch hohe quantitative Unterschiede auf,
sodass die einzelnen Berechnungsmethoden mit FE-Simulationen (vgl.
Abb. 5.2(c)) evaluiert werden mussten. Die beste Ubereinstimmung mit
den numerisch ermittelten Werten liefert die einfache Abschéitzung aus
[42]:

r )
)‘C,Hl ~ )\Isolierung <5i + ™ i5L> . (56)

Bei der Berechnung der Warmeleitfahigkeit nach Gl. 5.6 wird von in
sich geschlossenen Leiterschleifen ausgegangen. Diese Annahme ist zulés-
sig, wenn sich die betrachteten Leiter auf verschiedenen Wicklungslagen
befinden. Beim Wérmeiibergang zwischen zwei Leitern der gleichen Wick-
lungslage (z.B. 1 — 3, siehe Abb. 5.2(a)) ist diese Annahmen nicht mehr
zuléssig. Wie in Abb. 5.2(b) dargestellt, sind die Querschnitte von Leiter
1 und Leiter 3 iiber ein Drahtstiick der Lange [,;, miteinander verbunden.
Um diese zuséatzliche Warmebriicke zu beriicksichtigen, wird der thermi-
sche Widerstand des Drahtstiickes

I
R = — 5.7
th,lm )\Cuﬂ-r% ( )

in einfacher Niherung dem radialen Uberganswiderstand

QTL - 1
2A¢irLlm Ay ilm

Rin1 = (5.8)

zweier geschlossener Leiterschleifen parallelgeschaltet. Somit ergibt sich
fir den resultierenden radialen Widerstand innerhalb derselben Wick-
lungslage

1 R, B
Aol Ringn + Renj1

Setzt man jetzt noch Gl. 5.7 und Gl. 5.8 in Gl. 5.9 ein, erhélt man als
Abschétzung der radialen Warmeleitfadhigkeit innerhalb einer Wicklungs-
lage

Rin 2 = (5.9)

2
r
>‘C,H2 ~ AcuT <lL) + /\C,H 1. (5.10)
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Parameter Wert Einheit
p,c... Warmekapazitét 430 J/(kg K)
Waiérmeleitfahigkeit:

Ac, 1 ...normal zum Spulenquerschnitt 350 W/(m K)
Ac,|1---radial, unterschiedliche Wicklungslagen 2.7 (2.2) W/(m K)
Ac,|j2---radial, selbe Wicklungslage 2.8 W/(m K)

Tabelle 5.2: Thermische Ersatzparameter der vergossenen Spule (Massstab yu =
1) berechnet nach Gl. 5.3—-Gl. 5.10. Die durch Simulation ermittelten Werte sind in
Klammern angegeben.

Gl. 5.10 zeigt, dass der Beitrag der zusitzlichen Warmebriicke (Draht-
stiick I, ) am radialen Warmeiibergang innerhalb derselben Wicklungsla-
ge im Wesentlichen vom Verhéltnis r, /I, abhéngt.

In Tab. 5.2 sind die thermischen Ersatzparameter fiir die hier zum
Einsatz kommende Spulengeometrie (Massstab p = 1) zusammengefasst.

5.2.3 Wirmeiibergang an der Tankwand

Die in Motor und Tankwand auftretende Verlustwiarme wird hauptsach-
lich iiber die Tankwand in den Kesselinhalt abgegeben. Deshalb ist dieser
thermische Ubergangswiderstand von entscheidender Bedeutung fiir die
Berechnung der Temperaturen im Motor. Dieser Ubergangswiderstand
bzw. Warmeiibergangskoeffizient « ist kein Materialparameter, sondern
wird im Wesentlichen von drei Faktoren bestimmt:

o Die Drehzahl und Form des Rotors bestimmen massgeblich die Ge-
schwindigkeit, mit der das Prozessfluid die Motorausbuchtung in
der Tankwand umstrémt. Andert sich die Drehzahl oder die Pum-
penzahl des Rotors, wird nicht nur der Absolutbetrag, sondern auch
das Verhéltnis zwischen axialer, radialer und tangentialer Kompo-
nente der Stromungsgeschwindigkeit in Wandnédhe geédndert. Je ho-
her die Stromungsgeschwindigkeit bzw. die axiale Komponente ist,
umso besser und grosser wird der Warmeiibergangskoeffizient an
der Tankwand.

e Die Temperatur der Oberfliche der Tankwand 77 und die Fluid-
temperatur im Rithrkessel Tr beeinflussen die Stoffwerte des Fluids
(A, v und p) in der Grenzschicht und somit auch den Warmeiiber-
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Abbildung 5.3: Unterteilung der Tankwand in verschiedene Zonen. Die Zonen sind
so gewahlt, dass der Warmeiibergangskoeffizient « innerhalb einer Zone in guter N&-
herung als konstant angenommen werden kann.

gangskoeflizienten a. Mit steigender Wandtemperatur steigt auch
der Wirmeiibergangskoeffizient.

e Die Abmessungen der Motorausbuchtung beeinflussen einerseits die
Uberstrémungslinge bzw. die Grosse der am Wirmeiibergang be-
teiligten Oberflichen sowie die tangentiale Komponente der Fluid-
geschwindigkeit an der Tankwand v¢ay = wre.

In der Literatur finden sich eine Vielzahl von Korrelationen fiir die Be-
rechnung des Wéarmetibergangs an tiberstrémten Flachen (z.B. [43]). Da
aufgrund der komplexen, von zahlreichen Parametern abhdngigen Anstro-
mung der Motorausbuchtung keine bestehenden Korrelationen herange-
zogen werden konnten, wurde der Warmeiibergangskoeflizient o mit Hilfe
von Simulationen bestimmt. Dazu wird die Oberfliche der Tankwand in
Zonen aufgeteilt (siehe Abb. 5.3), in denen o mit ausreichender Genau-
igkeit als konstant angenommen werden kann. Fiir jede einzelne Zone
wurden eine Vielzahl von Simulationen mit verschiedenen Drehzahlen,
Baugréssen und Wandtemperaturen durchgefithrt und jeweils der War-
meiibergangskoeffizient bestimmt. Um den dabei ermittelten komplexen
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Zusammenhang
a= f(n,rr,Tr,Tr) (5.11)

moglichst einfach und geschlossen anschreiben zu kénnen, werden zu des-
sen Beschreibung die dimensionslose Nuflelt—Zahl Nu, die Tankwand—
Reynoldszahl Rer, die Grashof-Zahl Gr sowie die Prantl-Zahl Pr ver-
wendet. Somit lautet GIL. 5.11 in dimensionsloser Form

Nu = f(Rer, Gr, Pr). (5.12)

Der Warmeiibergangskoeffizient o kann in dimensionsloser Form durch
die Nuflelt—Zahl

alp effektive Warmeleitfahigkeit

N = — =
"7 7N T Warmeleitfihigkeit ruhendes Fluid

(5.13)

ausgedriickt werden. Diese dimensionslose Kennzahl ist ein Mass dafir,
wie sich die effektive Warmeleitfahigkeit des Fluids in der Randschicht
durch die Anstromung (Stofftransport) gegeniiber der Wirmeleitfihigkeit
des stehenden Fluids verbessert. Zur Berechnung der Nuflelt—Zahl Nu
wird eine charakteristische Anstromléange

Flacheninhalt der angestromten Oberfliche (5.14)

= Projektion des Flachenumfangs in Stromungsrichtung

eingefithrt. Bei einer umstromten Mantelfldche eines Zylinders (Zone 1, 2
und 3) mit der Hohe A und dem Durchmesser d betrigt die Anstromliange
somit

drh
lp=——=h
F dr )
wohingegen die Anstrémlange einer horizontalen Kreisfliche mit dem
Durchmesser d (Zone 4)

(5.15)

d?n d
- -r_2 1
e = ddn T 1 (5.16)

betragt.
Wirmeiibergang bei forcierter Konvektion

Forcierte Konvektion tritt auf, wenn das Fluid durch das rotierende Fli-
gelrad in Bewegung versetzt wird. In diesem Fall wird der Wérmeiiber-
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gangskoeffizient a bzw. dessen dimensionsloses Pendant Nu (vgl. Gl. 5.13)
massgeblich von der Baugrosse r1 und der Drehzahl n beeinflusst. Bildet
man deshalb aus diesen Grossen die dimensionslose Tankwand-Reynolds-

zahl
dnr2

Rep = —=¢ 5.17
T (5.17)

kann der einfache Potenzansatz
Nu = a;Re$?Pr(T)" (5.18)

fir die Korrelation des Warmeiibergangs verwendet werden. Die Tempe-
raturabhéngigkeit des Wéarmeiibergangs wird durch die dimensionslose
Prandtl-Zahl Pr berticksichtigt, die wie die anderen Stoffwerte des Flui-
des v und A fiir die mittlere Temperatur in der Fluidgrenzschicht

T +TF
2

T= (5.19)
bestimmt wird. Die Simulationsergebnisse fir forcierte Konvektion (n >
0) sind in Abb. 5.4 graphisch dargestellt. Die dabei gefundenen Faktoren
ay ...as fiir die Korrelation Gl. 5.18 sind in Tab. 5.3 aufgelistet.

Wirmeiibergang bei natiirlicher Konvektion

Steht der Rotor, wird das Fluid in der Grenzschicht nur durch tem-
peraturbedingte Dichteunterschiede in Bewegung versetzt. Anstelle der
Tankwand-Reynoldszahl Rer tritt im Fall der natiirlichen Konvektion
(n = 0) die dimensionslose Grashof-Zahl

gl p(Tr) — p(T¥)

Gr = , 5.20
v(T) p(Tr) (5.20)

mit deren Hilfe der Potenzansatz
Nu = a; Gr®Pr(T)* (5.21)

verwendet werden kann, um die Simulationsergebnisse zu korrelieren. Die
Bestimmung der Stoffwerte v, A und Pr des Prozessfluides werden auch in
diesem Fall wieder mit der mittleren Temperatur 7" (vgl. Gl. 5.19) durch-
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Abbildung 5.4: Simulationsergebnisse fur den Warmeiibergang an der Tankwand
bei forcierter Konvektion Nu = f(Rer, Pr) fiir die in Abb. 5.3 definierten Zonen.

gefithrt. Die Ergebnisse der Simulationen sind in Abb. 5.5 dargestellt und
in Tab. 5.3 sind die dabei ermittelten Koeffizienten fiir Gl. 5.21 angefiihrt.

Einfluss der Riihrergeometrie

Die Ergebnisse fiir den Warmeiibergang Gl. 5.18 und GI. 5.21 beruhen
auf Simulationen, die stets mit derselben Riithrergeometrie durchgefiihrt
wurden (do/rr = konst., he/rr = konst., zo0 = 5, 2 = 20° und Q =
0.25). Wie bereits eingangs erwéhnt, hat natiirlich auch die Geometrie
des Rotors und dessen Pumpenzahl Q Einfluss auf die Umstrémung der
Motorausbuchtung und somit auch auf den Warmeiibergangskoeffizien-
ten a.

Um diesen Einfluss zu quantifizieren, wurden mehrere verschiedene
Rotorgeometrien untersucht, welche in zwei Gruppen eingeteilt werden
konnen. Bei der ersten Gruppe von Rotoren wurde die Pumpenzahl Q nur
durch Variation des Rotordurchmessers do verdndert. Alle anderen Para-
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Abbildung 5.5: Simulationsergebnisse fir den Warmeiibergang an der Tankwand
bei natiirlicher Konvektion Nu = f(Gr, Pr) fiir die in Abb. 5.3 definierten Zonen.

forc. Konvektion n > 0

nat. Konvektion n =0

ai az as ai az as
Zone 1 0.0078 0.8784 0.6053 0.0029 0.3681 1.1655
Zone 2 0.0153 0.8645 0.6607 0.0039 0.3816 1.1529
Zone 3 0.0236 0.8363 0.8374 0.0053 0.3910 1.0251
Zone 4 0.0027 0.9228 0.8649 0.0123 0.3523 0.7324

Tabelle 5.3: Durch Simulation bestimmte Faktoren fiir die Potenzansatze Gl. 5.21
und Gl. 5.18 zur Beschreibung der natiirlichen und forcierten Konvektion an der Tank-
wand in den Zonen 1 bis 4.
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meter wie 2o, hy oder B2 wurden beim jeweiligen Rithrer nicht verédndert.
Bei der zweiten Gruppe wurde hingegen der jeweilige Rotordurchmesser
ds konstant gehalten und die Pumpenzahl mit unterschiedlichen Werten
fr zo, ho oder By variiert.

Wie in Abb. 5.6 ersichtlich, ist der iiber alle vier Zonen gemittelte War-
meiibergang Nu,., bei der ersten Gruppe der untersuchten Geometrien
nahezu unabhéngig von der Pumpenzahl Q. Das bedeutet, dass wenn die
Anderung der Pumpenzahl Q rein durch eine Anderung des Riihrerdurch-
messers dy erfolgt, sich zwar der Massendurchsatz dndert, die wandnahe
Stromung davon aber nur geringfiigig beeinflusst wird und es gilt

N,y
Nuajj(g%;) ~ konst. (5.22)
Bei der zweiten Gruppe, bei der der Rithrerdurchmesser konstant bleibt
und der Massenstrom durch unterschiedliche Werte fiir Fliigelzahl, An-
stellwinkel und Riihrerhohe verstellt wird, andert sich auch der Warme-
iibergang merklich. Aus den empirisch ermittelten Werten (Abb. 5.6)
kann folgende Faustformel abgeleitet werden: Fiir Q > 0.25 gilt

Nttayg (Q)

3
_avelel -2 2
Ntavg(0.25) ~ Q=3 (5:23)

und fir Q < 0.25 gilt wieder Gl. 5.22.

Die grobe Abschiatzungen Gl. 5.22 und Gl. 5.23 sind nur giiltig, wenn
die Riihrerform nicht zu stark von der zugrundeliegenden Referenzgeo-
metrie abweicht. Bei ausgefallenen Riihrergeometrien (z.B. ,,ZeroG* [6])
muss der Wérmeiibergang mit der Originalgeometrie im Einzelfall entwe-
der durch Messung oder Simulation ermittelt werden.

5.2.4 Wiarmeiibergang in der Kiihlspirale

Zur zusédtzlichen Kiithlung des Motors ist eine interne Kiihlspirale vor-
gesehen. Diese spiralférmig gewickelte Rohrwendel kann bei Bedarf mit
Luft, Wasser oder einem sonstigen Kiihlfluid durchstromt werden (vgl.
Abb. 5.7(a)). Der Warmeiibergang kann wieder mit Hilfe der dimensions-
losen Beziehung

NUKS = f(ReKs, PI‘) (524)
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Abbildung 5.6: Untersuchung des Einflusses der Rithrergeometrie auf den mittleren
Wairmeiibergang an der Tankwand. Zugrundeliegende Referenzgeometrie: da/rr =
konst., ho/rT = konst., zo = 5, 2 = 20° und Q = 0.25.

dargestellt werden. Bei einem durchstrémten Rohr sind Nuflelt—Zahl und
Reynoldszahl wie folgt definiert:

adks
A

NuKS = (525)

und

UKSdKS 4 mKS
= = — . .2
ReKS v n ] 5 (5 6)

Der Wirmetibergang in Rohrleitungen (Gl. 5.24) ist bereits sehr gut un-
tersucht und dokumentiert [44,45]. Weist die Rohrleitung, wie in diesem
Fall, starke Kriimmungsradien auf (Rohrwendel), muss beachtet werden,
dass aufgrund der dadurch auftretenden Fliehkrifte Sekundérstrémun-
gen auftreten, die den Warmeiibergang in nicht zu vernachléassigender
Weise beeinflussen [46-48]. Bei Rohrwendeln sind Warmetibergang aber
auch Druckverlust héher als bei geraden Rohrleitungen. Auch der Uber-
gang von laminarer zu turbulenter Stromung verschiebt sich zu hohe-
ren Reynoldszahlen. In [43] sind die folgenden Zusammenhénge zwischen
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Abbildung 5.7: (a) Geometrie der Kiihlspirale: mittlerer Kriimmungsdurchmesser
Dks und Rohrdurchmesser dkg. (b) Nufielt—Zahl Nukg in Abhéngigkeit der Reynolds-
zahl Rekg fir Luft— und Wasserkiihlung (dxs = 4 mm).

Wiérmetbergang und Stromungsgeschwindigkeit bzw. Reynoldszahl in ei-
ner Rohrwendel gegeben:

Ist die Reynoldszahl kleiner als die kritische Reynoldszahl

dKS 0.45
1+8.6 (X8 : 5.27
() ] (5.27)

ist die Stromung laminar. In diesem Bereich gilt fiir die Nuflelt—Zahl

d 0.9
1+0.8 <KS> Re?é‘SPrO'?’?’]) (5.28)
Dks

Rexs kit = 2300

Nuks = (3.66 +0.08

mit

d 0.194
mks = 0.5 + 0.29 (KS) . (5.29)
Dxs

Ist die Stromung in der Kiihlschlange turbulent (Rexs > 22000), betragt

122



5.3. PLATZIERUNG UND WIRKUNG DER KUHLSPIRALE

die Nuflelt—Zahl

st/gReKSPI‘
NuKS = 5 5.30
1+12.7y/€ks/8(Pr?/3 — 1) (5.50)
wobei 05
0.3164 dKS ’
= —— +0.03—— 5.31
gKS Re%? + DKS ( )

ist. Im Ubergangsbereich (Reks it < Rexs < 22000) wird zwischen
Gl. 5.28 und Gl. 5.30 interpoliert. Fiir die Nuflelt-Zahl ergibt sich

Nuks = nxsNuks(Rexs krit) + (1 — 7xs)Nuks(22000) (5.32)

mit dem Gewichtungsfaktor

- 22000 — RGKS
o 22000 — ReKS,krit '

TKS (5.33)

Fiir alle obigen Gleichungen (Gl. 5.24— Gl. 5.33) sind die Stoffwerte fiir
den Mittelwert der Temperatur der Rohrschlangenwand und des Kiihl-
fluids einzusetzen.

In Abb. 5.7(b) sind die Nufleltzahlen (Gl. 5.28 und Gl. 5.32) fiir die
Kiihlung mit Wasser und Luft berechnet. Es zeigt sich, dass sich bei
technisch sinnvollen Kiithlmittel-Volumenstromen (Wasser: 0.5-2 1/min)
keine vollturbulente Stromung ausbildet. Bei der Kiihlung mit Luft ist
zu beachten, dass hier der Warmeiibergangskoeffizient o circa um den
Faktor 40 geringer ist als bei Wasser.

5.3 Platzierung und Wirkung der
Kiihlspirale

Reicht die Kiithlung tiber die Motoroberfliche nicht aus, kann der Motor
zusdtzlich intern mit einer von Wasser oder Luft durchstromten Kiihl-
spirale gekiihlt werden. Am wirkungsvollsten ist es die Spirale so nahe
wie moglich an der Hauptverlustquelle im Motor, den Motorwicklungen,
zu platzieren. Spiralen kénnen entweder unterhalb, oberhalb oder an der
Ober— und der Unterseite der Wicklungen platziert werden. Durch den
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@ O

Abbildung 5.8: Platzierung und Wirkung der Kiihlspiralen: (a) Zwei Kiihlspiralen,
nur untere aktiv (¢ = 0.70); (a) zwei Kiihlspiralen, nur obere aktiv (9 = 0.73); (c) zwei
Kiihlspiralen, beide aktiv (¢ = 0.60); (d) zwei Kiihlspiralen, keine aktiv (¢ = 1.00); (e)
eine Kiihlspirale, aktiv (9 = 0.65); (f) eine Kiihlspirale, inaktiv (¢ = 0.86). Normierte
Temperaturdifferenz: ¥ = (T — Tyef) /(Tmax — Tref)-

Einbau einer zweiten Kiihlspirale oberhalb der Wicklung wiirden einige
Nachteile auftreten, wie z.B.:

o Zusatzkosten durch Fertigung und Einbau einer weiteren Kiihlspi-
rale.

e Durch die zusétzliche Kiuhlspirale baut der Motor hoher.

e Beide Spiralen kénnen nicht aus einem Rohrstiick gefertigt bzw. als
ein Teil eingebaut werden. Deshalb wére eine zusétzliche Verbin-
dung innerhalb oder ausserhalb des Motors zwischen den Spiralen
notig.

o Der Wickelraum kann nicht voll ausgenutzt werden, da der Zu— und
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Ablauf der oberen Spirale an den Wicklungen vorbeigefiihrt werden
muss.

Aus diesen Griinden wird nachfolgend untersucht, ob eine zweite Kiihl-
spirale zwingend notwendig ist, bzw. ob die erhohte Kiihlwirkung den
Zusatzaufwand rechtfertigt. Auch wenn Kiihlspiralen eingebaut sind, wer-
den diese nicht zwingend in jedem Anwendungsfall aktiviert. Deshalb
muss auch sichergestellt werden, dass durch den Einbau der Kiihlspi-
ralen die passive Kiihlung tiber die Aussenfliche des Motors nicht be-
eintrachtigt wird. Dazu wurden sechs verschiedene Setups mittels FE-
Simulationen untersucht. Bei der ersten Serie sind zwei Kiihlspiralen vor-
gesehen. Dabei ist entweder nur die unter (Abb. 5.8(a)), nur die obere
(Abb. 5.8(b)), beide (Abb. 5.8(c)) oder keine (Abb. 5.8(d)) Spirale in
Betrieb. Bei der zweiten Serie wird nur eine Kiihlspirale verbaut, die
entweder aktiv (Abb. 5.8(e)) oder inaktiv (Abb. 5.8(f)) ist.

Wie die Resultate in Abb. 5.8 zeigen, wirkt sich eine zuséatzliche obere
Kiihlspirale negativ auf die passive Kiithlung aus. Um fiir die zusétzliche
Spirale Platz zu schaffen, muss der Abstand zwischen den Wicklungen
und dem angrenzenden Motorgehéuse vergrossert werden, wodurch auch
der thermische Ubergangswiderstand in den Tank erheblich steigt. Durch
den Verzicht auf die obere Spirale kann die passive Kiithlwirkung um ca.
14 Prozentpunkte verbessert werden, da die Wicklungen néher an der
gekiihlten Oberfliche platziert werden kénnen.

Auch bei aktiver Motorkiihlung bietet die Variante mit zwei Spira-
len keinen iiberzeugenden Vorteil, der den Zusatzaufwand rechtfertigen
wiirde. Durch die Verwendung von zwei Spiralen, wiirde die maximale
Motortemperatur lediglich um 5 Prozentpunkte gegeniiber der Variante
mit nur einer Spirale sinken.

Aufbauend auf die Ergebnisse dieser Untersuchung, werden die Proto-
typen mit einer Kiihlspirale ausgestattet, die unterhalb der Antriebswick-
lungen platziert wird. Der Abstand zwischen den Antriebswicklungen und
dem dariiber liegenden Motorgehduse wird so klein wie moglich ausge-
fihrt. Mit diesen Massnahmen kann eine optimale passive Kiithlwirkung
erzielt werden und bei aktiver Kithlung kénnen die Motortemperaturen
um ca. 25 % verringert werden (vgl. Abb. 5.8(e) und (f)).
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5.4 Skalierung der Motortemperatur

Zur Bestimmung der Skalierungsgesetze fiir die Motortemperatur kann
man auf ein einfaches thermisches Ersatzschaltbild (vgl. Abb. 5.1) zu-
riickgreifen. Die maximale Temperaturerh6hung im Motor AT wird im
Wesentlichen von den Kupferverlusten P, bestimmt. Diese werden von
den Spulen {iber den inneren Motoraufbau (Ryy ») zur Tankwand gelei-
tet und von dort in das vorbeistrémende Fluid abgebeben (R o). Die
Motortemperatur betriagt somit

l 1
AT = PCu(Rth,)\ + Rth,a) = PV,Cu (M + OéA) . (534)

Der innere Ubergangswiderstand skaliert mit

Riny = ﬁ ot (5.35)
und wird nur durch die Warmeleitfahigkeit der verwendeten Materialien
definiert. Der Ubergangswiderstand von der Tankwand ins Fluid hinge-
gen héngt stark von den vorherrschenden Stromungsbedingungen ab. In
Abs. 5.2.3 wurde der Zusammenhang zwischen Warmeiibergang und Stro-
mung mit Hilfe des Potenzansatzes Gl. 5.18

Nu = a;Re$2Pr(T)*

beschrieben. Fiir die Skalierung kann der Ansatz Gl. 5.18 in guter Néhe-
rung (ag =~ 7/8, vgl. Tab. 5.3) zu

Nu o Re/® (5.36)
vereinfacht werden. Setzt man noch fiir die NuBelt— (Gl. 5.13) und Reynolds-

zahl (Gl. 5.17) in Gl 5.36 ein, erhdlt man die Skalierungsbedingung fur
den Wirmeitibergangskoeffizienten:

2\ 7/8
a—j\F x (47T> = o ocn/38/8 (5.37)
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Mit Hilfe von Gl. 5.37 kann nun die Skalierungsbedingung fiir den ther-
mischen Ubergangswiderstand an der Tankwand

1 s
Ripo = — xn 6/8,~22/8 (5.38)

hergeleitet werden.

Aus GI. 5.34 wird ersichtlich, dass die Skalierung der Temperatur auch
vom Verhéltnis der beiden Widerstdnde Ry x/Rin,o abhéngt. Da dieses
Grossenverhéltnis vorab nicht bekannt ist, werden die folgenden zwei
Grenzfille, Rin ) > Rih,o und Rip y << Rih,q, betrachtet.

Skalierung bei R¢n » > Rthqo

Gilt Rn » > Ren o reduziert sich Gl. 5.34 auf
AT = PoyRiny = O%RouRin - (5.39)
Da Rcy, o p~ 1 gilt, skaliert die Motortemperatur in diesem Fall mit
AT =x 0% 2. (5.40)

Da die Temperatur iiber alle Baugrossen konstant bleiben soll, darf die
Durchflutung maximal mit

O x i (5.41)
skalieren. D.h. die Stromdichte muss mit
(C]
J=5=Jx wt (5.42)

skalieren bzw. der Strombelag muss

e 0
= -4
S ron/3 =S xu (5.43)

konstant bleiben. In Abb. 5.9 wird die Temperaturskalierung Gl. 5.40 fiir
einen idealisierten Motoraufbau Ryn, x > Rih,o und den realen Motorauf-
bau dargestellt, bzw. miteinander verglichen.
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Abbildung 5.9: Skalierung der Motortemperatur in Abhangigkeit des Baugrosse p
beim realen und idealisierten (R¢n,x > Rin o) Motoraufbau, jeweils fir J = konst.
und S = konst.

Skalierung bei Rip o > Rin,y

Fir den Fall, dass Rih,o > Rin, gilt, kann unter Zuhilfenahme von
Gl 5.34 und GI. 5.38 folgendes Skalierungsgesetz fiir die Motortempera-
tur

AT = PoyRino = ©*ReuRin.o = AT o ©%n~7/8,730/8 (5.44)

ermittelt werden. Damit die Motortemperatur konstant bleibt, muss die
Durchflutung daher mit
O o n/16,,15/8 (5.45)

skalieren. Daraus lassen sich analog zu Gl. 5.42 und Gl. 5.43 die Skalie-
rungsbedingungen fiir Stromdichte

J o< /16,7178 (5.46)

bzw. Strombelag
S ocn/16,7/8 (5.47)
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Abbildung 5.10: Skalierung der Motortemperatur in Abhéngigkeit des Baugrosse p
beim realen und idealisierten (Rypn,o > Rin,x) Motoraufbau, jeweils fur J = konst.,
S = konst. und © o p15/8,

ableiten. In Abb. 5.10 wird die Temperaturskalierung Gl. 5.44 fiir den Fall
Rin,o > R, x dargestellt und mit der Skalierung des Aufbaus verglichen.

Zusammenfassung & Fazit

Der Vergleich von Abb. 5.9 und Abb. 5.10 macht deutlich, dass der Grenz-
fall Rgn x> Rin,o sehr nahe an der Skalierung des realen Aufbaus liegt.
Das bedeutet, dass der innere Ubergangswiderstand Ry,  fiir die Tempe-
raturerhohung im Motor ausschlaggebend ist. Eine detaillierte Untersu-
chung zeigt, dass fiir die Kupferverluste das Verhéltnis der Widerstdnde
den Wert Ryn x/Rih,e > 10 annimmt. Selbst fir die Spaltrohrverluste,
die unmittelbar in der Tankwand generiert werden, betrégt dieses Ver-
héltnis immer noch Ryn x/Rin,o > 2. Dies hat zur Folge, dass bei der
Skalierung des Motors nicht mit einer konstanten Stromdichte gerechnet
werden kann. Um die Motortemperatur iiber alle Baugrossen konstant
zu halten, muss mit konstantem Strombelag bzw. mit © o p skaliert
werden.

129



KAPITEL 5. THERMISCHES MODELL

Ry » dominant Ry, o dominant

Temperatur T' uO u0
Ubergangswiderstand Ry, Tt n=T/8,-22/8
Kupferverluste Pcy wh n7/822/8
Durchflutung © Hl n7/16H15/8
Stromdichte J pt n7/16,,-1/8
Strombelag S u° n7/16u7/8
Drehmoment M w3 n7/16u31/8
Leistung Ppech npd n23/16,31/8
Newtonzahl Ne n*Qu*Q n25/16ﬂ—9/8
Leistungseintrag Pmecn/V npu° n23/16,7/8
Drehzahl n (Ne = idem) ot [~ 18/25

Tabelle 5.4: Skalierungsgesetze fiir die Bedingung 7" = konst. Die Skalierung fir
den Grenzfall Ry, \ > Rinh,o entspricht in guter Ndherung der Skalierung des realen
Aufbaus.

Der zweite Grenzfall (Ryn,x < Rih,q) zeigt, dass selbst wenn man die
Wiérmeleitfahigkeit der im Motorinneren verwendeten Materialien stark
erhoht keine konstante Stromdichte, d.h. © oc p?, fiir die Skalierung
angenommen werden darf. Selbst fiir A — oo darf die Durchflutung nur
mit © o p'%/8 wachsen.

In Tab. 5.4 sind die Skalierungsgesetze fiir die beiden Grenzfélle Ry, » >
Rin,o und Ryp y < Rino unter der Bedingung einer konstanten Motor-
temperatur aufgelistet.
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Abbildung 5.11: Einfluss der Warmeleitfahigkeit der Vergussmasse auf die Tempe-
raturentwicklung im gekiihlten und ungekiihlten Motor.

5.5 Sensitivitatsanalyse

Die Leitfahigkeit der Vergussmasse und des Materials des Gehduses ha-
ben grossen Einfluss auf die Temperaturentwicklung im Motor. Aus die-
sem Grund wird dieser Einfluss in den folgenden Abschnitten genauer
untersucht, um das optimale Material wahlen zu koénnen.

5.5.1 Einfluss der Vergussmasse

Wie aus Abb. 5.11 deutlich hervorgeht, hat die Leitfdhigkeit der Verguss-
masse einen sehr hohen Einfluss auf die Temperaturen im Motor. Eine
Verdoppelung der Warmeleitfdhigkeit wiirde fast zu einer Halbierung der
Motortemperaturen fithren. Leider weisen die heute kommerziell erhalt-
lichen Vergussmassen kaum Wérmeleitfahigkeiten von A > 1 W/m/K
auf. Zudem haben Vergussmassen mit héherem A oft eine hohe Sprodig-
keit und einen hohen Wérmeausdehnungskoeffizienten, was zu Spriingen
im Verguss bzw. zu Beschddigungen der Wicklung oder der Sensorkabel
fiihren kann.
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Becher aus Edelstahl

Becher aus Kunststoff’

© @

Abbildung 5.12: Einfluss des Bechermaterials auf die Motortemperaturen: (a) Be-
cher aus Edelstahl mit aktiver Wasserkiihlung, (b) Becher aus Edelstahl ohne zu-
sétzlicher Wasserkiihlung, (c¢) Kunststoffbecher mit aktiver Wasserkithlung und (d)
Kunststoffbecher ohne zusétzlicher Wasserkiithlung (9 = (T — Tyef)/(Tmax — Tref))-

5.5.2 Einfluss Motorgehiuse (Becher)

Da das Riihrsystem chemieresistent sein soll, ist eine Tankwand aus Edel-
stahl unumgénglich. Der Becher (Motorgehduse) kommt nicht mit dem
Tankinhalt in Beriihrung und kénnte daher auch aus einem anderen Ma-
terial gefertigt werden. Wird der Becher auch aus Metall gefertigt, ent-
stehen zwar héhere Wirbelstromverluste, der thermische Ubergangswi-
derstand zwischen Motor und Tankinhalt ist dafiir aber klein. Bei einem
Kunststoffbecher beschrinken sich die Wirbelstromverluste nur auf die
Tankwand. Aufgrund der geringen Warmeleitfahigkeit von Kunststoffen
steigt der thermische Ubergangswiderstand aber erheblich.

Mit Hilfe von Simulationen wurde evaluiert, wie hoch der Einfluss
des verwendeten Bechermaterials ist. Dazu wurden die zwei folgenden
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Abbildung 5.13: Motortemperaturen beim Sterilisieren (SIP) bei (a) einem Kunst-
stoffbecher ohne Zusatzkiihlung, (b) einem Kunststoffbecher mit Zusatzkiihlung, (c)
einem Edelstahlbecher ohne Zusatzkiihlung und (d) einem Edelstahlbecher mit Zu-
satzkiihlung.

Extremwerte betrachtet: Ein Becher aus Edelstahl mit A = 15 W/(m
K) und ein Kunststoffbecher mit A = 0.7 W/(m K). Die Ergebnisse
sind in Abb. 5.12 dargestellt. Durch den Einsatz eines Kunststoffbe-
chers steigt die maximale Motortemperatur bei aktivierter Zusatzkiih-
lung um ca. 20 % gegeniiber der Verwendung eines Edelstahlbechers an
(vgl. Abb. 5.12(a) und (c)). Wird die zusétzliche Kiithlung deaktiviert,
wird der Einfluss des Bechermaterials hoher, da hier die gesamte Verlust-
leistung durch den Becher in den Tank abgefiihrt wird. In diesem Fall
steigt die Motortemperatur um ca. 59 % an (vgl. Abb. 5.12(b) und (d)).

Der Einfluss der héheren Warmeleitfahigkeit des Bechermaterials kann
nicht durch die geringeren Wirbelstromverluste kompensiert werden. Ge-
nerell haben die Wirbelstromverluste einen vernachldssigbaren Einfluss
auf die Temperaturentwicklung, da diese in unmittelbarer Nahe (geringe-
rer Ubergangswiderstand) zum kiihlenden Tankinhalt generiert werden
und aufgrund moderater Drehzahlen einen kleinen Verlustanteil ausma-
chen. Die Tankwandtemperatur bleibt von der Wahl des Bechermaterials
so gut wie unbeeinflusst.
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Wihrend man sich im Betrieb wiinscht, dass der thermische Ubergangs-
widerstand des Bechers gering ist, wire eine isolierende Wirkung beim
Sterilisieren des Tanks (SIP 130 °C) vorteilhaft, um das Innere des
Motors vor den hohen Temperaturen zu schiitzen. In Abb. 5.13 ist der
eingeschwungene Temperaturzustand im Motor beim Sterilisieren darge-
stellt. Es zeigt sich, dass sich im ungekiihlten Fall die Temperaturen bei
einem Kunststoffbecher (Abb. 5.13(a)) und einem Becher aus Edelstahl
(Abb. 5.13(c)) kaum unterscheiden. Ist die Wasserkiithlung aktiv, ist der
Sensor beim Kunststoffbecher (Abb. 5.13(b)) einer um ca. 10 °C geringe-
ren Temperatur ausgesetzt als bei einem Edelstahlbecher (Abb. 5.13(d)).
Die Simulationsergebnisse in Abb. 5.13 zeigen weiter, dass in jedem Fall
die Zusatzkiihlung wéhrend des Sterilisierens aktiviert werden muss, um
die Sensortemperatur unter der zuldssigen Hochstgrenze von 125 °C zu
halten.

Abschliessend kann das Fazit gezogen werden, dass auch das Motorge-
héuse aus Edelstahl bzw. einem Material mit hoher Warmeleitfihigkeit
gefertigt werden sollte, da dies zu einer wesentlich besseren Kithlwirkung
im Betrieb fiihrt, bei nur sehr geringen Nachteilen beim Sterilisieren.
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Abbildung 5.14: Zur Messung der Wicklungs—, Eisen—, Sensor— und PCB-
Temperatur wurden Thermocouples (Type K) im Motor an den abgebildeten Positio-
nen (a) verbaut. Zur Messung der Wandtemperatur wurden wasserfeste, irreversible
Temperaturmessstreifen (b) verwendet.

5.6 Validierung des thermischen Modells

Zur Verifizierung des thermischen Modells bzw. der Simulationsergebnis-
se wurden im Mixermotor an den in Abb. 5.14(a) abgebildeten Positionen
Temperatursensoren (Thermocouples) mitverbaut, um die Wicklungs—,
Eisen—, Sensor— und PCB-Temperatur zu messen. Zur Messung der Wand-
temperatur wurden Temperaturmessstreifen (Abb. 5.14(b)) auf der Tank-
wand vor den Statorklauen appliziert, da hier die hochsten Wandtempe-
raturen auftreten.

5.6.1 Validierung bei natiirlicher Konvektion

Bei stehendem Rotor erfolgt der Warmeiibergang zwischen Tankwand
und Fluid ausschliesslich durch natiirliche Konvektion. Um zu iiberprii-
fen, ob auch in diesem Betriebsfall mit dem hier vorgestellten thermischen
Modell genaue Vorhersagen fiir die Motortemperaturen getroffen werden
konnen, wurden Messungen bei einem Prototyp (Tankwand und Becher
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Abbildung 5.15: Verifikation des thermischen Modells bei natiirlicher Konvektion
(n = 0) im Massstab g = 1 und g = 0.6. Die Messung der Wandtemperaturen erfolgte
mit den in Abb. 5.14(b) dargestellten Temperaturmessstreifen.

aus Edelstahl) im Massstab p = 1 und g = 0.6 durchgefiihrt. Dazu wur-
de bei n = 0 die Verlustleistung in den Spulen variiert und es wurden
die dabei auftretenden Motortemperaturen (Wicklung und Tankwand)
gemessen. Die Resultate sind in Abb. 5.15 jeweils fiir aktivierte und de-
aktivierte Zusatzkithlung dargestellt.

Bei natiirlicher Konvektion ist der Wérmeiibergang zwischen Tank-
wand und Tankinhalt im Gegensatz zur forcierten Konvektion gering.
Aus diesem Grund hat die Zusatzkiihlung einen hohen Einfluss auf die
Motortemperaturen. Die Ergebnisse in Abb. 5.15 zeigen, dass unter der
Annahme einer konstanten Motortemperatur bei aktivierter Zusatzkiih-
lung wesentlich hohere Kupferverluste zuldssig sind.
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Abbildung 5.16: Verifikation des thermischen Modells bei forcierter Konvektion:
Temperaturverlauf beim Einschalten des Motors ohne Zusatzkithlung. Arbeitspunkt:
n = 250 U/min, p = 1 und Ne = 1.62. Die Messwerte sind als Punkte dargestellt.

5.6.2 Validierung bei forcierter Konvektion

Um den in Abs. 5.2.3 durch Simulation bestimmten Wéarmeiibergangsko-
effizienten fir forcierte Konvektion zu verifizieren, wurde der Motor (vgl.
Abs. 8.3.2) mit 250 U/min betrieben und der zeitliche Temperaturver-
lauf im Motor gemessen. Die Messergebnisse fiir den Fall der deaktivier-
ten Zusatzkithlung werden in Abb. 5.16 und fiir den Fall der aktivierten
Motorkiihlung in Abb. 5.17 mit den Simulationsergebnissen verglichen.
Der Vergleich zeigt, dass nicht nur die Endwerte der Temperaturen, son-
dern auch deren zeitlicher Verlauf mit guter Genauigkeit mit dem hier
vorgestellten thermischen Motormodell vorhergesagt werden konnen.

Durch die zeitabhingige Messung bzw. Simulation der Motortempera-
turen konnte auch, wie in Abb. 5.16 ersichtlich, die thermische Zeitkon-
stante des Motors zu 7y, =~ 30 min bestimmt werden.
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Abbildung 5.17: Verifikation des thermischen Modells bei forcierter Konvektion:
Temperaturverlauf beim Einschalten des Motors mit Zusatzkiihlung. Arbeitspunkt:
n = 250 U/min, g = 1, Ne= 1.62 und Vorlauftemperatur Wasserkiihlung 23°C. Die
Messwerte sind als Punkte dargestellt.
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Abbildung 5.18: Motortemperaturen bei Betrieb des Mixers im Massstab u = 1 bei
aktivierter Zusatzkiihlung.

5.7 Temperaturen im Betrieb

In Abb. 5.18 und Abb. 5.19 sind die Motortemperaturen in Abhéngig-
keit der Rotordrehzahl dargestellt. Der Simulation des Temperaturver-
laufs wurde ein Fligelrad mit Ne = 1.62 und dy = 360 mm zugrunde
gelegt (vgl. Abs. 8.3.3). Geht man von einem Temperaturlimit in den
Wicklungen von 160°C aus, kann im gekiihlten Betrieb eine Drehzahl
von ca. 370 U/min erreicht werden (siche Abb. 5.18). Bei deaktivierter
Zusatzkiithlung reduziert sich die Maximaldrehzahl auf ca. 330 U/min.

Bei thermisch zuldssiger Maximaldrehzahl sind die Positionssensoren
einer Temperatur von ca. 120°C ausgesetzt. Die maximal zulédssige Sensor-
temperatur betragt 120°C. Das PCB der Motorelektronik bleibt in allen
Betriebspunkten anndhernd auf Umgebungstemperatur. Die maximale
Wandtemperatur im Fluidspalt iiberschreitet in keinem Betriebspunkt
unterhalb der Maximaldrehzahl 35°C.
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Abbildung 5.19: Motortemperaturen bei Betrieb des Mixers im Massstab p = 1
ohne Zusatzkiihlung.
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Kapitel 6
Hydrodynamik im Riihrkessel

6.1 Grundgleichungen und Kennzahlen

6.1.1 Navier—Stokes Gleichungen

Eine Fluidstromung kann vollsténdig mit Hilfe der Erhaltungssétze fiir
Masse, Impuls und Energie beschrieben werden [49,50]. Da bei den Flis-
sigkeiten in Riihrkesseln die Anderung der Dichte in den meisten Fillen
vernachléssigt werden kann, werden nachfolgend nur inkompressible Flui-
de betrachtet. Die Bilanzgleichungen sind in Tensornotation angegeben.

Massenerhaltung

Bei inkompressiblen Fluiden reduziert sich die Massenbilanz auf

3ui

oy =0 (6.1)

Impulserhaltung

Die Impulsbilanz fiir ein inkompressibles Fluid lautet

ou; du; 1 0p 0 Ou;

= —uy - - — i 6.2
ot K Ox; pOz; Vaxj Ox; +\f/ (62)
\I// ~—— Y ~— v
I v
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I: Lokale Geschwindigkeitsdnderung
II: Advektionsterm (Anderung der Geschwindigkeit durch Einwirkung
des Umgebungsfluid)
III: Diffusionsterm (Dampfung durch Viskositét)
IV: Geschwindigkeitsdnderung aufgrund eines Druckgradienten
V: Geschwindigkeitsdnderung aufgrund externer Massekréfte (z.B. Gra-
vitation).

Energieerhaltung

Vernachlassigt man den Einfluss der Temperatur auf die Dichte und die
Warmekapazitit, lautet die Energiebilanz

oT oT 0 oT ou; ou;
- —_ i— FA— — —p— — Ty —2 .
P = P T Nom 0m Pom Vo, (63)
N—_——
I 11 III v v

I: Lokale Anderung der Energie
II: Energieinderung durch Konvektion
ITI: Energieinderung durch Wéarmeleitung
IV: Energiednderung durch Druckarbeit
V: Energiedinderung durch Dissipation (Reibungswérme).

Diese funf Bilanzgleichungen von Masse (Gl. 6.1), Impuls (Gl. 6.2) und
Energie (Gl. 6.3) werden als Navier—Stokes Gleichungen bezeichnet (oft
auch nur die Massen— und Impulsbilanz [50]). Fiir Rithrkesselstromungen

konnen die Navier-Stokes Gleichungen nur numerisch gelost werden (siehe
Abs. 6.6).

6.1.2 Leistungskennzahl

Die resultierende Kraft auf ein Rotorblatt ist abhidngig von der Rotor-
blattfliche Ay oc d3 und dem Staudruck p o p - u;

Fy o< d3-p-ub. (6.4)

Setzt man fiir die Umfangsgeschwindigkeit uy o« n - do in Gl. 6.4 ein,
erhélt man
Fyxp-n?-dj. (6.5)
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Aus Gl. 6.5 kann nun der dimensionslose Kraftbeiwert

F

Cp=—r—
" pen?dl

(6.6)

abgeleitet werden. Setzt man die Beziehungen M « Fy-dy und P < M -n
in Gl. 6.5 ein, erhdlt man die Beziehung fiir die Riihrerleistung

Poxp-n®-dj. (6.7)

Aus Gl. 6.7 kann der dimensionslose Leistungsbeiwert (Leistungs- oder

Newtonzahl)
P 2-m-M
Ne = = 6.8
MR AN 65

abgeleitet werden. Der Kraftbeiwert Cr bzw. die Newtonzahl Ne kénnen
nur durch Messung oder Simulation fiir eine bestimmte Fliigelrad—Tank—
Kombination ermittelt werden! [1,2].

6.1.3 Pumpen- oder Durchsatzkennzahl

Die Newton- bzw. Leistungszahl Ne gibt Aufschluss iiber die Riihrer-
leistung bzw. das bendtigte Drehmoment. Um ein Fliigelrad vollstdndig
charakterisieren zu kénnen, muss aber auch der vom Fliigelrad generierte
Massenstrom bekannt sein. Durch Messung (z.B. PIV) oder Simulation
wird der durch die Bezugsfliche Aq = (d3 — d3)m/4 (siche Abb. 6.1) tre-
tende Massenstrom bestimmt. Mit Hilfe der Dichte p, des Fliigelraddurch-
messers do und der Drehzahl n kann der Massenstrom 7 dimensionslos
gemacht werden und man erhélt die Pumpen- oder Durchsatzkennzahl
des Riihrers: .

Q= (6.9)

pem-di

Analog zur Newtonzahl kann die Pumpenzahl @) nur experimentell
oder numerisch bestimmt werden und héangt von der Geometrie des Fli-
gelrades und dessen Einbaulage ab.

INicht nur die Form des Fliigelrads hat Einfluss auf Kraft und Moment, sondern
auch die Einbaulage, die Tankform sowie Einbauten im Tank etc.
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(a) konventioneller Rithrer (b) lagerloser Rithrer

Abbildung 6.1: Bezugsflichen zur Bestimmung der Durchsatzkennzahl bzw. der
Pumpenzahl bei (a) konventionellen und (b) bei lagerlosen Riihrern.

6.1.4 Leistungscharakteristik

Der Zusammenhang zwischen der Rithrer-Reynoldszahl

. 2 . . 2
Re— %2 _pn-d (6.10)
v 1

und der Newtonzahl Ne Gl. 6.8
Ne = f(Re) (6.11)

wird Leistungscharakteristik genannt und ist das wesentliche Charakte-
ristikum eines Rithrers. Der Zusammenhang in Gl. 6.11 gilt fiir bewehrte
(mit Strémungsbrecher) und auch fiir unbwehrte (ohne Strémungsbre-
cher) Riihrer. Die Ausbildung eines Vortex hat beim unbewehrten Riihrer
keinen Einfluss auf die Newtonzahl Ne, solange der Vortex den Riihrer
nicht erreicht und kein Gas in die Flussigkeit eingebracht wird [1].

In Abb. 6.2 ist die Leistungscharakteristik eines konventionellen, in
der Tankmitte platzierten Blattrithrers abgebildet [1]. Es ist deutlich zu
erkennen, dass sich die Leistungscharakteristik fiir einen bewehrten und
unbewehrten Behélter stark unterscheidet. Bei niedrigen Reynoldszahlen
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Abbildung 6.2: Vergleich der Leistungscharakteristik eines konventionellen Blattrith-
rers (Daten aus [1]) mit einem lagerlosen PBT- und FBT-Mixer (45°-PBT und FBT:
dz/dl = 0.35, hz/dz = 0.2, h3/h1 = 0.1, 63/d1 = 0.25, z2 = 4, z3 = 0; Blattriihrer:
d2/d1 = 0.5, hg/dg =1, h3/h1 = 0.45, 63/d1 =0, 220 = 2;).

gilt sowohl fiir den bewehren und unbewehrten Blattrithrer Ne oc Re ™.
Bei steigender Reynoldszahl wird beim bewehrten Riihrer die Newton-
zahl konstant. Beim unbewehrten Riihrer tritt ein grosses Ubergangsge-
biet (200 < Re < 10%) auf, in dem Ne o Re™'/? gilt. Erst bei sehr hohen
Reynoldszahlen (Ne > 10°) wird die Newtonzahl beim unbewehrten Blat-
trithrer unabhéngig von der Reynoldszahl.

Beim lagerlosen Mixer werden keine Stromungsbrecher eingesetzt.
Durch die exzentrische Platzierung des Rotors wird jedoch eine Quasi—
Bewehrung erreicht und der Vortex unterdriickt bzw. verringert. Da fiir
diesen Riihrertyp noch keine Daten in der Literatur zur Verfiigung stehen,
wurde die Leistungscharakteristik fir einen lagerlosen Flach— (FBT) und
Schragblattrithrer (PBT) mittels Simulation ermittelt. Die Charakteristi-
ken der beiden lagerlosen Riihrer sind in Abb. 6.2 dargestellt. Auch hier
konnen wieder drei Bereiche unterschieden werden [1]:

o Im laminaren Bereich (Re < 20...30) gilt Ne oc Re™". Somit ergibt
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sich fiir die Leistung und das Drehmoment die Beziehung
Poxn-n?-d® bzw. M ocn-n-d°. (6.12)

In diesem Bereich hat die Dichte keinen Einfluss auf die Leistung
bzw. das Moment.

o Der Ubergangsbereich (20...30 < Re < 10%...10%) ist nicht so
ausgeprigt wie bei konventionellen unbewehrten Rithrern. Auch ein
Zusammenhang Ne Re /3 konnte beim lagerlosen Riihrer nicht
beobachtet werden. In diesem Bereich haben sowohl die Dichte als
auch die Viskositét einen Einfluss auf die Newtonzahl.

o Im turbulenten Bereich der Hauptstrémung (Re > 10%...10%) ist
die Newtonzahl unabhéngig von der Reynoldszahl. In diesem Be-
reich ist die Viskositat nicht relevant und es gilt

Poxp-n®-d® bzw. M xp-n?.d°. (6.13)

Die zwei Kurven in Abb. 6.2 stellen die Leistungscharakteristik eines
lagerlosen Flachblattriithrers und Schragblattrithrers dar. Der einzige Un-
terschied zwischen beiden Riihrern ist der unterschiedliche Rotorblatt-
winkel (FBT: 8y = 0°, PBT: 85 = 45°). Mit abnehmender Reynoldszahl
nimmt der Unterschied zwischen den Newtonzahlen der beiden Riihrer ab.
D. h. im laminaren Bereich spielt der Rotorblattwinkel 35 eine verschwin-
dende Rolle. Die Newtonzahl Ne wird nur durch den Rotordurchmesser
do und die Rotorblatthohe ho definiert.

6.2 Turbulenz im Riihrkessel

FEin Haupteinsatzgebiet des lagelosen Mixers ist das Vermischen nieder-
viskoser (wasserdhnlicher) Flissigkeiten. Die besten Mischergebnisse wer-
den bei turbulenter Strémung im Riihrkessel erreicht (Re > 10%). Eine
turbulente Strémung zeichnet sich durch zeitlich und 6rtlich instationére
dreidimensionale Verwirbelungen aus. Zur Aufrechterhaltung dieser Tur-
bulenzen muss stetig Energie {iber den Riihrer zugefithrt werden. Der
Energietransport erfolgt kaskadenartig, wobei grosse Wirbel in immer
kleinere Wirbel zerfallen, bis schliesslich die kinetische Energie durch
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Abbildung 6.3: Verschiedenen Wirbelgréssen bei turbulenter Riithrkesselstromung.

Dissipation in Warme umgewandelt wird. Eine solche Turbulenzkaskade
ist in Abb. 6.3 schematisch dargestellt.

Bei freier Turbulenz? haben die gréssten auftretenden Wirbel (Makro-
massstab Aw) die gleiche Dimension wie der turbulenzerzeugende Ro-
tor [1,51,52]

Diese grossen Wirbel zerfallen und geben ihre kinetische Energie kaska-
denartig und unabhéngig von der Viskositit an kleinere Wirbel weiter.
Erst bei sehr kleinen Wirbeln dominieren die Viskositatskréfte iiber die
Tragheitskrifte und die Energie der Stromung wird in Warme dissipiert.
Die Dimension der kleinsten Wirbel die in einer turbulenten Strémung
auftreten kénnen (Kolmogorov’scher Mikromassstab) konnen mit Hilfe
der Viskositdt v und der massebezogenen Riihrleistung ¢ = P/(pV') be-

stimmt werden [1,51, 52]
4 v3

Diese kleinen Wirbel sind bestimmend fir die Scherbeanspruchung des
Rithrgutes (vgl. Abs. 6.4), die Mikromischung (vgl. Abs. 6.3) sowie fiir
die Grosse der Tropfen bzw. Partikel beim Dispergieren.

2Turbulenz, die nicht durch Winde beeinflusst wird (Gegensatz: wandbegrenzte Tur-
bulenz).
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Mit kleiner werdender Wirbelgrdsse lw geht die Richtungsabhédngig-
keit verloren und die Mikroturbulenz wird statistisch unabhéngig von
der Hauptstromung (lokale Isotropie). Nach der Theorie der isotropen
Turbulenz von Kolmogorov unterscheidet man folgende drei Bereiche der
Mikroturbulenz [52]:

o Trigheitsunterbereich (TB): Im Bereich 20 - Aw < lw < 0.1 - Aw
sind die Wirbel in sich turbulent und der Energietransport erfolgt
hauptséchlich durch die Tragheitskréfte.

o Dissipationsunterbereich (DB): Bei den kleinsten Wirbeln (Aw <
lw < 6 - Aw) dominiert die Viskositdt iiber die Tragheitskrifte.
Diese Wirbel fliessen laminar und ihre Bewegungsenergie wird in
Wiérme dissipiert.

o Ubergangsbereich (UE): Der Ubergang zwischen turbulent und la-
minar fliessenden Wirbeln erfolgt nicht schlagartig. Der Ubergang
erfolgt im Bereich von A\w < lyw < 6 - Awy.

Damit sich der Trégheitsunterbereich ausbilden kann, muss ein gewis-
ser Abstand zwischen dem Mikro- (Aw) und Makromassstab (Aw) ein-
gehalten werden. Sind die Bedingungen
n-d

A
W £ 150...200 und Re =
Aw

2 > 10" (6.16)

erfiill, spricht man von wollausgebildeter Turbulenz im Rithrkessel [52].
D.h. das Stromungsfeld sowie die Turbulenz werden nicht von der Visko-
sitdt v beeinflusst bzw. sind unabhéngig von Re. Die Einhaltung dieser
Bedingungen (Gl. 6.16) ist Grundvoraussetzung fir die Anwendung von
Scale-Up-Gesetzen (vgl. Abs. 6.5).

6.3 Mischen des Riihrgutes

Die wichtigste und haufigste Rithraufgabe ist das Homogenisieren. Beim
Homogenisieren werden Konzentrationsunterschiede im Behélter durch
Rithren ausgeglichen. Der Prozess des Homogenisierens kann als Kombi-
nation zweier Teilprozesse (Makro- und Mikromischung) betrachtet wer-
den [1,52,53].

Der Makromischvorgang beschreibt die Grobmischung. Die anféngli-
chen Konzentrationsunterschiede werden schnell durch die Hauptstro-
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mung abgebaut. Die turbulenten Wirbel (siehe Abb. 6.3) zerkleinern
die homogenen Fluidballen immer weiter. Durch die turbulenten Wirbel
konnen die in sich homogenen Fluidballen (Tropfen- oder Teilchengros-
se bei Emulsionen bzw. Suspensionen) aber nur bis zu einer Grosse von

Aw = (1/3 / e) Y4 gerkleinert werden. Die Mischung innerhalb der kleinsten
Fluidballen erfolgt durch Diffusion (Mikromischung). Die Mikromischzeit
kann mit

prs V3
D Ve D2
berechnet werden. Der Diffusionskoeffizient fiir wasserahnliche Fliissigkei-
ten ist D ~ 107 m?/s [1].

Fiir einen lagerlosem Mixer (2500 W), der in einem 1500 Liter Tank
eingesetzt wird, ergibt sich eine Mikromischzeit (Gl. 6.17) von ) ~ 0.8s.
Die experimentell ermittelte Mischzeit 6 fiir einen Tank dieser Grosse
liegt im Minutenbereich. Daher kann davon ausgegangen werden, dass
der Einfluss der Mikromischzeit vernachléssigt werden kann und die vom
Rotor initiierte Makromischung fiir die Geschwindigkeit des Homogeni-
sierungsprozesses bestimmend ist [1]. Die maximale Gesamtmischzeit

0 (6.17)

0 <0)+0, (6.18)

kann als die Summe der Mikro- und Makromischzeit approximiert wer-
den.

6.3.1 Mischzeitcharakteristik

Bei Stoffsystemen mit keinen oder nur geringen Dichte- und Viskositéts-
unterschieden wird die Mischzeit durch die Newton- und Reynoldszahl
beeinflusst. In der Mischzeitcharakteristik

Q=n-0= f(Re) (6.19)

wird die dimensionslose Mischzeit n - § als Funktion der Reynoldszahl
aufgetragen. Bei Stoffsystemen mit grossen Dichteunterschieden erweitert
sich die Mischzeitcharakteristik zu

Q=n-0= f(Re, Ar). (6.20)
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Abbildung 6.4: Vergleich der Mischzeitcharakteristik eines lagerlosen Schragblatt—
(PBT) und Flachblattrithrers (FBT) mit einem konventionellen Blattrithrer bzw.
Propellerrithrer (45°-PBT und FBT: ds/dqy = 0.35, ha/d2 = 0.2, hg/h1 = 0.1,
63/d1 = 0.25, zo0 = 4, z3 = 0; Blattrihrer: dg/dl = 0.5, h2/d2 =1, h3/h1 = 0.45,
e3/d1 = 0, zo = 2; Propellerrithrer: da2/d1 = 0.3, ha/h1 = 0.45, e3/d1 = 0, 22 = 3,
B2 = 65°); Daten fur Blatt— und Propellerriithrer aus [1]).

Die dimensionslose Archimedeszahl

_d3-g-Ap
2-p

Ar (6.21)

berticksichtigt dabei die unterschiedlichen Stoffeigenschaften [1].

In Abb. 6.4 wird die Mischzeitcharakteristik eines lagerlosen Flachblatt-
und 45°-Schriagblattrithrers mit der eines konventionellen Blattriithrers
bzw. Propellerriihrers verglichen. Je nach Rotorform und Einbaulage kon-
nen die Charakteristika stark voneinander abweichen. Beim lagerlosen
Rithrer kann man drei Bereiche definieren:

« Bei Re < 102 gilt fiir die dimensionslose Mischzeitkonstante n -6 o
Re™! und die Mischzeit

b s (622)
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nimmt mit dem Quadrat der Umfangsgeschwindigkeit ab.

o Im Bereich 102 < Re < 10? tritt bei lagerlosen Mixern das Mi-
nimum der Mischzeitkonstante auf. Dariiber hinaus kénnen keine
generellen Angaben zum Zusammenhang von Re und n-6 fiir diesen
Bereich getroffen werden.

e Bei Re > 10* kann die Mischzeitkonstante € fiir lagerlose Systeme
als konstant angenommen werden. Die Mischzeit

= (6.23)

n

nimmt in diesem Bereich direkt proportional zur Drehzahl ab.

6.3.2 Bestimmung der Mischzeit

In der Literatur [1,7,51,54-56] werden eine Vielzahl verschiedener Metho-
den zur experimentellen Bestimmung der Mischzeit angefiihrt. In der vor-
liegenden Arbeit wird eine elektrochemische Methode verwendet. Zur Be-
stimmung der Mischzeit wird eine elektrisch leitfdhige Tracer—Fliissigkeit
(NaCl, Kochsalzlosung) in den Tank injiziert und die Leitfdhigkeitsédnde-
rung mit Hilfe von Sonden an mehreren Punkten im Tank gemessen. Die
gemessene Leitfahigkeit entspricht der Konzentration des Tracers an den
Messpunkten (k = Ag - ¢).

Mit Hilfe der gemessenen Tracer—Konzentrationen ¢;(t) an den ks Mess-
punkten kann nun die momentane Uniformitéat

max [¢;(t) — Coo|:—
Ut)=1- s ik (6.24)

Co — Coo

der Mischung berechnet werden [55]. Dabei ist ¢y die Anfangskonzentra-

tion der Tracer—Fliissigkeit. Die Endkonzentration im Tank nach dem

Homogenisieren ist

_ €0 * Vracer . (625)
VTracer + VTank

Aufgrund der Messunsicherheit kann nicht genau bestimmt werden, wann
vollstdndige Homogenitdt U = 1 erreicht wird. Deshalb wird die Misch-
zeit O als jene Zeit definiert, die benétigt wird um eine gewisse Anné-
herung A (z.B. 95%) an die vollstindige Homogenitét zu erreichen. Die

Coo
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Abbildung 6.5: Exemplarischer Verlauf der Uniformitat bei verschiedener Anzahl
von Messpunkten kg. Erst bei U > 95% macht eine Auswertung der Mischzeit einen

Sinn, da erst am Ende der Messung der Einfluss der Anzahl der diskreten Messpunkte
vernachléssigbar wird.

erreichte Uniformitét wird als Index® bei der Mischzeit angegeben
A=U(t=0p) (2B.0.95=U(t=0g;)). (6.26)

In Abb. 6.5 ist der Verlauf der Uniformitdt iiber der Zeit bei einem
Homogenisierungsvorgang bei verschiedenen Sensorkonfigurationen dar-
gestellt. Unabhéangig von der Anfangskonzentration und der Konzentra-
tionsdifferenz vor und nach der Mischung ist der Wertebereich der Uni-
formitat auf U € [0... 1] beschrénkt.

Besonders bei exzentrisch montieren Mixern hdngt die Mischzeit sehr
stark vom jeweiligen Einfiillpunkt des Tracers ab [55,57]. Zudem &ndert
sich die Lage des optimalen Einfiilllpunktes mit dem Mixertyp, der Dreh-
richtung des Rotors, den Einbaubedingungen und der Fiillhéhe. Exem-
plarisch ist in Abb. 6.6 die Abhéngigkeit der Mischzeit vom Ort der
Tracerinjektion dargestellt. Bildet sich ein Vortex aus, kann der Tracer
auch direkt in den Vortex appliziert werden. Dadurch gelangt der Tra-

3Das Prozentzeichen beim Uniformitétswert wird in der Literatur meist weggelassen.
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Abbildung 6.6: Die durch Experiment oder Simulation ermittelte Mischzeit hangt
stark von der jeweiligen Injektionsstelle des Tracers ab. Bei dieser Simulation (d2/d; =
0.3, h3/h1 = 0.1, e3/dq = 0.25, zo = 6, B2 = 20°) wurde der Tracer an fiinf verschie-
denen Stellen appliziert und die jeweilige Mischzeit bestimmt.

cer direkt zum Rotor und die Mischzeit sinkt dramatisch. Daher ist ein
Vergleich der Mischzeiten verschiedener Mixersetups nur sinnvoll bzw.
moglich, wenn die Bedingungen der Tracerzugabe so exakt wie moglich
beibehalten werden. Um der Variation des optimalen Einfiillpunktes bei
verschiedenen Setups Rechnung zu tragen, wurde in dieser Arbeit der
Tracer bei der Mischzeitbestimmung anstatt an einem Punkt moglichst
grossflachig an der Oberflache appliziert.

Neben dem Einftllpunkt hingt die Mischzeit auch vom Volumen der
zugegebenen Tracerfliissigkeit ab [58]. In Abb. 6.7 wurde die Abhangig-
keit der Mischzeit vom Tracervolumen bezogen auf das Tankvolumen
(Vivacer/Vrank) durch Simulation ermittelt. Um vergleichbare Mischzei-
ten zu erhalten muss also auch der Parameter Vivacer/Vrank Konstant
gehalten werden.

Neben diesen quantitativen Methoden kann die Mischfahigkeit eines
Mixersetups auch qualitativ mittels der Verweilzeit beurteilt werden. Da-
bei wird die Verweilzeitverteilung im Riihrkessel durch Simulation er-
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Abbildung 6.7: Simulation der Mischzeit in Abhéngigkeit des applizierten Tracer-
volumens. Mit steigendem Tracervolumen Vryacer steigt auch die Mischzeit. Dieser
Effekt ist bei einem Flachblattrithrer stiarker ausgepragt als bei einem Schrigblattriih-
rer (dp/d; = 0.35, ho/da = 0.2, hg/h1 = 0.1, e3/d1 = 0.25, zp = 4, By = 0°/45°).

mittelt (sieche Abs. 6.6); weiters werden durch die Simulationen schlecht
durchstromte Gebiete bzw. Totwassergebiete graphisch sichtbar gemacht.

6.4 Scherbeanspruchung des Riihrgutes

Die Scherbeanspruchung des Rithrgutes ist ein sehr wichtiger Prozesspara-
meter. Beim Dispergieren benotigt man moglichst hohe Scherkréafte, um
die zu dispergierende Phase in méglichst kleine Partikel bzw. Tropfen zu
zerteilen und somit z.B. eine stabile Emulsion zu gewéhrleisten. Bei Bio-
reaktoren hingegen muss der Riithrprozess moglichst scherarm sein, um
die teils empfindlichen Zellen oder Mikroorganismen nicht irreversibel zu
beschidigen [1,59-61].

Fiir die Partikelbeanspruchung in Reaktoren ist nicht die mittlere Fluid-
geschwindigkeit (Hauptstromung) relevant, sondern Turbulenzwirbel mit
vergleichbarer Grosse zum Partikel bestimmend. Je nach eingetragener
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Riihrleistung P/V und Partikelgrosse dp sind Wirbel des Triagheitsunter—
und Dissipationsunterbereiches massgebend [3].

In der Literatur finden sich eine Vielzahl von Anséitzen zur quantitati-
ven Berechnung der Partikelscherung 7p, teilweise jedoch mit erheblichen
Unterscheiden [3,53,62-66]. Miithle und Domasch [67] haben den qualita-
tiven Zusammenhang zwischen 7p und der Partikelgrosse dp dimensions-
analytisch hergeleitet:

o p-(e-dp)? (dp > 58 - Aw) (6.27)
[e3
TPO(p'dP'4% (7Aw<dp§58)\w) (628)
p-e-d
T X — (3Aw<dp§7)\w) (629)
v
TP X p-Ve-v (dp <3-Aw). (6.30)

Es zeigt sich, dass die Partikelbeanspruchung massgeblich von der Ener-
giedissipation € beeinflusst wird. Deshalb wird oft das Verhéltnis der loka-
len zur mittleren Energiedissipation €. /€ als Beurteilungsgrundlage der
Partikelbeanspruchung herangezogen. Fiir Bioreaktoren wird eine mog-
lichst gleichméssige Energiedissipation im Tank gefordert (eox/€ =~ 1),
bei Dispergieraufgaben hingegen soll €}, /€ moglichst hoch sein [2,61].

Die Bestimmung der lokalen Dissipation ist problematisch. Aufgrund
des Zusammenhangs zwischen dissipierter Energie und lokaler turbulen-
ter Geschwindigkeitsfluktuation eox o< v’ kann e im Tank experimen-
tell* bestimmt werden [2,52,61]. Im Bereich des Rotors ist die Messung
aber nicht moglich, aber gerade hier treten die héchsten Scherkréfte bzw.
die hochste Dissipation auf. Wollny [61] schligt vor, €0k mit Hilfe von
CFD Simulationen zu bestimmen. Wie in dieser Arbeit aber gezeigt wird
(siehe Abs. 6.6), ist diese Methode kritisch zu betrachten, da €0k mit
Hilfe von kommerzieller Simulationstechnik nicht genau genug bestimmt
werden kann.

Eine Moglichkeit die Partikelbeanspruchung experimentell zu unter-
suchen ist der Einsatz von Flockensystemen (z.B. Blauton oder syntheti-
scher Polymere). Dabei werden Flocken (Zusammenballung von Feststoff-
partikeln) in den Riihrkessel gegeben. Je nach Hohe der vorherrschen-

47Z. B. mit Laser Doppler Anemometrie (LDA) oder Particle Image Velocimetry
(PIV).
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den Scherkrifte werden die Flocken immer weiter aufgebrochen, bis sich
eine Endgrosse der Flocken (Vergleichsflockendurchmesser dp) einstellt.
Mit einer Vergleichsmessung mit einem Rotations— bzw. Ringspaltvisko-
simeters mit definierter Scherspannung, kann dann ein Zusammenhang
zwischen Vergleichsflockendurchmesser dr und Scherbeanspruchung 7p
hergestellt werden [60].

Biedermann [60, 68, 69] hat sehr umfangreiche Untersuchungen der
Scherbeanspruchung in Riithrkesseln unter Zuhilfenahme eines Flocken-
systems durchgefithrt. Die wichtigsten Resultate sind hier kurz zusam-
mengefasst:
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e Der Vergleichsflockendurchmesser bzw. die Scherbeanspruchung

P
TP X = (6.31)
skalieren mit der eingetragenen Riihrleistung P bezogen auf das
Rithrervolumen Vg = (d3 — d3) - 7 - hy / 4. Ein Zusammenhang
zwischen Scherbeanspruchung und Rithrerumfangsgeschwindigkeit
besteht nicht!

Die Zirkulationszeit im Tank (Sekunden) ist verglichen mit der
Prozesszeit (Tage) sehr gering. Daher durchlaufen die Partikel den
scherintensiven Rotorbereich sehr oft. Die Scherspannungen in Bio-
reaktoren miissen daher auf ein Mass begrenzt werden, dem die
Zellen oder Organismen dauerhaft widerstehen konnen.

Die Einbauhohe des Riihrers (hs/h;) sowie die Form des Tankbo-
dens (z.B. Klopperboden) haben keinen erkennbaren Einfluss auf
die Scherbeanspruchung des Riithrgutes.

Bei radialférdernden Riithrern nimmt die Scherbelastung mit stei-
genden Werten von hs/ds, da/dy und Ne ab. Das Durchmesserver-
héltnis do/d; hat dabei den grossten Einfluss.

Axilaféordernde Riihrer zeigten eine hohere Scherbelastung als die
radialférdernden. Der Parameter da /d; hat bei axialférdernden Riih-
rern nur einen sehr geringen Einfluss.

Eine hohere Anzahl Rotorblétter zo wirkt sich positiv auf die Scher-
belastung aus. Durch die hohere Blattzahl werden die Nachlaufwir-
bel verringert, in denen erhebliche Scherkréfte auftreten kénnen.

Bei vergleichbarem Leistungseintrag (P/V') ist die Scherbelastung
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in unbewehrten Behéltern hoher als in bewehrten. Grund dafiir ist
die laminare Grenzschicht die sich an der Kesselwand ausbildet [70].

Bei einem lagerlosen Mixer treten hohe Scherkrifte nicht nur im Be-
reich der Rotorblatter auf, auch der Fluidspalt zwischen Rotor und Stator
muss genauer betrachtet werden [60]. In Abs. 6.7 wird gezeigt, dass im
Betrieb die Stromung im Spalt als turbulent betrachtet werden kann. Da-
her kénnen auch im Spalt die Gleichungen 6.27-6.30 zur Beschreibung
der Scherkréfte herangezogen werden.

6.5 Massstabsiibertragung (Scale-Up)

In der Riihrtechnik wird der Scale-Up mit zwei grundsétzlichen Zielset-
zungen durchgefiihrt. Ein Ziel ist es, Kriterien zu finden, die es erlauben
antriebstechnisch relevante Parameter (z.B. Leistung oder Drehmoment)
von Fliigelrddern zwischen Systemen verschiedener Grosse umzurechnen.
Somit ist es moglich, neuentwickelte Fliigelrdder kostengiinstig im klei-
nen Massstab zu testen sowie messtechnisch zu evaluieren und die so
gewonnenen Daten dann auf die Betriebsgrosse umzurechnen (antriebs-
technischer Scale-Up).

Die zweite Art von Scale-Up ist viel komplexer und zielt auf die ge-
samte Riithraufgabe, inklusive der damit verbundenen chemischen oder
biologischen Prozesse. Hier wird versucht Kriterien und Regeln zu fin-
den, um sicherzustellen dass die im Labor entwickelten und getesteten
Prozesse oder Reaktionen im Betriebsmassstab zu den gleichen Ergebnis-
sen fithren (verfahrenstechnischer Scale-Up).

6.5.1 Antriebstechnischer Scale-Up

Wird die Ahnlichkeitstheorie bzw. die Dimensionsanalyse [71,72] kor-
rekt angewendet, sind die Kennzahlen und Charakteristiken von geome-
trisch dhnlichen Riihrkesseln massstabsunabhéngig [1,2]. Somit ist es
moglich, die in einem Laborversuch (Modellmassstab) ermittelten Werte
(z.B. Drehmoment oder Leistung) auf einen Riihrkessel in Grossausfiih-
rung (Betriebsmassstab) umzurechnen. Bei newtonschen Fluiden muss
die Umrechnung unter der Bedingung

Re =idem und Ne = idem (6.32)
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erfolgen. Bei nicht-newtonschen Fluiden muss zusétzlich die Bedingung

v = f(n) (6.33)

berticksichtigt werden.

Die Vorgehensweise bei der Umrechnung wird anhand des folgenden
Beispiels kurz erldutert: In einem Tank (1500 Liter, do g = 0.4 m, vg =
3-107%m?2/s) soll eine Nihrlssung mit einer Drehzahl ng = 200 U/min
geriihrt werden. Um zu ermitteln, welches Drehmoment Mp dazu notwen-
dig ist, wird ein verkleinerter aber, massstabsgetreuer mit Wasser befiill-
ter Modelltank aufgebaut (50 Liter, do v = 0.128m, vy = 1-1075m?/s).
Mit der Bedingung fiir einen gleichen Stromungszustand® in beiden Tanks

ng-dop nm-doM
Re = =

v M

kann die notwendige Drehzahl ny = 651 U/min fiir den Modellversuch
ermittelt werden. Die Messung im Modellversuch ergibt My = 2Nm. Mit
2-7- MM 2-7- MB

N = =
¢ P‘”ﬁd‘dg,M P'"QB'ng

kann nun das Moment im Betriebsmassstab My = 17 Nm berechnet
werden.

6.5.2 Verfahrenstechnischer Scale—Up

Das vom Stréomungszustand unabhéngige Scale-Up—Kriterium fiir geo-
metrisch dhnliche Rithrsysteme ist in Gl. 6.32 gegeben. Ist sichergestellt,
dass sowohl im Modell- als auch im Betriebsmassstab die Turbulenz voll
ausgeprigt ist (Re > 10%...10%), kann man die Umrechnungsbedingung
in Gl 6.32 auf

Ne = idem (6.34)

reduzieren, da bei voll turbulenter Stromung die Newtonzahl oder die
Mischzeitkonstante nicht mehr von Re abhéngen bzw. konstant sind (vgl.
Abb. 6.2 und Abb. 6.4). Anstelle von Re = idem kann dann ein weiteres,

50b der Zustand Re = idem mit Hilfe einer Drehzahlvariation, Viskositatsvariation
oder einer Kombination aus Beidem erreicht wird, spielt keine Rolle [1].

158



6.5. MASSSTABSUBERTRAGUNG (SCALE-UP)

107 [
m 50 Liter

10" |_® 344 Liter A 1
A 1534 Liter L _e— |

10°m ° A 2 —

//

(P/V)s [(P/V )y
2

e

\.t\\A\

102 1 — 2 ™ ~a \4>
n=idem P/V~u TN T~

2 PV=idem P/V~u ~ S, 6]
107 | 3 mdo=idem PV~ I~

4 P=idem P/V~up® 6 F=idem P/V~yu* ~
o 5 Re=idem P/V~y' 7 M=idem PIV~y'" ~
1 2 5 10 20 50 100

3
u

Abbildung 6.8: Penney-Diagramm: Darstellung von P/V = f(u®) fiir verschiede-
ne verfahrenstechnische Scale-Up—Kriterien. Die Skalierung wurde mit Simulationen
anhand dreier Testsysteme unterschiedlicher Grosse verifiziert.

verfahrenstechnisch relevantes Scale-Up—Kriterium (z.B. konstante Um-
fangsgeschwindigkeit beim Suspendieren) gewdhlt werden. Im sogenann-
ten Penney—Diagramm [2,7] werden antriebstechnisch relevante Parame-
ter wie Rithrleistung P/V (Abb. 6.8), Rotordrehmoment M (Abb. 6.9),
oder die auf ein Rotorblatt wirkende Kraft F' (Abb. 6.10) in Abhéngigkeit
des Massstabes J

=22 (6.35)

da M

flir verschiedene verfahrenstechnische Scale-Up—Kriterium graphisch dar-
gestellt.

Man erkennt sofort, dass bei einigen verfahrenstechnischen Scale-Up—
Kriterien (z.B. n = idem oder P/V = idem) M und F' mit zunehmen-
dem Tankvolumen sehr stark anwachsen. Bei konventionellen Riihrwer-
ken spielt dieser Umstand oft nur eine untergeordnete Rolle, da sich Mo-
tor und Getriebe ausserhalb befinden und der Antrieb bei Bedarf grosser
gewdhlt werden kann. Bei lagerlosen Mixern ist der Motordurchmesser
begrenzt, da der Motor in einer Einbuchtung im Tankboden platziert ist.
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Abbildung 6.9: Penney-Diagramm: Darstellung von M = f(u*) fiir verschiedene
verfahrenstechnische Scale-Up—Kriterien. Die Skalierung wurde mit Simulationen an-
hand dreier Testsysteme unterschiedlicher Grésse verifiziert.
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Abbildung 6.10: Penney—Diagramm: Darstellung von F = f(u®) fiir verschiede-
ne verfahrenstechnische Scale-Up—Kriterien. Die Skalierung wurde mit Simulationen
anhand dreier Testsysteme unterschiedlicher Grosse verifiziert.
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Fir praktische Anwendungen kann das Moment des lagerlosen Motors
maximal mit M o 3 und die Axialkraft maximal mit F oc u! wachsen
(vgl. Kapitel 2). Wiirde man fiir einen Prozess das Scale-Up-Kriterium
n = idem anwenden, wiirde das geforderter Moment mit M oc p® stei-
gen, das zur Verfiigung stehende Motormoment skaliert aber nur mit
M o p3. Der Motordurchmesser miisste daher iiberproportional anwach-
sen und wiirde sehr schnell den Tankdurchmesser iiberschreiten. Analog
dazu kann bei Schriagblattrithrern das maximal mogliche Wachstum der
Axialkraft beim verfahrenstechnischen Scale—Up limitierend sein.

Aus diesem Grund muss untersucht werden, welche verfahrenstechni-
schen Scale-Up—Kriterien mit einem lagerlosen Mixer eingehalten wer-
den kénnen. Dazu wurde ein Scale-Up mit der Bedingung M oc p® und
F o p' durchgefiihrt; die Ergebnisse sind in Abb. 6.11 bzw. Abb. 6.12
dargestellt. Ist das Moment der limitierende Faktor, konnen Riithraufga-
ben skaliert werden, bei denen die Bedingung P = idem, Re = idem oder
n-dy = idem eingehalten werden muss. Bei Riihrern, bei denen die Axial-
kraft limitierend ist, konnen die Bedingungen P = idem und Re = idem
fir beliebige Tankgrossen eingehalten werden. Die verfahrenstechnische
Skalierbarkeit von Prozessen, die n = idem oder P/V = idem verlangen,
ist hingegen nur bis zu einer gewissen Tankgrdsse moglich.

6.5.3 Verfahrenstechnische Scale-Up—Kriterien

Betrachtet man das Penney-Diagramm (Abb. 6.8), erkennt man sofort,
dass kein allgemeines Scale-Up—Kriterium fiir die Skalierung von Riihr-
prozessen gefunden werden kann. In der Praxis identifiziert man deshalb
ein Hauptkriterium fiir die jeweilige verfahrenstechnische Aufgabe, das
dann fiir den Scale-Up herangezogen wird. In der folgenden Aufzdhlung
werden die wichtigsten verfahrenstechnischen Scale-Up—Kriterien kurz
diskutiert [2]:

o Beim Homogenisieren ist n-0 = idem (konstante Mischzeit) kein
praktikables Scale-Up—Kriterium, da das notwendige Drehmoment
mit der fiinften Potenz des Behilterdurchmessers (M o p®) zu-
nimmt. In der Praxis hat sich jedoch gezeigt, dass bei sehr vielen
Homogenisierungsaufgaben die Mischzeit im Betriebsmassstab um
den Faktor fiinf grosser sein darf als im Modellmassstab. Somit
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Abbildung 6.11: Skalierung verschiedener verfahrenstechnischer Parameter unter
der Bedingung M  p3. Die Skalierung wurde mit Simulationen anhand dreier Test-
systeme unterschiedlicher Grosse verifiziert.
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Abbildung 6.12: Skalierung verschiedener verfahrenstechnischer Parameter unter
der Bedingung F' o p. Die Skalierung wurde mit Simulationen anhand dreier Testsys-
teme unterschiedlicher Grosse verifiziert.
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kann das notwendige Drehmoment im Grossmassstab um den Fak-
tor 25 reduziert werden.

e Beim Suspendieren hingt die Wahl des geeigneten Scale—Up—
Kriteriums von der Sinkgeschwindigkeit der Partikel ab. Bei hohen
Sinkgeschwindigkeiten wird P/V = idem, und bei geringen Sink-
geschwindigkeiten wird eine konstante Umfangsgeschwindigkeit n -
dy = idem empfohlen.

e Da beim Dispergieren die Tropfen— bzw. Partikelgrosse von der
spezifischen Rithrleistung e (vgl. Abs. 6.2) abhéingt, ist P/V = idem
ein héufig verwendetes Kriterium. Da es aber neben e noch eine
Vielzahl weiterer Einflussfaktoren (z.B. Koaleszenz) gibt, kann es
mitunter zu erheblichen Abweichungen kommen.

e Bei Bioreaktoren spielen die Scherkrifte eine wesentliche Rolle.
Einige Autoren (z.B. [73]) korrelieren die Scherkrafte mit der Um-
fangsgeschwindigkeit. Somit wére n - dy = idem das geeigneter Ska-
lierungskriterium. Biedermann [60] hat jedoch nachgewiesen, dass
die Scherbeanspruchung mit P/V skaliert und daher P/V = idem
beim Scale-Up anzuwenden ist.

e Ein sehr wichtiger Parameter in begasten Bioreaktoren ist der vo-
lumenbezogene fliissigkeitsseitige Stofftransportkoeffizient
kra. Fiir diesen Parameter® kann dimensionsanalytisch kein Krite-
rium hergeleitet werden. In solchen Fillen muss das Skalierungs-
gesetz mit Hilfe von Versuchen in Tanks unterschiedlicher Grosse
bestimmt werden. Zlokarnik [1] gibt als Scale-Up—Kriterium

i
kra o <€> 2 (6.36)

an, wobei die Exponenten f; und f; von der Gesamtionenstirke
des Stoffsystems abhéngen.

e Finden im Tank auch noch chemische— oder biochemische Re-
aktionen statt, kdnnen noch weitere, oft sehr komplexe Skalie-
rungsbedingungen relevant werden [3,59].

6k1,a beschreibt den Sauerstofftransport zwischen den Gasblasen und den Zellen bzw.
Mikroorganismen.
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6.5.4 Einschriankungen beim Scale-Up

Der antriebstechnische Scale-Up ist einfach und unproblematisch durch-
zufithren. Jedoch weisst Zlokarnik [1] darauf hin, dass bei der Wahl
des Labortanks (Modellmassstab) eine gewisse Mindestgrosse eingehalten
werden muss. Bei kleinen Tanks ist die Messgenauigkeit eingeschrankt
und aufgrund von Randeffekten an der Tankwand kann sich die Tur-
bulenz oft nicht voll ausbilden. Dies kann zu erheblichen Fehlern beim
antriebstechnischen Scale-Up friithen. Der kleinste in der vorliegenden Ar-
beit eingesetzte Tank hat ein Volumen von 50 Litern. Um zu iiberpriifen,
ob diese Grosse ausreichend ist, wurden die Wachstumsgesetze (Abb. 6.8
bis Abb. 6.12) auch zusitzlich experimentell validiert.

Beim verfahrenstechnischen Scale-Up koénnen zusétzlich zu den in
Abs. 6.5.3 angefiihrten Kriterien noch weitere massstabsunabhéngige Pha-
nomene oder zusatzliche Einschriankungen auftreten, die eine erfolgreiche
Ubertragung der Ergebnisse vom Modellmassstab zum Betriebsmassstab
erschweren [2]:

« Die geometrische Ahnlichkeit zwischen Labormodell und industri-
eller Anwendung kann in der Praxis oft nicht genau eingehalten
werden.

o Befinden sich Feststoffpartikel im Rithrgut, muss eine Mindestdreh-
zahl eingehalten werden, um die Partikel vom Tankboden aufwir-
beln zu konnen. Um der Erosion der Rotorblitter vorzubeugen,
wird auch oft die maximale Drehzahl beschréankt.

e Das Verhalten von Schwebsoffen kann sich bei verschiedenen Behél-
tergrossen dndern.

e Bei Sedimentation besteht im Grossmassstab die Gefahr, dass das
Wiederanfahren des Riihrers nicht mehr moglich ist.

e Die Genauigkeit der Messung im Labormassstab hat grossen Ein-
fluss auf den Erfolg des Scale-Up—Prozesses.

o Bei begasten Systemen kann es durch Variation der Tankgrosse zur
Uberflutung des Rotors (Rotor lduft in Gasblase) kommen.

Aus diesen Griinden wird beim verfahrenstechnischen Scale-Up oft auf
Erfahrungswerte zuriickgegriffen, oder es werden mehrere Versuche in
verschieden grossen Labortanks unternommen. Es kann auch vorkom-
men, dass ein Scale-Up iiberhaupt nicht méglich bzw. zu riskant ist. In
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diesen Féllen werden dann mehrere kleine Reaktoren parallel nebenein-
ander betrieben. Am besten lassen sich Homogenisierungsaufgaben mit
niederviskosen Fluiden mit geringen Dichte— und Viskositétsunterschei-
den skalieren. Heutzutage werden jedoch viele Scale-Up—Prozesse mit
Hilfe von CFD—Simulationen durchgefiihrt oder es wird zumindest der
herkémmliche Scale-Up damit validiert [1,2].

6.6 Numerische Stromungssimulation

Bei der numerischen Stromungssimulation werden die Navier—Stockes
Gleichungen (Gl. 6.1, Gl. 6.3 und Gl. 6.2) diskretisiert und numerisch
gelost. Je nachdem wie fein das Rechennetz gewdhlt wird, unterscheidet
man folgende Simulationsarten (vgl. Abb. 6.13):

DNS (Direct Numerical Simulation) Hier werden selbst die kleinsten Tur-
bulenzwirbel mit dem Rechennetz aufgelost. Wegen des sehr gros-
sen Netzes und der damit verbundenen hohen Rechenzeit, wird
DNS nur bei sehr kleinen Geometrien im akademischen Umfeld
eingesetzt.

LES (Large Eddy Simulation) Bei dieser Simulationsart werden neben
der Hauptstromung auch noch grosse bis mittlere Turbulenzwirbel
mit dem Rechennetz aufgelost. Die kleineren Wirbel werden mit
einem statistischen Modell beriicksichtigt. Gegeniiber DNS ist die
Netzgrosse bzw. die Rechenzeit geringer, fiir industriellen Einsatz
aber immer noch viel zu hoch.

RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes) Wie aus dem Namen hervor-
geht, wird hier nur eine zeitlich gemittelte Stromung (Hauptstro-
mungsfeld) mit dem Rechennetz aufgelost. Alle Turbulenzwirbel
werden nur mit einem statistischen Modell berticksichtigt. Diese
Simulationsmethode bietet kurze Rechenzeiten, bei ausreichender
Genauigkeit und wird standardméssig in industriellen Simulationen
eingesetzt.

6.6.1 Reynolds—Averaged—Navier—Stokes (RANS)

Wie bereits weiter oben erwéhlt, ist es nicht praktikabel das Rechennetz
so fein zu wéhlen, dass man auch die kleinsten Wirbel auflésen kann. Aus
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Fluidstromung
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Abbildung 6.13: Graphische Darstellung des RANS Ansatzes.

diesem Grund wird die tatsdchliche Fluidgeschwindigkeit
u; = Uu; + u; (637)

in eine mittlere Geschwindigkeit @#; und in eine turbulente Schwankungs-
geschwindigkeit u} zerlegt (vgl.Abb. 6.13), wobei der zeitliche Mittelwert
u/; = 0 dieser stochastischen Fluktuationen per Definition null ergibt.
Analog dazu ergibt die Mittelung fiir den Druck

p=p+p. (6.38)

Setzt man die Ansétze Gl. 6.37 und GI. 6.38 in die Massenbilanz GI. 6.1
und die Impulsbilanz GI. 6.2 ein, erhilt man die Reynolds—gemittelten
Navier—Stokes—Gleichungen:

0u;
o, = 0. (6.39)
du;  _ du; 109p o du; - 0 —0
- . i i 4 ——(uul) . 4
ot i 8Ij p@xi V(?Ij an +fl + 6$j (UZ’LL]) (6 0)
——

Turbulenz

Vergleicht man die Impulsbilanz Gl. 6.2 und die Reynolds—gemittelte
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Impulsbilanz Gl. 6.40 erkennt man, dass die turbulente Schwankungs-
geschwindigkeit nur mit einem zuséatzlichen Term eingehen. Der Tensor
(uju’;) ist symmetrisch und enthélt die 6 unbekannten Reynoldsspannun-
gen. Aufgrund dieser zusétzlichen 6 Unbekannten ist das Gleichungssys-
tem unterdefiniert. Mit Hilfe unterschiedlicher Turbulenzmodelle, kann
das Gleichungssystem jedoch wieder geschlossen werden [74,75].

Es gibt eine Vielzahl von verschiedenen Turbulenzmodellen. Die am
héufigsten in der Industrie verwendeten Modelle sind in der folgenden
Aufzdhlung angefiihrt:

k—e Dieses robuste und effiziente Modell ist das am h&ufigsten eingesetz-
te Zweigleichungsmodell. Zur Beschreibung der Turbulenz werden
zwei gekoppelte Transportgleichungen fiir die turbulente kinetische
Energie k sowie fiir die turbulente Energiedissipation e gelost. Da-
bei wird angenommen, dass die Reynoldsspannungen (u}u/}) in allen
Richtungen gleich gross sind. Diese werden dann mit einem einzi-
gen skalaren Wert, der turbulenten Wirbelzahigkeit 14, beschrie-
ben [74-77].

k—w Dieses Zweigleichungsmodell ist ebenfalls weit verbreitet und be-
steht aus zwei gekoppelten Transportgleichungen fiir die turbulen-
te kinetische Energie k und fiir die charakteristische Frequenz der
Wirbel w. Dieses Modell liefert genauere Werte in Stromungsrand-
schichten als das k—e-Modell [74-77].

SST Das Shear Stress Transport Modell kombiniert die Vorteile des k—
e— und des k—w-Modells. In wandnahen Gebieten wird das k—w—
Modell verwendet und im wandfernen Stromungsfeld wird das k—e—
Modell verwendet [77,78].

RSM (Reynolds—-Spannungs—Modell) Besonders bei Stromungsfelder mit
hohem Drall oder hohem rotativen Anteil (z.B. unbewehrte Riihr-
kessel) ist die Annahme, dass alle 6 Reynoldsspannungen (Tu;)
gleich gross sind und nur durch v; beschrieben werden koénnen,
nicht mehr zuléssig [76]. Beim Reynolds—Spannungs—Modell wer-
den deshalb separate Transportgleichungen fiir alle 6 Komponen-
ten des Reynolds—Spannungs—Tensors gelost. Deshalb ist der Re-
chenaufwand auch wesentlich hoher und die numerische Stabilitét

geringer als bei Zweigleichungsmodellen [74,77,79].
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6.6.2 Evaluierung der Turbulenzmodelle

In der Literatur finden sich unzdhlige Beitrédge zur numerischen Simu-
lation des Stromungsfeldes in konventionellen, bewehrten Riihrkesseln
[80-84]. Vereinzelt finden sich auch noch Beitrage zur Stromung in Riihr-
kesseln, bei denen die Riihrwelle exzentrisch im Tank platziert wurde
[85-88]. Einige Hersteller bieten jedoch schon ldnger Riihrsysteme an,
bei denen der Rotor exzentrisch am Tankboden, z.B. via Magnetkupp-
lung, betrieben wird [6,8,9]. Dieser Entwicklung wird im akademischen
Bereich noch keine Aufmerksamkeit geschenkt und es wurde im Rahmen
der Literaturrecherche fiir diese Arbeit keine Publikation gefunden, die
sich mit der Stromungsimulation von exzentrisch am Boden platzierten
Riithrern befasst.

Geschwindigkeitsfeld und Drehmoment

Um zu evaluieren, welches Turbulenzmodell am besten fiir die Simulation
von lagerlosen Mixern geeignet ist, wurde zuerst untersucht, ob das Ge-
schwindigkeitsprofil im Tank korrekt wiedergegeben wird. Haque [89] hat
die Geschwindigkeitskomponenten in einem unbewehrten Tank mittels
Particle Imaging Velocimetry (PIV) bestimmt. Der von Haque [89] ver-
wendete Tank wurde exakt nachgebildet und das Stromungsfeld mit ver-
schiedenen Turbulenzmodellen simuliert. In Abb. 6.14 ist die normierte
tangentiale Geschwindigkeitskomponente u,,/uy als Funktion der nor-
mierten radialen Position abgebildet. Es zeigt sich, dass das k—— und das
SST-Modell bei dieser stark rotierenden Stromung besonders im Rand-
bereich vollig versagen. Das RSM-Modell liefert sehr genau Ergebnisse,
benétigt jedoch viel Rechenzeit und weist Konvergenzprobleme auf.

Um auch ein Zweigleichungsmodell fiir die Simulation der Stromung
im unbewehrten Behélter verwenden zu kénnen, wurde von Sparlat und
Shur [90,91] eine empirische Korrekturfunktion vorgeschlagen (Curvature
Correction). Wendet man diese Korrekturfunktion auf das SST-Modell
an (SST CC), kann man auch mit diesem schnellen und robusten Zweiglei-
chungsmodell die Stromungsgeschwindigkeit mit ausreichender Genauig-
keit simulieren (vgl. Abb. 6.14).

Neben der korrekten Wiedergabe des Stromungsprofils ist auch die
betragsméssige Bestimmung des Drehmoments bzw. der Riihrleistung
wichtig. Die Riihrleistung kann bei der numerischen Simulation auf zwei
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Abbildung 6.14: Simulierte tangentiale Geschwindigkeitsverteilung bei verschiede-
nen Turbulenzmodellen. Die tangentiale Geschwindigkeitskomponente utan wurde auf
die Umfangsgeschwindigkeit uy normiert. Das Geschwindigkeitsprofil wurde bei 2/3
der Tankhohe aufgenommen. PIV-Messdaten von Haque [89].

Turbulenzmodell Ne via ¢ Ne via p

k—e 1.29 1.59
SST 0.89 1.23
SST-CC 0.34 0.48
RSM 0.45 0.61
Messung [89,92] 0.50

Tabelle 6.1: Vergleich der durch Simulation bestimmten Newtonzahl unter Anwen-
dung verschiedener Turbulenzmodelle fiir den Testfall von Haque [89)].

Arten bestimmt werden. Die im Tank dissipierte Energie muss iiber den
Riihrer zugefiihrt werden. Daher kann die Riihrleistung

P = ,0/ edV (6.41)
v

mit Hilfe der Energiedissipation € berechnet werden. Die genauere Vari-
ante die Leistung zu bestimmen ist die Integration der Druckkréfte iiber
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die Rotoroberflache.

P=wM = w/ rpdA (6.42)
A

In Tab. 6.1 sind die Ergebnisse fiir den Testfall von Haque [89] aufge-
listet. Mit dem SST-CC Turbulenzmodell kann die Newtonzahl (bzw.
Drehmoment oder Leistung) am genauesten bestimmt werden. Es zeigt
sich, dass bei allen Turbulenzmodellen die Berechnung von Ne iiber die
Energiedissipation € zu kleine Werte liefert.

Wirmeiibergang

Neben dem Drehmoment hingt auch die Simulationsgenauigkeit des War-
meiibergangs von einer umstréomten Oberflache ins Fluid stark vom ver-
wendeten Turbulenzmodell ab [93]. Besonders bei der Bestimmung des
Wirmetibergangs vom Motor in das Fluid (Tankinhalt) sind genaue Si-
mulationsergebnisse essentiell, da eine experimentelle Bestimmung im
Riihrkessel im laufenden Betrieb dusserst schwierig wére.

Zur Evaluierung der Simulationsgenauigkeit sind jedoch Messdaten un-
abdingbar. Daher wurden verdtffentlichte Daten eines quer angestromten
Zylinders in Wandnéhe [43] herangezogen, da diese Geometrie am ehesten
der Motor-Ausbuchtung in der Tankwand entspricht (siche Abb. 6.15).
Abb. 6.16 zeigt den Vergleich der Messdaten mit den Simulationsergebnis-
sen unter Verwendung verschiedener Turbulenzmodelle. Das SST-Modell
(mit und ohne CC) und das k—w—Modell liefern sehr gute Ergebnisse, wo-
hingegen die Simulationsergebnisse bei Verwendung des RSM— und des
k—e-Modells viel zu hohe Werte liefern.

Bei der Simulation des Wérmeiibergangs (natiirliche oder forcierte
Konvektion) muss neben der Auswahl eines geeigneten Turbulenzmo-
dells auch darauf geachtet werden, dass die Rand— bzw. Grenzschicht
des Fluids mit dem Rechennetz ausreichend fein aufgelost wird (siehe
Abb. 6.15), da in diesem Bereich die grossten Temperaturgradienten auf-
treten [95]. Zur Unterteilung dieser Grenzschicht wird der dimensionslose
Wandabstand

yt =1 (6.43)

14

herangezogen [96], welcher aus dem absoluten Wandabstand y und der
Wandschubgeschwindigkeit u, = /7, /p berechnet werden kann.
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Abbildung 6.15: Testgeometrie (schridg angestromter Zylinder, vgl. [43,94]) zur
Ermittlung geeigneter Simulationsparameter (Netzaufldsung sowie Turbulenzmodell)
fiir die Bestimmung des Warmeiibergangskoeffizienten .

Die Grenzschicht wird in die folgenden drei Bereiche eingeteilt [97,98]:
e laminare Unterschicht: 0 < y™ < 5
« Ubergangsbereich: 5 < y* < 60
« vollturbulenter Bereich: 60 < y* < 350.

Die laminare Unterschicht hat eine geringere thermische Leitfdhigkeit
als der Ubergangsbereich bzw. der vollturbulente Bereich, da hier der
Wairmetransport ausschliesslich iiber molekulare Warmeleitung erfolgt.
In den turbulenten Schichten wird der Wérmetransport durch die turbu-
lenzbedingten makroskopischen Mischbewegungen (Stofftransport) ver-
starkt bzw. dominiert [95].

Der thermische Ubergangswiderstand zwischen der Oberfliche und
dem vorbeistréomenden Fluid wird also hauptséchlich von der schlecht
leitenden laminaren Unterschicht definiert. Wie in Abb. 6.16(b) ersicht-
lich, darf eine Netzauflosung von y < 1 nicht iiberschritten werden, um
eine akzeptable Simulationsgenauigkeit zu erreichen. Das bedeutet, dass
die laminare Unterschicht mit mindestens fiinf Netzelementen (Inflation
Layers, vgl. Abb. 6.15, unterteilt werden muss.
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Abbildung 6.16: (a) Simulierter Warmeiibergangskoeffizient o in Abhéngigkeit des
gewéihlten Turbulenzmodells und der Strémungsgeschwindigkeit v. (b) Vergleich zwi-
schen simulierten und gemessenen [43] Warmeiibergangskoeffizienten « in Abhéngig-
keit der Auflésung der Fluidrandschicht. Der dimensionslose Wandabstand y* be-
schreibt dabei die Strecke zwischen Wand und erstem Knoten des Rechennetzes.

Fazit

Bei dieser Arbeit wird fir die Drehmoment—Simulation von bewehrten
Riihrkesseln das k—e-Turbulenzmodell angewendet. Bei lagerlosen Mi-
xern die in unbewehrten Tanks exzentrisch verbaut werden, wird we-
gen dem hohen rotativen Geschwindigkeitsanteil das SST-CC-Turbulenz-
modell verwendet. Um die Tauglichkeit der gewéhlten Turbulenzmodelle
zu verifizieren, wurden Vergleichsmessungen im 50 Liter Labortank durch-
gefithrt. Die Ergebnisse sind in Abb. 6.17 und Abb. 6.18 dargestellt.

Bei der Simulation von Wérmeiibergdngen mittels forcierter oder na-
tiirlicher Konvektion wird in allen Féllen das SST-CC—Turbulenzmodell
mit einer Netzauflosung von y+ ~ 1 verwendet. Eine noch feinere Auf-
16sung bringt keine Vorteile mehr, sondern wiirde nur die Rechenzeit
erhohen, welche linear mit der Anzahl der Netzknoten steigt.
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Abbildung 6.17: Verifikation des k—e—Turbulenzmodells bei bewehrtem Riihrkes-
sel. Die experimentelle Bestimmung des Drehmoments wurde im 50 Liter Labortank
durchgefiihrt.
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Abbildung 6.18: Verifikation des SST-CC—Turbulenzmodells bei exzentrisch in Bo-
dennéhe positioniertem Rotor. Die experimentelle Bestimmung des Drehmoments wur-
de im 50 Liter Labortank durchgefiihrt.
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6.6.3 Bestimmung wichtiger Prozessparameter mit
Fluidsimulation

Neben dem Vektorfeld der Strémungsgeschwindigkeit kénnen noch weite-
re, fur die Charakterisierung eines Mischsystems wichtige Parameter mit
Hilfe von Fluidsimulationen bestimmt werden. Bei dieser Arbeit wurde
die kommerzielle Fluidsimulationssoftware ANSYS CFX-5.7 [99] einge-
setzt.

Drehmoment und Riihrerleistung

Die Momente und Kréifte, die auf den Rotor wirken, konnen iiber das
Flachenintegral des Druckes berechnet werden.

Mischzeit

Die Simulation der Durchmischung im Tank kann auf zwei Arten erfol-
gen. Entweder durch Loésen einer Transportgleichung fiir eine zusétzliche
Variable (Skalar) oder durch eine 2-Phasen Simulation:

o Transportgleichung fiir zusédtzliche Variable:
Die allgemeine Transportgleichung fiir einen Skalar x unter Ver-
nachlissigung der Diffusion (vgl. Abs. 6.3) lautet:
Ox _ 0(uix)

a B 8901»

+ 8, (6.44)

Der Skalar y kann als Konzentration einer masselosen Indikator-
fliissigkeit (Tracer) interpretiert werden, welche verlustfrei durch
die Stromung im Tank verteilt wird. Der Quellterm S, = 0 wird
nicht benotigt, da die Injektion des Tracers mit Hilfe von Rand-
bzw. Anfangsbedingungen modelliert wird.

e 2-Phasen Simulation:
Sollen auch die unterschiedlichen Fluideigenschaften (Dichte und
Viskositdat) und die Interaktion des Tracers mit dem Tankinhalt
mitberticksichtigt werden, muss eine 2-Phasen Simulation durchge-
fithrt werden. Dabei wird je ein Stromungsfeld fiir die beiden Fluide
im Tank geltst. In Abb. 6.19 ist das Injizieren einer Salzlosung in
einen mit Wasser befiillten Tank dargestellt.
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0.0s

Abbildung 6.19: Mischung von zwei Fliissigkeiten mit einer 2-Phasen Simulation.
Die zweite Flissigkeit (Tracer) hat eine um ca. 10% hohere Dichte und wird {ber
einen Einlass an der Tankoberseite in den ersten 0.5 s der Simulation zugefithrt. Die
Abbildung zeigt die Einhiillende der zugegebenen Tracerfliissigkeit zu verschiedenen
Zeitpunkten.

Die Bestimmung der Mischzeit erfolgt analog zur experimentellen Mes-
sung. Die Konzentration des Tracers kann an mehreren Stellen im Tank
(Monitor Points) ausgewertet werden und anschliessend die Uniformi-
tdt nach GIl. 6.24 bestimmt werden. Der Vorteil bei der numerischen
Simulation ist, dass auch das Maximum und das Minimum der Tracer—
Konzentration im Tank zu jedem Zeitpunkt bekannt ist. Diese zwei Ex-
tremwerte sind fiir die Berechnung der Uniformitét ausreichend.

Wie aus Abb. 6.20 hervorgeht, kann die Mischzeit mit einer 2-Phasen
Simulation besser abgeschatzt werden. Besonders bei niedrigen Drehzah-
len macht sich die hohere Dichte der Tracerfliissigkeit (Salzlésung) be-
merkbar. Die Durchfiihrung der 2-Phasen Simulation ist sehr rechenzei-
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Abbildung 6.20: Zur Bestimmung der Mischzeit wurde einerseits die Vertei-
lung eines masselosen Tracers im Tank simuliert, andererseits wurde auch eine 2—
Phasensimulation durchgefiihrt, die den Dichteunterschied der Salzlésung berticksich-
tigt. Die Ergebnisse wurden mit Messungen im 50 Liter Labortank verifiziert.

tintensiv, wohingegen die Losung einer zusétzlichen Transportgleichung
kaum ins Gewicht fallt. Die Mischzeitbestimmung mit dem masselosen
Tracer ist zwar nicht so genau, fiir den quantitativen Vergleich verschie-
dener Riihrsysteme aber vollig ausreichend.

Verweilzeit

Mit Hilfe der Verweilzeit ¢ty konnen Totgebiete oder schlecht zirkulierte
Bereiche im Riihrkessel visualisiert werden. Auch die Verweilzeit wird mit
Hilfe einer zusétzlichen Variable x = ¢y und durch Lésen der dazugehori-
gen Transportgleichung (Gl. 6.44) bestimmt. Im Gegensatz zur Mischzeit-
bestimmung ist es nicht ausreichend die Verteilung der Tracerfliissigkeit
im Tank zu simulieren. Auch die Alterung des Tracerfluids muss imple-
mentiert werden. Dies geschieht mit dem Quellterm S, = dx/0t = 1.

Dieser Ansatz ist jedoch nur bei Systemen praktikabel, die {iber einen
Zu— und Abfluss verfligen. Bei abgeschlossenen Systemen wie dem Riihr-
kessel wiirde die Verweilzeit der Simulationszeit bzw. der Betriebszeit
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Abbildung 6.21: Simulation der Verweilzeit ¢y in einem abgeschlossenen System. In
der Rotordomain (Reset—Domain) wird die Verweilzeit wieder auf null gesetzt.

entsprechen und somit keine Aussagekraft haben. Aus diesem Grund
wird der Rithrkessel in zwei Bereiche (Domains) aufgeteilt. Eine Domain
stellt den Bereich um den Rotor dar. Das restliche Gebiet wird als Tank—
Domain bezeichnet. In der Tank—Domain wird weiterhin der Quellterm
Sy = 0x/0t = 1 verwendet. Gelangt ein Tracerteilchen in die Rotor—
Domain, soll die Verweilzeit dieses Teilchens wieder auf null gesetzt wer-
den (Reset-Domain [100]). Dies wird mit dem Quellterm

0
Sy = 8_>t< = —CRrX (6.45)

erreicht. Bei der Wahl des Faktors cg muss darauf geachtet werden, so-
dass dieser gross genug ist, dass sich die Verweilzeit in der Reset—-Domain
sicher zu null reduzieren wird. Wird cr jedoch zu gross gewéhlt, konnen
Konvergenzprobleme bei der numerischen Losung auftreten.

Die in Abb. 6.21 graphisch dargestellte Verweilzeit ¢y entspricht also

jener Zeit, die ein Fluidteilchen seit dem Durchlaufen der Rotor-Domain
(Reset—Domain) im Tank verbringt.

177



KAPITEL 6. HYDRODYNAMIK IM RUHRKESSEL

Scherbeanspruchung

Ist das Vektorfeld der Stromung bekannt, kann die Scherrate

. Ou;
A/_ij

(6.46)

einfach berechnet werden. Diese kann fiir eine Beurteilung der Scherbe-
anspruchung aber nicht herangezogen werden. Zum einen ist w; nicht
bekannt, da beim RANS-Ansatz (Gl. 6.37) die Erhaltungsgleichungen
nur fiir eine fiktive mittlere Geschwindigkeit ; gelost werden. Zum an-
deren hingt die Scherbeanspruchung der Partikel massgeblich von den
turbulenten Wirbeln vergleichbarer Grosse ab (vgl.Abs. 6.4).

Auch die von Soos [101] vorgeschlagene quantitative Berechnung der
Scherbeanspruchung 7p = f(e) ist kritisch zu sehen, da die Energiedissi-
pation € mit den zur Verfiigung stehenden Turbulenzmodellen nur unzu-
reichend genau bestimmt werden kann (vgl. Tab. 6.1).

Wie von Biedermann [60] vorgeschlagen (vgl. Abs. 6.4), erfolgt in der
vorliegenden Arbeit die Beurteilung der Scherbeanspruchung des Riihr-
gutes tber die auf das Riithrervolumen bezogene Riihrleistung P/Vg.

6.7 Stromung im Ringspalt

Beim lagerlosen Mixer ist der mechanische Luftspalt zwischen Rotor und
Stator dmecn mit dem Prozessfluid geflutet. Um beurteilen zu koénnen,
welchen Temperaturen und Scherbeanspruchungen das Fluid dort ausge-
setzt ist, ist die genaue Kenntnis der Strémungsverhéltnisse im Ringspalt
notwendig.

6.7.1 Stromungsformen im Ringspalt

Die Stromung im Ringspalt wird neben der Spaltbreite dpecn im We-
sentlichen von zwei Faktoren bestimmt, der Rotordrehzahl n und der
axialen Stromungsgeschwindigkeit im Spalt v,x. Durch die Rotation des
Fliigelrades koénnen sich ab einer gewissen Drehzahl Taylorwirbel im Spalt
ausbilden [102]. Um beurteilen zu kénnen ob Wirbel auftreten, wird die
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Taylorzahl
53
Ta = w (6.47)

herangezogen. Hierbei handelt es sich um eine dimensionslose Drehzahl,
wobei die Winkelgeschwindigkeit w mit Hilfe des Radius des inneren Zy-
linders des Ringspalts (Tankwand) rr, der Spaltbreite dmech und der Vis-
kositit des Fluids v dimensionslos gemacht wird. Uberschreitet die Tay-
lorzahl einen kritischen Wert Ta > Tay,i; konnen sich Wirbel ausbilden.
Bei Taylorwirbeln handelt es sich um Makrowirbel deren Durchmesser
ungefidhr der Spaltbreite dmecn entspricht (vgl. Abb. 6.22(b-3)).

Der zweite Faktor der den Stromungszustand im Spalt bestimmt, ist
die axiale Stromungsgeschwindigkeit v,x. Die Unterscheidung zwischen
laminarer und turbulenter Strémung erfolgt mit der Reynoldszahl fiir
einen schmalen Spalt

20
Ry, = ox 2 Omech (6.48)
v
Ubersteigt die Reynoldszahl einen kritischen Wert Reax > Reiit, wird
die Stromung im Spalt turbulent (Mikrowirbel).

Wie in Abb. 6.22(a) dargestellt, kann mit Hilfe der Taylorzahl Ta und
der Reynoldszahl Re,y der Stromungszustand im Ringspalt in vier Berei-
che eingeteilt werden [103,104]:

e laminar

o laminar mit Taylorwirbel

o turbulent

e turbulent mit Taylorwirbel.

Die Grenzen Tay,y; und Reyrit sind dabei nicht konstant und miissen
durch Messung oder Simulation bestimmt werden. Es gilt

Tait = f(Reax) und Reyis = f(Ta). (6.49)

Wie aus Abb. 6.22(a) ersichtlich, wird durch eine axiale Strémung im
Spalt die Bildung von Taylorwirbeln unterdriickt bzw. die Grenze Taj,it
zu hoéheren Drehzahlen verschoben. Im Gegensatz dazu wirken sich die
Rotation bzw. Taylorwirbel positiv auf die Bildung von Turbulenzen aus
und mit steigender Drehzahl erfolgt der Ubergang von laminarer auf tur-
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Abbildung 6.22: (a) Einteilung der Stromungszustédnde im Ringspalt mit Hilfe von
Ta und Reax [103,104]. (b) Graphische Visualisierung der Entstehung von Taylorwir-
beln im Ringspalt mit Hilfe von CFD. Bei Taylorwirbeln handelt es sich um Makro-
wirbel in der Gréssenordnung von 6pech-

bulenter Strémung Rey, iy bereits bei niedrigeren Axialgeschwindigkeiten
Vax [103,104].

Der jeweilige Stromungszustand im Ringspalt ist ausschlaggebend fiir
die Warmeabfuhr bzw. die Temperaturentwicklung im Spalt. Je nachdem
welche der vier moglichen Stromungszustinde (vgl. Abb. 6.22(a)) vor-
herrscht, kénnen die folgenden qualitativen Aussagen getroffen werden.
Fine Quantifizierung der Temperaturen in diesem Bereich kann jedoch
nur durch Simulation oder Messung erfolgen.

Laminar (Ta < Tayit und Rey < Reyyir) Der Warmeiibergang von einer
Oberfliche (Tankwand) in das Fluid im Spalt ist bei laminarer
Stromung wesentlich schlechter als bei turbulenter Strémung [105].
Ausserdem ist der laminare Stromungszustand ein Indiz fiir einen
geringen axialen Durchfluss. Die Verlustwédrme des Stators wird
radial und axial nur schlecht durch den Spalt abgefiihrt. Dies kann
zu hohen Tankwand- und Fluidtemperaturen im Spalt fiihren.

Laminar mit Taylorwirbel (Ta > Tay,: und Re, < Reyit) Durch  die
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Taylorwirbel findet ein radialer Massentransport im Spalt statt (vgl.
Abb. 6.22(b-3)). Dadurch nimmt der effektive radiale thermische
Widerstand des Spalts massiv ab [106,107] und es stellt sich ein
hoher Warmestrom ein, der vom Stator durch den Spalt in den Ro-
tor fliesst. Somit kann die Temperatur im Spalt noch héhere Werte
erreichen als bei rein laminarer Strémung.

Turbulent (Ta < Tayit und Rey > Reyir) Ist die Stromung im Spalt tur-
bulent, ist der Warmetibergangskoeffizient « o< 1/ Ry, an der Tank-
wand deutlich hoher als bei laminarer Strémung [105]. Verglichen
mit den anderen Stromungszustdnden (vgl. Abb. 6.22(a)) ist der
axiale Durchfluss hoch und die Verlustwéirme im Spalt wird rasch
axial in den Tank abgefiihrt. Dieser turbulente Stromungszustand
ist fur die Kiithlung des Motors ideal.

Turbulent mit Taylorwirbel (Ta > Tay und Re,, > Reyit) Bei diesem
Stromungszustand ist die Drehzahl hoch genug, damit Taylorwirbel
auftreten. Zum einen bedeutet das eine unerwiinschte verstérkte
radiale Wérmeleitung. Zum anderen wird durch die Rotation die
kritische Reynoldszahl Rey,i; abgesenkt. Dies fithrt dazu, dass trotz
turbulenter Strémung der axiale Durchfluss und der damit verbun-
dene axiale Warmetransport nicht zwingend hoch sein miissen und
somit die Temperaturen im Spalt hoch sein kénnen.

Der Stromungszustand im Spalt beeinflusst nicht nur die Temperatur-
entwicklung sondern auch die Scherbeanspruchung des Riihrgutes. Ist
die Strémung turbulent, gelten die gleichen Uberlegungen wie bereits in
Abs. 6.4 besprochen. Die Taylorwirbel haben keinen grossen Einfluss auf
die Scherbeanspruchung, da es sich dabei um Makrowirbel handelt die
viel grosser sind als die betroffenen Partikel bzw. Zellen (vlg. Abs. 6.2).
Eine laminare Strémung ist bei niedrigen Drehzahlen unproblematisch,
tritt diese jedoch auch bei hohen Drehzahlen auf, kénnen sehr hohe Scher-
krifte auftreten. In diesem Fall kann die Partikelbeanspruchung sogar
hoher sein als bei einer turbulenten Strémung [70].

6.7.2 Axiale Stromung im Ringspalt
Um beurteilen zu kénnen, welche Stromungsform im Spalt vorherrscht,

miissen die Taylorzahl Ta und die Reynoldszahl Re,yx bekannt sein (vgl.
Abs. 6.7.1). Da die Drehzahl bekannt ist, kann die Taylorzahl problem-
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los berechnet werden. Fiir die Berechnung der Reynoldszahl Re,, wird
jedoch die axiale Fluidgeschwindigkeit v,y im Spalt benotigt. Diese hangt
von einer Vielzahl von Faktoren ab, hauptséchlich von:

e der Drehzahl n,

o der Drehrichtung (Mixer pumpt noch oben oder nach unten),
o der Grosse des Mixers rr,

o dem Anstellwinkel der Rotorfliigel ay und

o der Anzahl der Rotorfliigel z5.

Lediglich die Breite des Fluidspalts dpecn = 2 mm wird fir alle Setups
als konstant angenommen.

Die axiale Fluidgeschwindigkeit im Spalt kann nicht analytisch berech-
net werden. Aus diesem Grund miisste diese fiir jedes Mixer—Setup durch
Simulation oder Messung bestimmt werden. Da dies nicht praktikabel ist,
wurde versucht eine moglichst allgemeine Korrelation fiir die axiale Ge-
schwindigkeit im Spalt zu finden. Dabei stellt sich die Frage, mit welchen
Parametern v, sinnvoll zu korrelieren ist.

Es ist anzunehmen, dass die Durchstrémung im Spalt massgeblich vom
Massenstrom 1z, der durch den Rotor tritt, bestimmt wird. Der Massen-
strom selbst ist wiederum abhéngig von der Geometrie des Mixer-Setups
sowie von der Drehzahl n. Um den Zusammenhang zwischen dem Mas-
senstrom und der Geometrie des Riihrers zu beschreiben, bietet sich die
Pumpenzahl @ an (vgl. Abs. 6.1.3, Gl. 6.9). Somit kénnte

Vax X T X Q-1 (6.50)

eine sinnvolle Korrelation darstellen. Um Gl. 6.50 dimensionslos zu ma-
chen, kann man anstelle der Drehzahl n die Taylorzahl Ta und anstelle
der axialen Fluidgeschwindigkeit im Spalt v, die Reynoldszahl Re.y ein-
setzten und man erhalt

Reax x @ - Ta. (6.51)

Um den Zusammenhang in Gl. 6.51 zu verifizieren, wurde fiir eine Viel-
zahl von verschiedenen Mixer—Setups die Geschwindigkeit v, durch Si-
mulation bestimmt. Die Resultate sind in Abb. 6.23 dargestellt. Man
erkennt, dass bis auf die Drehrichtung des Rotors alle Parametervaria-
tionen mit @ und Ta gut abgedeckt werden konnen. Fiir die axiale Ge-
schwindigkeit im Ringspalt konnte somit der folgende einfache empirische
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Abbildung 6.23: Ermittlung des Zusammenhangs von Reax und @ - Ta durch Simu-
lation verschiedener Mixer—Setups. Die axiale Fluidgeschwindigkeit im Ringspalt vax
ist unabhéangig von der Drehrichtung immer nach unten gerichtet.

Zusammenhang gewonnen werden:

66 t h ob
Reay = kg - Q - Ta mit ko = 4 0 PPY HAC Oben (6.52)
18, pumpt nach unten

Wie in Abs. 5.2.3 ausgefiihrt, ist der Massenstrom 7 der axial durch das
Fligelrad tritt immer nach unten gerichtet und betragsméssig von der
Drehrichtung abhéngig. Pumpt der Mixer nach unten, ist der Massen-
strom grosser als wenn der Mixer nach oben pumpt. Diese Information
ist bereits in der Pumpenzahl @ (vgl. Gl. 6.9) enthalten, da diese jeweils
fiir beide Drehrichtungen bestimmt wird (Qap > Qaut). Dennoch ergibt
sich fiir die Berechnung der axialen Fluidgeschwindigkeit im Spalt nach
Gl. 6.52 ein drehrichtungsabhéngiger Proportionalitéitsfaktor k,x. Zudem
ist dieser beim Nach—Oben—Pumpen grosser, obwohl sich bei dieser Dreh-
richtung der geringere Massenstrom einstellt.

Die Auswertung der Simulationsergebnisse zeigt, dass Re,x bzw. v.x
zwar proportional dem Massenstrom 7 sind, jedoch auch wesentlich
von den Druckverhéltnissen unter dem Rotor abhéngen. Generell ist der
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Druck unter dem Rotor beim Aufwéartspumpen geringer als beim Ab-
wartspumpen. Dies fithrt dazu, dass beim Aufwértspumpen die Druck-
differenz am Ringspalt hoher ist und sich somit hohere Werte fiir v,y
ergeben.

6.7.3 Ringspaltstromung im Betrieb des Mixers

Zur Beurteilung des Stromungszustandes im Ringspalt, miissen die ein-
zelnen Betriebspunkte im Re-Ta-Diagramm (vlg. Abb. 6.23) eingetragen
werden. Um eine moglichst allgemein giiltige Aussage treffen zu kénnen,
wurden die folgenden Geometrien und Betriebspunkte

o Drehzahl: n = £ {25...700} U/min

o Mixergrosse: rr = {39,59,98,195} mm

o Anzahl Rotorblatter: zo = {4,6,8,10}

o Anstellwinkel der Fliigel: 35 = {0,25,45} °

im Re-Ta-Diagramm (vgl. Abb. 6.24) eingetragen. Es zeigt sich, dass
im Betrieb des Mixers, unabhéngig von der Drehzahl, keine Taylorwir-
bel auftreten. Bei typischen Betriebsdrehzahlen des Mixers ist die Stro-
mung turbulent, was den Optimalfall fiir die Warmeabfuhr darstellt (vgl.
Abs. 6.7.1). Lediglich bei sehr niedrigen Drehzahlen ist die Stromung im
Spalt laminar.

Um abschétzen zu kénnen, ab welcher Drehzahl bei einer bestimmten
Mixergeometrie die Stromung turbulent wird, wird die Grenze Reyit =
f(Ta) mit der Geraden

Rei = —8 - Ta + 2300 (6.53)

approximiert (vgl. Abb. 6.24). Setzt man noch den Korrelation Gl. 6.52
in die Geradengleichung GIl. 6.53 ein, erhélt man eine Abschitzung fiir
die Mindestdrehzahl bzw. fiir die minimale Taylorzahl

2300
kax : Q - 87

bei der die Stromung im Spalt turbulent wird.

Ta > (6.54)

Streng genommen diirfen nur geometrisch &hnliche Ringspalte in einem
Re-Ta-Diagramm verglichen werden. Geometrische Ahnlichkeit ist dann
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Abbildung 6.24: Simulation der Betriebspunkte (Reax,Ta) verschiedener Mixer—
Setups zur Bestimmung des Stromungszustandes im Ringspalt zwischen Rotor und
Stator. Der Grenzbereich fiir Taylorwirbel wurde ebenfalls mit Simulationen fiir das
grosste und kleinste auftretende Verhéaltnis von dpech /7T bestimmt.

gegeben, wenn
0
T Omeeh o (6.55)
rT
gilt. Da hier jedoch die Spaltbreite bei allen untersuchten Mixern kon-
stant mit dpec, = 2 mm angenommen wird, ist keine geometrische Ahn-
lichkeit im Sinne von GIl. 6.55 gegeben. Um dennoch alle Baugréssen in
einem Diagramm vergleichen zu kénnen, muss anstelle der Taylorzahl
eine modifizierte Taylorzahl [103]

Tamod = FG -Ta (656)

herangezogen werden. In [103] ist ein Korrekturfaktor

Fo=7f (‘Smh> (6.57)

rT

angegeben, der die abweichende Geometrie beriicksichtigt und im Wesent-
lichen von der relativen Spaltbreite dpech/rT abhingt. Bestimmt man
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den Geometrie-Korrekturfaktor fiir die hier untersuchten Mixerbaugros-
sen, erkennt man, dass aufgrund des geringen Verhéltnisses dmech/TT =
{0.05...0.01} der Korrekturfaktor fiir alle Geometrien Fg ~ 1 ist und
somit die in diesem Abschnitt angewendete Vereinfachung

Tamea =~ Ta (658)

zuléssig ist.

6.7.4 Fazit

Mit Hilfe der hier gefundenen Korrelation fiir die axiale Stromungsge-
schwindigkeit (Gl. 6.52) konnte eine Abschétzformel (Gl. 6.54) herge-
leitet werden, die es erlaubt jene Drehzahl zu bestimmen, bei der die
Stromung im Ringspalt turbulent wird. Der Umschlag in eine turbulen-
te Stromung erfolgt bei relativ niedrigen Drehzahlen, die deutlich unter
den Betriebsdrehzahlen liegen. Betrachtet man beispielsweise einen Mi-
xer mit der Grosse rr = 97 mm, dessen Betriebsdrehzahl zwischen 300
und 500 U/min liegt, ergibt sich eine Grenzdrehzahl nach Gl. 6.54 von
ca. 100 U/min.

Aus Abb. 6.24 wird ersichtlich, dass das Auftreten von Taylorwirbeln
(Aw = Omech) ausgeschlossen werden kann. Damit ist im Mixbetrieb
neben Gl. 6.54 auch die zweite Bedingung Aw/Aw > 150...200 (vgl.
Abb. 6.16, Abs. 6.2) fiir eine voll ausgepriagte turbulente Stromung im
Spalt erfiillt. Voll ausgebildete Turbulenz ist nicht nur optimal fiir die
Wiérmeabfuhr im Spalt, sie ist auch Grundvoraussetzung fiir die Beschrei-
bung der Turbulenz mit Hilfe von GIl. 6.27-Gl. 6.30 und in weiterer Folge
fiir die Zuléssigkeit des hier verwendeten Kriteriums Gl. 6.31 zur Beur-
teilung der Scherbeanspruchung.
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Kapitel 7
Riihrtechnik

In der Literatur finden sich eine Vielzahl von Design—Vorschldgen fiir
Fliigelrdder [1,2]. Diese bezichen sich aber immer auf konventionelle
Riihrsysteme bei denen der Riihrer axial sowie radial mittig im Tank
platziert ist. Aus diesem Grund wird in diesem Kapitel mit Hilfe von
FE-Simulationen ein Fliigelrad fiir ein lagerloses Riihrsystem in Aussen-
lauferbauweise entwickelt bzw. optimiert. Zum Schluss wird der Entwurf
mit dhnlichen kommerziell erhédltlichen Rithrsystemen verglichen.

7.1 Einfluss der Exzentrizitat

Bei einer konventionellen Riihreranordnung wird der Rotor zentrisch in
der Mitte (e3 = 0) des Tanks platziert, der mit meist vier Strémungsbre-
chern bewehrt ist (z3 = 4). Bei Bioreaktoren mochte man auf Strémungs-
brecher verzichten, da es an den Kanten zu Wirbelablésungen kommt (ho-
he Scherkrifte) und sich im Totgebiet der Stromungsbrecher Riickstinde
und Ablagerungen bilden kénnen [108]. Wiirde man die Strémungsbre-
cher einfach entfernen und den Rotor in der Mitte belassen, wiirde der
gesamte Tankinhalt mit der Zeit wie ein Festkorper zu rotieren beginnen
und es wiirde zu so gut wie keiner Durchmischung kommen. In [109,110]
wird vorgeschlagen den Rotor exzentrisch zu platzieren, um somit eine
Art Bewehrung zu erhalten. Diese Untersuchungen beziehen sich aber
wieder auf einen Riihrer der auf halber Tankhohe (hs/h1 = 0.5) platziert
ist.

Im folgenden Abschnitt wird untersucht, ob auch bei einem in Bo-
denndhe (hz/hy = 0.1) platziertem lagerlosen Riihrer das Fehlen der
Stromungsbrecher mit einer radialen Exzentrizitat es ganz oder teilweise
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Abbildung 7.1: Verlauf der Strémungslinien bei (a) zentriertem Rotor ez = 0 und
Stromungsbrecher z3 = 4, (b) zentriertem Rotor e3 = 0 ohne Strémungsbrecher z3 = 0
und (c) exzentrisch platziertem Rotor e3/di = 0.25 ohne Stromungsbrecher z3 = 0
(ha/d2 = 0.3, hg/h1 = 0.1,d2/d1 = 0.25 und h1/d1 = 1).

kompensiert werden kann. Als Referenz wurde der in Abb. 7.1(a) darge-
stellte Rithrer mit vier Stromungsbrechern herangezogen. Die Stromlini-
en zeigen, dass durch die Stromungsbrecher ein Rotieren des Tankinhalts
verhindert wird und es zu starkem axialem Fluidaustausch kommt, der
massgeblich fiir ein gute Durchmischung des Tankinhalts verantwortlich
ist. Werden beim gleichen Setup die Stromungsbrecher wie in Abb. 7.1(b)
dargestellt eliminiert, rotiert der gesamte Tankinhalt und der axiale Fluid-
austausch ist verschwindend klein. In Abb. 7.1(c) wurde der Rithrer mit
einer Exzentrizitit es/d; = 0.25 platziert. Man erkennt sofort, dass diese
Asymmetrie einen axialen Fluidaustausch im Tank hervorruft.

Um zu quantifizieren, wie weit sich die Rithrer—Performance durch das
Hinzufligen einer Exzentrizitdt verbessern lasst, wurden die Leistungs-
zahl Ne und die Mischzeit 2 mit Hilfe von FE-Simulationen in Ab-
héangigkeit der Exzentrizitiat bestimmt. Die Ergebnisse sind in Abb. 7.2
dargestellt. Mit steigender Exzentrizitdt es nimmt die Mischzeit 2 ab
und die Leistungszahl Ne steigt an. Bei einer relativen Exzentrizitdt von
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Abbildung 7.2: Leistungszahl Ne, Mischzeit 2 und Mischarbeit Ne-Q in Abhéan-
gigkeit der relativen Exzentrizitdt des Riihrers es/d; in einem unbewédhrten Tank
(z3 = 0). Die maximale Leistungszahl Ne/Nemax = 1 wird bei einem Tank mit z3 = 4
Strémungsbrechern erreicht (e3 = 0).

es/d; = 0.25 (Abb. 7.1(c¢)) wird ca. 93% der Riihrerleistung des mit
Stréomungsbrechern ausgestatteten Referenzsetups (Abb. 7.1(a)) erreicht.
Aufgrund dieser Ergebnisse werden die Prototypen mit einer relativen
Exzentrizitdt von ez/d; = 0.25 aufgebaut.

7.2 Einfluss des Rotorblattwinkels

In Abb. 7.3 ist der Einfluss des Rotorblattwinkels [o auf die Riihrer—
Performance fiir einen exzentrisch in Bodennédhe platzierten lagerlosen
Mixer dargestellt. Bei einem Rotorblattwinkel 85 = 0° spricht man von
einem Flachblattrithrer (FBT), bei 82 > 0° von einem Schréigblattrithrer
(PBT).

Wie die Simulationsergebnisse in Abb. 7.3 zeigen, nehmen die Leis-
tungszahl Ne und die Mischarbeit Ne-{2 mit zunehmendem Rotorblatt-
winkel [Bs ab. Im Bereich 2 < 45° nimmt auch die Mischzeit  mit
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Abbildung 7.3: Einfluss des Rotorblattwinkels 82 auf Leistungszahl Ne, Mischzeit
Q, Mischarbeit Ne-Q und Kraftbeiwert Cr (d2/d1 = 0.35, e3/d1 = 0.25,hg/h1 = 0.15
und dq/h1 =1).

steigendem [y ab. Im Bereich g3 > 45° nimmt die Mischzeit €2 wieder
stark zu und wiirde bei Sy = 90° theoretisch gegen Unendlich gehen. Der
Kraftbeiwert Cp ist sowohl ein Mass fiir die Axialkraft F, als auch fir
die Verkippungsmomente M, und M,. Cr erreicht bei ca. S = 40° sein
Maximum.

Fiir die Wahl des Rotorblattwinkels fiir einen lagerlosen Riihrer schei-
det der Bereich um S = 40° aus, da hier die grossten Axial— und Verkip-
pungskrafte auftreten. Zur Auswahl bleibt daher nur mehr ein sehr kleiner
oder ein sehr grosser Rotorblattwinkel. Bei einem sehr kleine Rotorblatt-
winkel ist die Mischarbeit Ne-Q hoch, jedoch ist die Mischzeit €2 relativ
gering. Bei sehr hohen Werten von (3, ist die Mischarbeit Ne-Q gering,
jedoch nimmt die Mischzeit ) iberproportional zu. Ohne also die Anwen-
dung bzw. den Prozess genau zu kennen, kann hier keine klare Aussage zu
Wahl des optimalen Rotorblattwinkels getroffen werden. Betrachtet man
hingegen nur die Stabilitit, muss ein Flachblattrithrer So = 0° gewéhlt
werden, da hier Axial- und Verkippungskrifte nahezu verschwinden und
die Mischzeit relativ gering ist. Um die Vergleichbarkeit mit kommerziell
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erhéltlichen hydrodynamisch gelagerte Rithrern [6,8,9] zu erhalten, wird
auch fiir die hier vorgestellten Prototypen ein kleiner Rotorblattwinkel
B2 ~ 15° gewdhlt.

7.3 Einfluss des Rithrerdurchmessers

Fir konventionelle Rithrwerke (e = 0, hs/hy = 0.5) ist der Einfluss
des Rithrerdurchmessers do auf die Mischperformance gut dokumentiert
[1,111,112]. Um die Mischarbeit zu minimieren, wird in [1] fiir Propeller—
oder Schriagblattriithrer ein Durchmesserverhéiltnis von dy/d; = 0.3 und
fiir Flachblattrithrer ein Verhéltnis von do/d; = 0.5 empfohlen. Eine
Untersuchung fiir einen Rithrkopf der exzentrisch (es/d; = 0.25) am
Tankboden (h3/h; = 0.15) platziert ist, konnte in der Literatur bis zum
Zeitpunkt dieser Arbeit nicht gefunden werden.

Um den Einfluss des Rithrerdurchmessers ds und auch der Rithrerhohe
ho bei einem lagerlosen Mixer zu untersuchen, wurden mehrere Simula-
tionen mit variierendem ds und ho durchgefiihrt. Die Drehzahl n wird
dabei immer so angepasst, dass die Rithrerleistung P konstant bleibt. Die
Ergebnisse sind in Abb. 7.4 ersichtlich.

Wie sich die Leistungszahl Ne mit dem Riihrerdurchmesser dy &dndert,
héingt mit der Blatthohe hs zusammen und ist in Abb. 7.4(a) dargestellt.
Ist die Blatthohe hoch, nimmt Ne mit steigendem ds linear ab. Bei sehr
kleinen Blatthoéhen ho hingegen, ist Ne fast unabhéngig von ds. Dieses
Phénomen kann auch bei konventionellen Rithrwerken beobachtet werden
[1].

In Abb. 7.4(b) ist die dimensionslose Mischzeit € in Abhéngigkeit
des Riithrerdurchmessers dy dargestellt. Im Bereich da/d; < 0.25 nimmt
die Mischzeit mit steigendem Riihrerdurchmesser stark ab. Im Bereich
dy/dy > 0.25 ist die Mischzeit unabhéngig vom Riithrerdurchmesser. Der
Einfluss der Rotorblatthéhe hq ist im gesamten Bereich gering.

Die dimensionslose Mischarbeit Ne-€ ist in Abb. 7.4(c) dargestellt. Im
Bereich ds/d; < 0.25 ist die Mischarbeit stark von Rotordurchmesser
ho und Blatthéhe ho abhéngig. Die Mischarbeit nimmt mit steigendem
Rotordurchmesser und sinkender Blatthohe ab. Im Bereich do/d; > 0.25
ist die Mischarbeit unabhédngig von Blatthéhe und Rotordurchmesser.

Bei allen Versuchen wurde die Drehzahl jeweils so gewéhlt, dass P =
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Abbildung 7.4: (a) Leistungszahl Ne, (b) Mischzeit Q, (¢) Mischarbeit Ne-Q und
Leistungseintrag P/VR in Abhéngigkeit des relativen Riithrerdurchmessers dz/d; bei
verschiedenen relativen Rithrerblatthéhen ha/di (e3/d1 = 0.25, hg/h1 = 0.1, d1 = h1,
z2 = 4 und P = konstant).
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kontant gilt. Da das einhiillende Riithrervolumen Vi mit steigendem Ro-
tordurchmesser ds und steigender Blatthohe zunimmt, nimmt das Krite-
rium fiir die Scherbeanspruchung des Rithrgutes P/Vi mit steigendem
hs bzw. dy ab (Abb. 7.4(d)).

Sinkt der Rotordurchmesser unter den kritischen Wert ds/d; ~ 0.25
steigen die Mischzeit €2 und die Mischarbeit Ne-() stark an. Grund dafiir
ist, dass bei zu kleinem Rotordurchmesser die Stromung in Tank abreisst.
Wie in Abb. 7.5 ersichtlich wird das Fluid bei einem zu kleinen Rotor nur
mehr in unmittelbarer Umgebung vom Riihrer beschleunigt. Der restliche
Tankinhalt bleibt von der Primérstromung fast unbeeinflusst. Bei einem
ausreichend grossen Riihrer wird hingegen der ganze Tank von der vom
Rotor generierten Priméarstromung durchsetzt.

Fiir den lagerlosen Mixer sollte somit ein Fliigelrad mit einem Durch-
messerverhéltnis von do/dy > 0.25 gewéhlt werden. Fiir eine konstante
Mischarbeit kann in diesem Bereich die Drehzahl mit steigendem Rotor-
durchmesser unter Einhaltung der Bedingung

d
n? - d3 = konst., ¥V 072 > 0.25 (7.1)
1

unabhéngig von der Rotorblatthéhe hy reduziert werden.

7.4 Einfluss der Fliigelzahl

In der Literatur wird der Einfluss der Blattzahl z3 meist expliziert nur
beim Dispergieren erwdhnt, wo der Einfluss von z5 auf die Tropfengrosse
der Dispersion untersucht wird [113]. Lagerlose Rithrwerke kommen je-
doch nur bei scherarmen Homogenisierungsprozessen zum Einsatz. Zum
Homogenisieren finden sich zwar gentigend Untersuchungen, diese bezie-
hen sich aber meist lediglich auf die Wahl des geeignetsten Riihrertyps
fiir eine bestimmte Mischaufgabe [1,114] und nicht explizit auf die Blatt-
zahl. Allen Literaturquellen ist zudem gemein, dass nur Setups untersucht
werden, bei denen der Rithrer axial (hg/hy = 0.5) und radial (es = 0)
mittig im Tank platziert ist. Fiir einen exzentrisch in Bodenndhe plat-
zierten Rithrer konnte zum Zeitpunkt dieser Arbeit keine veroffentlichte
Untersuchung gefunden werden.

Um festzustellen, welche Fliigelzahl z5 fiir einen exzentrisch es/dy =
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Abbildung 7.5: Verteilung der Stréomungsgeschwindigkeit im Tank bei unterschied-
lichen Rotordurchmessern (a) d2/dq = 0.1 und (b) d2/d1 = 0.4 (P = konst.).

0.25 in Bodennéhe h3/d; = 0.1 positionierten Rithrer mit dem Durch-
messer do/d; = 0.3 am besten geeignet ist, wurde eine Reihe von Simu-
lationen fiir die Fliigelzahlen 2o = {2,3,4,5,6,7,8,9,10} durchgefiihrt.
Die Ergebnisse wurden auch fiir zo = {2,4,6,8} mit Hilfe des 50 Liter
Testsystems (vgl. Abs. 8.1) messtechnisch verifiziert.

In Abb. 7.6 ist das Stromungsfeld in unmittelbarer Néhe des Riihrkopfs
fiir verschiede Fliigelzahlen dargestellt. Man erkennt, dass bei kleinen
Blattzahlen der Nachlaufwirbel eines Fliigels noch vollstdndig vor dem
darauffolgenden Fliigel abgebaut wird. Bei hoheren Blattzahlen ist das
nicht mehr der Fall. Bei sehr hohen Blattzahlen ist der ganze Rotor von
der Wirbelblase eingeschlossen und die Fluidgeschwindigkeit ausserhalb
des Rotorvolumens bleibt gering. Dies legt den Schluss nahe, dass bei
zu hohen Blattzahlen die Rithrwirkung verloren geht und der Rotor nur
mehr als rotierender Vollzylinder zu betrachten ist.

Um diesen Umstand genauer zu untersuchen wird auch die Leistungs-
zahl Ne und die Mischzeit €2 fiir die verschiedenen Fliigelzahlen in Abb. 7.7
ausgewertet. Es zeigt sich, dass die Riihrerleistung Ne mit steigender Flii-
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Abbildung 7.6: Simulation von Rotoren mit unterschiedlicher Blattzahl zo. Es ist
nur die Rotordomain dargestellt. Der Rotor ist exzentrisch mit e3/d; = 0.25 platziert.

gelzahl zuerst noch ansteigt, sich aber ab einer Fliigelzahl von zo = 7
kaum noch dndert. Die Mischzeit nimmt zuerst bei steigender Fliigelzahl
ab, erreicht bei zo = 6 ihr Minimum und nimmt fiir héhere Blattzahlen
wieder zu. Die Mischarbeit Ne-Q bleibt bis zo = 6 anndhernd konstant
und nimmt danach mit steigernder Fliigelzahl zu.

Die Ergebnisse in Abb. 7.6 und Abb. 7.7 legen den Schluss nahe, dass
fiir lagerlose Mixer eine Fliigelzahl zwischen 4 und 6 optimal ist, da hier
bei geringer Mischarbeit in kurzer Zeit der Tankinhalt homogenisiert
werden kann. Ist nicht die Mischzeit sondern die Scherbeanspruchung des
Rithrgutes fiir einen Prozess ausschlaggebend, muss das Kriterium P/Vy
herangezogen werden (siche Abs. 6). Da alle untersuchten Riihrer das
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gleiche Volumen Vg einschliessen, gilt hier P/Vz o« Ne. Wie in Abb. 7.7
ersichtlich miisste somit fiir ein schersensitives Riithrgut eine moglichst
geringe Blattzahl gewédhlt werden.

7.5 Vergleich verschiedener Riihrertypen

Aufbauend auf den vorherigen Ergebnissen wurde ein Fliigelrad (da/d; =
0.3, e3/d; = 0.25, By = 15° und 29 = 5) fiir den lagerlosen Mixer opti-
miert und die Performance mit den folgenden Riihrern verglichen:

o Abb. 7.8(a): Hydrodynamisch gelagerter Rithrer mit Magnetkupp-
lung der Fa. Alafa Laval [8].

o Abb. 7.8(b): Hydrodynamisch gelagerter Rithrer mit Magnetkupp-
lung der Fa. Metenova (ZeroG) [6].

o Abb. 7.8(d): Low-Shear Prototyp der Fa. Metenova [6] in Kombi-
nation mit dem in dieser Arbeit vorgestellten lagerlosen Aussenléu-
fermotors.

o Abb. 7.8(e): Lagerloser Single-Use Innenlaufer der Fa. Millipore [9].
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) @

Abbildung 7.8: Vergleich verschiedener Riihrertypen: (a) Alfa Laval (hydrodyna-
misches Lager) [8], (b) Metenova ZeroG (hydrodynamisches Lager) [6], (c) eigener
Prototyp (Magnetlager), (d) Metenova Low-Shear Prototyp (Magnetlager) [6] und (e)
Millipore (Magnetlager) [9].

Die Ergebnisse sind in Tab. 7.1 zusammengefasst. Es zeigt sich, dass der
hier entwickelte Prototyp eines lagerlosen Riihrsystems in Aussenldufer-
bauweise zu den am Markt erhéltliche Riihrsystemen konkurrenzfihig ist.
Von den untersuchten Riihrern weist der eigene Prototyp die zweitnied-
rigste Mischzeitkonstante auf. Nur der ZeroG—Riihrer der Fa. Metenova
hat eine noch geringere Mischzeitkonstante. Der ZeroG—Riihrer erreicht
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Rithertyp da/d;  Ne/Nemax  Q/Qmax
Alfa Laval [8] Abb. 7.8(a) 0.25 1.00 0.45
ZeroG [6] Abb.7.8(b) 0.24 0.98 0.38
eigener Prototyp Abb. 7.8(c)  0.30 0.36 0.44
Low-Shear [6] Abb.7.8(d) 0.28 0.39 0.65
Millipore 0] Abb.7.8(b) 0.20 0.27 1.00

Tabelle 7.1: Performance—Vergleich verschiedener Rithrertypen.

diese Mischzeitkonstante nur mit einer wesentlich hoheren Leistungszahl
Ne. Zudem ist der ZeroG—Riihrer hydrodynamisch gelagert und weist die
damit verbundenen Nachteile (Scherkréfte, Reinigung, Trockenlauf) auf.
Im direkten Vergleich mit dem Low-Shear Fliigelrad, weist das in dieser
Arbeit entwickelte Fliigelrad bei anndhernd gleichem Durchmesser und
gleicher Leistungszahl eine um den Faktor 1.5 geringere Mischzeit auf.
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@ O ®

Abbildung 7.9: Vergleich von Tankform und Einbaulage: (a) Tank mit Stromungs-
brechern, (b) eckiger Tank, (c) exzentrisch platzierter Rithrer, (d) exzentrisch platzier-
ter um B3 = 15° zur Mitte geneigter Riihrer, (e) exzentrisch platzierter um (3 = 15°
in Umfangsrichtung geneigter Rithrer und (f) Tank mit gewdlbtem Boden. Bei allen
Varianten gilt: V = konst., d2/d1 = 0.25, ha/d1 =1, z2 = 4 und B2 = 20°.

7.6 Einfluss der Tankform und Einbaulage

In den vorangegangenen Abschnitten wurde die optimale Riihrerform
sowie der Einfluss des Exzentrizitat es detailliert untersucht. In diesem
Abschnitt wird ndher auf den Einfluss der Form des Riihrkessels und vor
allem des Einbauwinkels des Riihrers 53 eingegangen. In Abb. 7.9 sind die
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Tankform/Einbaulage Ne/Nemax  Q/Qmax W/ Whax

Abb. 7.9 (a) 1.00 0.62 0.67
Abb. 7.9 (b) 0.91 0.64 0.63
Abb. 7.9 (c) 0.95 0.84 0.87
Abb. 7.9 (d) 0.92 1.00 1.00
Abb. 7.9 (e) 0.98 0.57 0.61
Abb. 7.9 (f) 0.94 0.68 0.70

Tabelle 7.2: Newtonzahl Ne, Mischzeit {2 und Mischarbeit W = Q - Ne in Abhéngig-
keit der Tankform und der Einbaulage.

verschiedenen untersuchten Setups dargestellt. Als Vergleichskriterium
werden wieder die Leistungs— oder Newtonzahl Ne, die Mischzeit {2 sowie
die Mischarbeit W = (2-Ne herangezogen. Die Ergebnisse sind in Tab. 7.2
aufgelistet.

Als Referenz dient wieder der in Abb. 7.9(a) dargestellte runde Tank
mit mittig es = 0 platziertem Riihrer und z3 = 4 Strémungsbrechern mit
der Breite b3/d; = 0.1. Um auf Stromungsbrecher verzichten zu konnen,
kann wie in Abs. 7.1 gezeigt der Riihrer exzentrisch im Tank platziert wer-
den. Eine andere Moglichkeit ist, wie in Abb. 7.9(b) dargestellt, anstelle
eines runden Tanks einen eckigen Tank zu verwenden. Die Ecken wirken
wie Stromungsbrecher [115] und die Mischzeit steigt nur geringfiigig um
ca. 3 % gegeniiber dem bewehrten Tank (Abb. 7.9(a)) an.

Wird in einem runden Tank der Riihrer exzentrisch (es/d; = 0.25)
eingebaut (Abb. 7.9(c)), hat man noch die Moglichkeit den Riihrer zur
Mitte hin oder in Umfangsrichtung zu verkippen. Ein Verkippung um
B3 = 15° zur Mitte hin (Abb. 7.9(d)) hat bei einem flachen Tankboden
keinen positiven Einfluss auf die Performance. Wird der Riihrer jedoch so
in Umfangsrichtung verkippt, dass die Axialschubkomponente des Riih-
rers der Fluidrotation im Tank entgegenwirkt (Abb. 7.9(d)), kann die
Performance bei f3 = 15° wesentlich verbessert werden und Mischzeit

und Mischarbeit sinken jeweils um ca. 30 % gegeniiber der Variante mit
B3 =0 (Abb. 7.9(c)).

In der Praxis wird hiufig ein gewolbter Tankboden, wie in Abb. 7.9(f)
dargestellt, verwendet. Dabei wird der exzentrisch (e3/d; = 0.25) po-
sitionierte Riihrer so zur Mitte hin verkippt (83 = 15°), dass der Im-
peller tangential zum Tankboden operiert. Die Simulationen haben ge-
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zeigt, dass auch die Wolbung des Tankbodens einen positiven Einfluss
auf die Performance hat. Gegeniiber der Variante mit dem flachen Bo-
den (Abb. 7.9(d)) sinken Mischzeit und Mischarbeit um jeweils 30 % bei
anndhernd gleichem Leistungseintrag.
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Kapitel 8

Prototypen und Teststande

Um die Motoren und Fliigelrdder moglichst einsatznah erproben zu koén-
nen, wurden drei Teststdnde aufgebaut. Das 50 Liter Testsystem verfiigt
iiber einen konventionellen Antrieb und dient vor allem dazu Fligelrad-
varianten in verschiedenen Einbaulagen im kleinen Massstab (u = 0.4)
kostengiinstig und schnell zu evaluieren. Das 350 Liter und das 1500 Li-
ter Testsystem werden eingesetzt, um lagerlose Motoren im Massstab
©=0.6 bzw. p = 1 zu betreiben.

8.1 50 Liter Teststand

In Abb. 8.1(a) ist der 50 Liter Teststand dargestellt. Der Acrylglastank
hat einen Durchmesser vom 400 mm und kann wahlweise mit Stromungs-
brechern ausgestattet werden. Der zu testende Riihrkopf wird iiber eine
Welle mit einem drehzahlgeregelten Synchronmotor mit integrierter Mo-
mentmessung angetrieben. Die Mischzeit kann entweder elektrochemisch
oder optisch bestimmt werden. Im ersten Fall wird die Leitfahigkeit des
Tankfluids durch Zugabe einer Salzlosung (Tracerfluid) verdndert. Mit
den in Abb. 8.1(b) dargestellten Sensoren kann die Leitfdhigkeit bzw.
die Tracerkonzentration an mehreren Punkten im Tank gemessen wer-
den. Mit der eigens dafiir entwickelten Auswerteelektronik kénnen die
Signale von bis zu 10 Sensoren gleichzeitig ausgewertet und an einen PC
iibertragen werden. Dank des durchsichtigen Tanks kann die Mischzeit
auch optisch abgeschétzt werden. Wie in Abb. 8.1(c) dargestellt, wird
dazu das Tracerfluid eingeférbt.

Um auch testen zu kdnnen, welchen Einfluss ein exzentrisch platzierter
Riihrer hat, wurde der Teststand, wie in Abb. 8.1(d) ersichtlich, mit meh-
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Abbildung 8.1: 50 Liter Teststand.
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reren exzentrischen Wellendurchfithrungen am Tankboden ausgestattet.
Ausserdem kann die Antriebswelle mit Hilfe eines Adapters auf die volle
Tankhohe erweitert werden. Damit ist es moglich die Performance von
Riihrkopfen zu testen, die axial auf z.B. halber Tankhohe platziert sind.

Abb. 8.1(e) zeigt eine Auswahl der getesteten Rithrkopfe. Um schnell
die Grosse und Anzahl der Fliigel variieren zu kénnen, wurden hauptséch-
lich Adapter (Abb. 8.1(el) und (e2)) verwendet, bei denen verschieden zu-
geschnittene Rotorblétter einfach montiert bzw. gewechselt werden kon-
nen. Abb. 8.1(e3) und Abb. 8.1(e4) zeigen massstabsgetreue Nachbildun-
gen von hydrodynamisch gelagerten Riithrkopfen der Fa. Metenova [6]
bzw. Fa. Alfa Laval [8], die im gleichen Marktsegment kommerziell einge-
setzt werden. In Abb. 8.1(e5) ist ein Low—Shear Riithrkopf abgebildet, der
sich noch in der Erprobungsphase befindet und vor allem in Bioreaktoren
zum Einsatz kommen soll.

8.2 350 Liter Teststand

Der in Abb. 8.2(a) gezeigte 350 Liter Testtank mit einem Durchmesser
von 760 mm dient vor allem dazu, die Performance des in dieser Ar-
beit vorgestellten lagerlosen Mischsystems mit kommerziell erhéltlichen
Mischsystemen direkt zu vergleichen. Die Fa. Millipore [9] bietet eine Ein-
weglosung an, bei der das Fluid in einem Kunststoffsack mit Hilfe eines
lagerlosen Innenldufers geriihrt wird. Die Firmen Metenova [6] und Alfa
Laval [8] hingegen vertreiben Rithrwerke mit hydrodynamisch gelagerten
Rotoren. Alle diese Systeme sind fiir Tankgrossen im Bereich 200-400
Liter erhéltlich und sollen als Referenz fiir das hier neu entwickelte Riihr-
system dienen.

Da in einer kommerziellen Anwendung der Tankboden gewdlbt ist
(Kloppelboden), muss ein exzentrisch und bodennah eingesetzter Riihrer
in leicht gekippter Lage verbaut werden. Um die einwandfreie Funkti-
on des lagerlosen Riihrers in gekippter Lage zu verifizieren, wurde auch
im Versuchsaufbau der Motor mit Hilfe eines Spezialflansches um ca.
B3 = 10° zur Mittelachse gekippt verbaut (Abb. 8.2(b)).

Der in Abb. 8.2(c) und (d) gezeigte Motor verfiigt iiber ein zusétzli-
ches Kiihlsystem und ein Motorgehduse aus Edelstahl. Der den Motor
umschliessende Teil der Tankwand ist ebenfalls aus Edelstahl gefertigt.
Der restliche Tank besteht aus Kunststoff.
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8.3. 1500 LITER TESTSTAND
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Abbildung 8.3: (a) Vergleich zwischen simuliertem Rithrerdrehmoment (inkl.
Spaltrohr—, Fluidreibungs— und Rotorverluste) und gemessenem Moment bei Betrieb
des Motors im 350 Liter Testaufbau. (b) Vergleich zwischen simuliertem (elektroma-
gnetisch) und gemessenem statischem Drehmoment beim Mixermotor im Massstab
©n=0.6.

Der Prototyp im Massstab g = 0.6 (rr = 58mm) wurde aufbauend auf
den Erkenntnissen aus [11] aufgebaut, jedoch aufgrund des Spaltrohres
aus Edelstahl mit einer auf Hallsensoren basierenden Positionssensorik
versehen. Zum Testen wurde der Motor mit einem Low—Shear Fliigelrad
(Abb. 8.2(e)) ausgestattet und bei verschiedenen Drehzahlen in Wasser
betrieben. Wie Abb. 8.4 zeigt, konnte das durch Simulation vorhergesag-
te Drehmoment im Betrieb (a) und das vorhergesagte statische Drehmo-
ment (b) durch Messungen bestétigt werden.

8.3 1500 Liter Teststand

Das 1500 Liter Testsystem dient zur experimentellen Verifikation der in
dieser Arbeit vorgestellten lagerlosen Mixermotoren im Massstab p = 1
(rr = 98.5mm). In Abs. 8.3.1 wird der Prototyp mit p = 8 und in
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Abs. 8.3.2 der Prototyp mit p = 5 und in Abs. 8.3.3 der Aufbau des
Versuchstanks vorgestellt.

8.3.1 Prototyp mit Polpaarzahl 8

Der Prototyp im Massstab 4 = 1 mit p = 8 wurde basierend auf den
Ergebnissen aus Kapitel 2 aufgebaut. In Abb. 8.4(a) ist der Motorauf-
bau skizziert. Abb. 8.4(b) zeigt den Einbau der Wicklungen in den noch
unvergossenen Motor. Der Motor verfiigt {iber eine Kiihlspirale, deren
Anschliisse, wie in Abb. 8.4(c) ersichtlich, auf der Unterseite des Motors
herausgefiihrt werden. Bei diesem Aufbau bestehen das Motorgehduse
und der den Motor umschliessende Teil der Tankwand aus einem Stiick,
welches aus Kunststoff ausgefithrt wurde. Auch dieser Motor wurde mit
einem einfachen Flachblattrithrer mit vier Blittern ausgestattet (siehe
Abb. 8.4(d)).

Aufgrund des Spaltrohrs aus Kunststoff wurde dieser Prototyp noch
mit einer Wirbelstrom—Positionssensorik ausgestattet. Die gemessene Ro-
torposition sowie der Antriebsstrom beim Betrieb des Mixers bei 500
U/min in Luft sind in Abb. 8.4(e) dargestellt.

8.3.2 Prototyp mit Polpaarzahl 5

Der Prototyp im Massstab u = 1 mit mit p = 5 weist die exakt glei-
chen Statorabmessungen (Statoreisen und Spulen, siehe Abb. 8.5(a)) wie
sein Pendant mit p = 8 auf. Die Rotorgeometrie wurde wie in Kapitel 2
beschrieben an die neue Polpaarzahl angepasst. Es wurde eine Kiihlspi-
rale verbaut und die Sensoraufnahmen wurden so adaptiert, dass die Un-
terbringung von Hallsensoren moglich ist (Abb. 8.5(b)). Da bei diesem
Prototyp das Gehéduse und die Tankwand aus Edelstahl gefertigt sind
((Abb. 8.5(c) und (d)), ist die Verwendung einer Hallsensor—basierten
Positionserfassung (siehe Abs. 3) unumgénglich.

In Abb. 8.5(e) ist die radiale Rotorauslenkung und in Abb. 8.5(f) der
Lagerstrom sowie der Antriebsstrom des Motors bei Betrieb in Wasser
bei 250 U/min dargestellt. Trotz der sehr starken seitlichen Anstromung
des Rotors und den damit verbundenen hohen Quer— und Verkippungs-
kréften ist ein beriithrungsfreier Betrieb gewahrleistet, da die maximale
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Abbildung 8.4: Prototyp des Mixermotors mit p = 8: (a-d) Aufbau des Prototypen
und (e) radiale Position und Antriebsstrom bei 500 U/min in Luft.
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Rotorauslenkung weniger als 0.5 mm betrigt. Der gesamte mechanische
Luftspalt ist bei diesem Aufbau 2.5 mm breit.

8.3.3 Testtank mit 1500 Liter

Fiir den Betrieb der Motoren im Massstab g = 1 wurde der in Abb. 8.6(a)
dargestellte Tank mit einem Nominalvolumen von 1500 Litern und einem
Durchmesser von 1250 mm aufgebaut. Abb. 8.6(b) zeigt die Platzierung
des Motors mit einer Exzentrizitat von es/d; = 0.25. Es besteht auch die
Moglichkeit den Motor mittig am Tankboden zu platzieren. In diesem
Fall wéren jedoch Strémungsbrecher notwendig.

Fiir die praktischen Riihrtests wurde das in Abb. 8.6(d) abgebildete
Fligelrad verwendet, dessen Form aus den in Abs. 7 gewonnenen Er-
kenntnissen abgleitet wurde. Das Fliigelrad hat einen Durchmesser von
ds = 360 mm und weist eine Leistungszahl von Ne = 1.62 auf. Das durch
Simulation geschétzte Drehmoment dieses Rithrers konnte durch die in
Abb. 8.6(e) dargestellten Messergebnisse bestétigt werden.
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Rithrkopf, (d) Verifikation des simulierten Drehmoments mit Hilfe von Messungen.
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Kapitel 9

Zusammenfassung und
Ausblick

In dieser Arbeit konnte die Geometrie eines lagerlosen Aussenléufermo-
tors so ausgelegt und optimiert werden, dass der geforderte Leistungs-
eintrag von ca. 1 kW /m? fiir schersensitive Riihrprozesse sicher erreicht
wird.

Es ist gelungen eine Sensorelektronik zu entwickeln und in Betrieb zu
nehmen, die es ermdéglicht mit sechs Hallsensoren den Rotorwinkel sowie
die radiale Rotorauslenkung durch die elektrisch leitfdhige Tankwand
hindurch zu detektieren.

Alle Verlustquellen im Motor und im Rotor wurden identifiziert und
quantifiziert, sowie hinsichtlich Abhéngigkeit von Drehzahl und Baugros-
se untersucht.

Mit Kenntnis der Verluste konnte ein thermisches Motormodell vorge-
stellt werden, das es ermdglicht die Temperaturen im Betrieb mit ausrei-
chender Genauigkeit vorherzusagen. Das thermische Modell wurde auch
dazu verwendet, um die Motorkiihlung so zu optimieren, dass die bei
der geforderten mechanischen Leistung auftretenden Verluste sicher ab-
gefithrt werden kénnen und der Motor nicht iiberhitzt.

Mit Hilfe von FE-Simulationen konnten einerseits Designrichtlinien
fiir den Entwurf eines Rithrkopfes fiir einen lagerlosen Aussenldufermotor
abgeleitet werden, andererseits konnte die Einbaulage bzw. Position des
Motors im Tank optimiert werden.

Mit dem optimierten Motor— und Rotordesign wurden mehrere Proto-
typen aufgebaut und in Tanks bis zu 1500 Litern Fassungsvermogen er-
folgreich in Betrieb genommen. Die Motorperformance sowie die rithrtech-
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KAPITEL 9. ZUSAMMENFASSUNG UND AUSBLICK

nische Performance des gesamten lagerlosen Riihrsystems wurden durch
Messungen verifiziert.

Trotz der umfangreichen Betrachtung des lagerlosen Riithrsystems las-
sen sich noch die folgenden interessanten Ankniipfungspunkte fir zukiinf-
tige Forschungsarbeiten erkennen:
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Durch eine Halbach—-Magnetisierung des Rotors konnte sich das
Drehmoment des Motors weiter steigern lassen bzw. konnte der
Rotorriickschluss eliminiert oder zumindest verkleinert werden.

In einem weiteren Schritt konnte das Kiithlkonzept noch weiter ver-
bessert werden. Wiirde es gelingen z.B. das Statorblechpaket ther-
misch an die Kiihlspirale anzubinden, kénnte die Motortemperatur
noch signifikant gesenkt werden, bzw. die mechanisch abgegebene
Leistung bei gleicher Motortemperatur weiter erhéht werden.

Fiir die Auslegung des Fligelrades wurde hauptséichlich die Misch-
zeit beim Homogenisieren als Kriterium herangezogen. Interessant
ware zu erforschen, ob dieses lagerlose Riithrsystem auch fiir das
Begasen von Fliissigkeiten oder das Aufwirbeln von Feststoffen ge-
eignet ist und somit das Anwendungsspektrum weiter ausgedehnt
werden konnte.

Um zu beurteilen, welche Scherkrafte auftreten, wurde hier das
Kriterium P/Vi herangezogen. Schlussendlich kénnen die auftre-
tenden Scherkréfte jedoch nur sicher mit Versuchsreihen mit einem
Flockensystem oder direkt mit lebenden Zellen bestimmt werden.

Ein interessantes Marktsegment fiir das lagerlose Riihrsystem sind
die meist 50 Liter fassenden Labormixer, die haufig in Chemie— und
Biotechlabors verwendet werden. Dazu miisste der Motor auf den
Massstab 1 = 0.4 verkleinert werden, was hinsichtlich der Verkip-
pungssteifigkeit einer Herausforderung darstellt.



Literaturverzeichnis

1
2]

3]

M. Zlokarnik, Riihrtechnik: Theorie und Praxis. Springer Verlag,
Berlin, 1999.

Handbuch der Rihrtechnik. Figenverlag EKATO Riihr- und Misch-
technik GmbH, 2000.

M. Pohlscheidt, B. Bodeker, U. Langer, H. Apeler, H.-D. Hoérlein,
H. Riibsamen-Waigmann, U. Reichel, und H.-J. Henzler, “Ausle-
gungsunterlagen fiir Bioreaktoren zur Mafstabsvergofierung [sic.]
eines microcarrierbasierenden Virusproduktionsprozesses,” Chemie
Ingenieur Technik, Band 80, Nr. 6, 2008, S. 821-830. Al d|
M. S. Croughan, “Hydrodynamic Effects on Animal Cells in Micro-
carrier Bioreactors,” Dissertation, Massachusetts Institute of Tech-
nology, 1988.

S. Katoh und F. Yoshida, Biochemical Engineering: A Textbook for
Engineers, Chemist and Biologists. Weinheim: Wiley-VCH Verlag
GmbH & Co. KG, 2011.

Metenova. (2012) Molndal, Schweden. Online: http://www.
metenova.com.

E. Paul, V. A. Atiemo-Obeng, und S. M. Kresta, Handbook of In-
dustrial Mixing: Science and Practice. John Wiley & Sons, Inc.,
2004.

Alfa Laval. (2012) Rudeboksvigen, Schweden. Online: http:
//www.alfalaval.com.

Millipore. (2012) Billerica, USA. Online: http://www.millipore.
com.

N. Barletta, “Der lagerlose Scheibenlédufermotor,” Dissertation, Nr.
12870, ETH Ziirich, Schweiz, 1998. p d|
T. Reichert, “The Bearingless Mixer in Exterior Rotor Constructi-
on,” Dissertation, ETH Zurich, 2012. El

215


http://dx.doi.org/10.1002/cite.200700125
http://dx.doi.org/10.1002/cite.200700125
http://www.metenova.com
http://www.metenova.com
http://www.alfalaval.com
http://www.alfalaval.com
http://www.millipore.com
http://www.millipore.com
http://dx.doi.org/10.3929/ethz-a-002006334
http://dx.doi.org/10.3929/ethz-a-002006334
http://dx.doi.org/10.3929/ethz-a-007630320
http://dx.doi.org/10.3929/ethz-a-007630320

LITERATURVERZEICHNIS

[12]

[13]

[15]

[22]

216

R. Raggl, T. Nussbaumer, und J. W. Kolar, “Comparison of Sepa-
rated and Combined Winding Concepts for Bearingless Centrifugal
Pumps,” IEEE Transactions on Power Electronics, Band 9, Nr. 2,
2009, S. 243-258. =

T. Reichert, T. Nussbaumer, und J. W. Kolar, “Split Ratio Opti-
mization for High-Torque PM Motors Considering Global and Lo-
cal Thermal Limitations,” IEFEE Transactions on Energy Conver-
siton, Band 28, Nr. 3, 2013, S. 493-501. il d |

T. Reichert, T. Nussbaumer, und J. W. Kolar, “Stator Tooth De-
sign Study for Bearingless Exterior Rotor PMSM,” IEEE Transac-
tions on Industry Applications, Band 49, Nr. 4, 2013, S. 1515-1522.

P |
T. Reichert, T. Nussbaumer, und J. W. Kolar, “Investigation of
Exterior Rotor Bearingless Motor Topologies for High-Quality Mi-
xing Applications,” IEEE Transactions on Industry Applications,
Band 48, Nr. 6, 2012, S. 2206—2216. p d|

W. Gruber, “Beitrige zum lagerlosen Segmentmotor,” Dissertation,
JKU Linz, 2009.

Levitronix GmbH. (2012) Ziirich, Schweiz. Online: www.levitronix.
com.

W.-J. Becker, “Induktive Wirbelstrom—Aufnehmer mit temperatur-
kompensiertem Spulensystem,” Archiv fir Elektrotechnik, Band 73,
1990, S. 181-192. =

G. Landvogt, “Abstandmessung mit dem Wirbelstromverfahren,”
Elektro—Anzeiger, Band 33, Nr. 19, 1980, S. 35-37. pt

P. Imoberdorf, “Ultrakompakter Antrieb mit radial und axial
kombiniertem Magnetlager,” Dissertation, Nr. 19763, ETH Ziirich,
Schweiz, 2011.

S.-J. Jung und K. Nam, “PMSM Control Based on Edge-Field Hall
Sensor Signals through ANF-PLL Processing,” IEEE Transactions
on Industrial Electronics, Band 58, Nr. 11, 2011, S. 5121-5129. =
d]

I. Dufour und D. Placko, “An Original Approach to Eddy Current
Problems through a Complex Electrical Image Concept,” IEEE
Transactions on Magnetics, Band 32, Nr. 2, 1996, S. 348. =


http://dx.doi.org/10.1109/TEC.2013.2259169
http://dx.doi.org/10.1109/TEC.2013.2259169
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2013.2257975
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2013.2257975
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2012.2226853
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2012.2226853
www.levitronix.com
www.levitronix.com
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2011.2116850
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2011.2116850

LITERATURVERZEICHNIS

[23]

[24]

[26]

S. Roman, Advanced Linear Algebra. Springer Verlag, New York,
2008.

M. T. Bartholet, T. Nussbaumer, S. Silber, und J. W. Kolar, “Com-
parative Evaluation of Polyphase Bearingless Slice Motors for Fluid-
Handling Applications,” IEEE Transactions on Industry Applicati-
ons, Band 45, Nr. 5, 2009, S. 1821-1830. ) d|

7. Gmyrek, A. Bogliett, und A. Cavagnino, “Iron Loss Prediction
with PWM Supply using Low- and High-Frequency Measurements:
Analysis and Results Comparison,” IEEE Transactions on Indus-
trial Electronics, Band 55, Nr. 4, 2008, S. 1722-1728. i d |

Z. Gmyrek, A. Boglietti, und A. Cavagnino, “Estimation of Iron
Losses in Induction Motors: Calculation Method, Results, and Ana-
lysis,” IEEE Transactions on Industrial Electronics, Band 57, Nr. 1,
2010, S. 161-171. Al d |

C. P. Steinmetz, “On the Law of Hysteresis,,” American Institute
of Electrical Engineers Transaction, Band 9, 1892, S. 3-64. =

R. L. Russell und K. H. Norsworthy, “Eddy Currents and Wall
Losses in Screened—Rotor Induction Motors,” Proceedings of the
IEFE - Part A: Power Engineering, Band 105, Nr. 20, 1958, S. 163—
175. py d|
R. C. Robinson, I. Rowe, und L. E. Donelan, “The Calculation
of Can Losses in Canned Motors,” Transactions of the American
Institute of Electrical Engineers, Band 76, Nr. 3, 1957, S. 312-315.

X

R. Neumaier, Hermetische Pumpen. W. H. Faragalah Verlag und
Bildarchiv, Sulzbach, 1994.

R. L. Fillmore, “Calculation of Eddy Current Paths in Drag-Cup
Induction Motor Rotors,” Transactions of the American Institute
of Electrical Engineers, Band 75, Nr. 3, 1956, S. 922-926. =

H. Schlichting, Boundary Layer Theory, 6. Auflage. McGraw-Hill,
New York, 1968.

E. Bilgen und R. Boulos, “Functional Dependence of Torque Coeffi-
cient of Coaxial Cylinders on Gap Width and Reynolds Numbers,”
J. Fluids Eng., Band 95, Nr. 1, 1973, S. 122-126. ) d|
M. Mack, “Luftreibungsverluste bei elektrischen Maschinen kleiner
Baugrosse,” Dissertation, Universitiat Stuttgart, 1967.

217


http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2009.2027366
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2009.2027366
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2008.917067
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2008.917067
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2009.2024095
http://dx.doi.org/10.1109/TIE.2009.2024095
http://dx.doi.org/10.1049/pi-a.1958.0036
http://dx.doi.org/10.1049/pi-a.1958.0036
http://dx.doi.org/10.1115/1.3446944
http://dx.doi.org/10.1115/1.3446944

LITERATURVERZEICHNIS

[35]

[36]

[37]

[38]

[39]

[40]

218

J. T. Stuart, “On The Non-Linear Mechanics of Hydrodynamic
Stability,” Journal of Fluid Mechanics, Band 4, 1958, S. 1-21. =
d]

F. Wendt, “Turbulente Stromungen zwischen zwei rotierenden ko-
axialen Zylindern,” Ingenieur—Archiv, Band 4, 1933, S. 577-595.

A

H. Polinder, M. Hoeijmakers, und M. Scuotto, “Eddy—Current Los-
ses in the Solid Back-Iron of PM Machines for Different Concentra-
ted Fractional Pitch Windings,” Flectric Machines & Drives Con-
ference, Band 1, 2007, S. 652-657. p d |
P. Lawrenson, P. Reece, und M. Ralph, “Tooth—Ripple Losses in
Solid Poles,” Proceedings of the Institution of Electrical Engineers,
Band 113, Nr. 4, 1966, S. 657-662. P |
Y. Christi und M. Moo-Young, “Clean—in—Place Systems for Indus-
trial Bioreactors: Design, Validation and Operation,” Journal of
Industrial Microbiology, Band 13, 1994, S. 201-207. pt

M. Jaritz und J. Biela, “Analytical Model for the Thermal Resistan-
ce of Windings Consisting of Solid or Litz Wire,” 15th Furopean
Conference on Power Electronics and Applications (EPE), 2013.
i d|

N. Simpson, R. Wrobel, und H. Mellor, “Estimation of Equivalent
Thermal Parameters of Impregnated Electrical Windings,” IEEE
Transactions on Industry Applications, Band 46, Nr. 6, 2013, S.
2505-2515. p d |
J. Pyrhonen, T. Jokinen, und V. Hrabovacova, Design of Rotating
Electrical Machines. John Wiley & Sons, Ldt., 2008.

VDI Gesellschaft, VDI-Wdrmeatlas. Springer Verlag, Berlin, 2006.

W. A. Stein, “Eine neue Gleichung fiir den Warme— und den Stoff-
iibergang in durchstréomten Rohren (Teil 1),” Forschung im Inge-
nieurwesen, Band 54, Nr. 4, 1988, S. 117-122. Y d|
W. A. Stein, “Eine neue Gleichung fiir den Warme— und den Stoff-
iibergang in durchstromten Rohren (Teil 2),” Forschung im Inge-
nieurwesen, Band 54, Nr. 5, 1988, S. 161-168. 4|
E. F. Schmidt, “Warmeiibergang und Druckverlust in Rohrschlan-
gen,” Chemie Ingenieur Technik, Band 39, Nr. 13, 1967, S. 781-832.

Y |


http://dx.doi.org/10.1017/S0022112058000276
http://dx.doi.org/10.1017/S0022112058000276
http://dx.doi.org/10.1109/IEMDC.2007.382744
http://dx.doi.org/10.1109/IEMDC.2007.382744
http://dx.doi.org/10.1049/piee.1966.0106
http://dx.doi.org/10.1049/piee.1966.0106
http://dx.doi.org/10.1109/EPE.2013.6634624
http://dx.doi.org/10.1109/EPE.2013.6634624
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2013.2263271
http://dx.doi.org/10.1109/TIA.2013.2263271
http://dx.doi.org/10.1007/BF02558981
http://dx.doi.org/10.1007/BF02558981
http://dx.doi.org/10.1007/BF02559677
http://dx.doi.org/10.1007/BF02559677
http://dx.doi.org/10.1002/cite.330391302
http://dx.doi.org/10.1002/cite.330391302

LITERATURVERZEICHNIS

[47] G.F.Rogers und Y. R. Mayhew, “Heat Transfer and Pressure Loss
in Helically Coiled Tubes with Turbulent Flow,” Int. J. Heat Mass
Transfer., Band 7, 1967, S. 1207-1216. ) d|

[48] R. A. Seban und E. F. McLaughlin, “Heat Transfer in Tube Coils
with Laminar and Turbulent Flow,” Int. J. Heat Mass Transfer.,
Band 6, 1963, S. 387-395. Py d|

[49] E. Laurien und H. Oertel, Numerische Stromungsmechanik. Vieweg
+ Teubner, Wiesbaden, 2009.

[50] S. Lecheler, Numerische Stromungsberechnung. Vieweg + Teubner,
Wiesbaden, 2009.

[51] M. Kraume, Mischen und Riihren: Grundlagen der modernen Ver-
fahren. WILEY-VCH Verlag, Weinheim, 2003.

[52] F. Liepe, Rihrwerke, Theoretische Grundlagen, Auslegung und Be-
wertung. Eigenverlag Fachhochschule Koéthen, 1998.

[53] R. Geiser, A. Mersmann, und H. Voit, “Makro— und Mikromischung
im Riihrkessel,” Chemie Ingenieur Technik, Band 60, 1988, S. 947—
955. =

[54] H. Wurian, “Mischzeitbestimmung bei Rithrvorgingen,” Dissertati-
on, Technische Universitat Wien, 1976.

[55] M. Lundén, O. Stenberg, und B. Andersson, “Evaluation of a
Method for Measuring Mixing Time using Numerical Simulation
and Experimental Data,” Chemical Engineering Communications,
Band 139, 1995, S. 115-136. =

[56] J. Hiby, “Definition und Messung der Mischgiite in flissigen Ge-
mischen,” Chemie Ingenieur Technik, Band 51, Nr. 7, 1979, S. 704—
709. =

[57] J. M. Bujalski, Z. Joworski, W. Bujalski, und A. W. Nienow, “The
Influence of the Addition Position of a Tracer on CFD Simulated

Mixing Times in a Vessel Agitated by a Rushton Turbine,” Trans.
IChemE, Band 80, 2002, S. 824-831. e

[58] G. M. Madhu, A. J. Cirish, P. R. Ganesh, S. S. Agarwal, R. Kacker,
und K. S. Akshaya, “Energy Efficiency and Mixing Time Calcula-
tions in Mechanically agitated Liquid Liquid Contactors,” Asian J.
Exp. Sci., Band 23, Nr. 1, 2009, S. 157-164. =

[59] J. A. Asenjo und J. C. Merchuk, Bioreactor System Design. Marcel
Dekker, Inc., New York, 1995.

219


http://dx.doi.org/10.1016/0017-9310(64)90062-6
http://dx.doi.org/10.1016/0017-9310(64)90062-6
http://dx.doi.org/10.1016/0017-9310(63)90100-5
http://dx.doi.org/10.1016/0017-9310(63)90100-5

LITERATURVERZEICHNIS

[60]

[61]

[71]
[72]

220

A. Biedermann, “Scherbeanspruchung in Bioreaktoren,” Dissertati-
on, Universitdt Koln, 1994.

S. Wollny, “Experimentelle und numerische Untersuchung zur Par-
tikelbeanspruchung in gerithrten (Bio—)Reaktoren,” Dissertation,
Technische Universitat Berlin, 2010.

M. Soos, A. S. Moussa, L. Ehrl, J. Sefcik, H. Wu, und M. Mor-
bidelli, “Effect of Shear Rate on Aggregate Size and Morphology
investigated under Turbulent Conditions in Stirred Tank,” Journal
of Colloid and Interface Science, Band 319, 2008, S. 577-589. "X El

H. Schubert und K. Miihle, “The Role of Turbulence in Unit
Operations of Particle Technology,” Advanced Powder Technology,
Band 2, Nr. 4, 1991, S. 295-306. =

D. D. Sowana, D. R. G. Williams, E. H. Dunlop, B. B. Dally, B. K.
O’Neill, und D. F. Fletcher, “Turbulent Shear Stress Effects on
Plant Cell Suspension Cultures,” Trans. IChemFE, Band 79, 2001,
S. 867-875. =

H.-J. Henzler, “Particle Stress in Bioreactors,” Advances in Bioche-
mical Engineering/Biotechnology, Band 67, 2000, S. 35-82. =

F. Liepe, Verfahrenstechnische Berechnungsmethoden. VEB Deut-
scher Verlag fiir Grundstoffindustrie, Leibzig, 1988.

K. Miihle und K. Domasch, “Stability of Particle Aggregates in
Flocculation with Polymers,” Chemical Engineering and Proces-
sing: Process Intensification, Band 29, 1991, S. 1-8. =

A. Biedermann und H. J. Henzler, “Beanspruchung von Partikeln
in Rithrreaktoren,” Chemie Ingenieur Technik, Band 66, 1994, S.
209-211. 2

H. J. Henzler und A. Biedermann, “Modelluntersuchung zur
Partikelbeanspruchung in Reaktoren,” Chemie Ingenieur Technik,
Band 68, 1996, S. 1546-1561. 2
K. Wichterle, L. Zak, und P. Mitschka, “Shear Stresses on the
Walls of Agitated Vessels,” Chemical Engineering Communications,
Band 32, 1985, S. 289-305. =

M. Zlokarnik, Scale—up: Modelliibertragung in der Verfahrenstech-
nik. WILEY-VCH Verlag, Weinheim, 2005.

J. Pawlowski, Die Ahnlichkeitstheorie in der physikalisch—


http://dx.doi.org/10.1016/j.jcis.2007.12.005
http://dx.doi.org/10.1016/j.jcis.2007.12.005

LITERATURVERZEICHNIS

[73]

technischen Forschung: Grundlagen und Anwendungen. Springer
Verlag, Berlin/Heidelberg, 1971.

S. Perez, E. M. Rodriguez, J. L. C. Lopez, J. M. Fernandez Sevilla,
und Y. Chisti, “Shear Rate in Stirred Tank and Bubble Column
Bioreactors,” Chemical Engineering Journal, Band 124, 2006, S. 1-
5. py d|
S. B. Pope, Turbulent Flows. Cambridge University Press, Cam-
bridge, 2011.

P. A. Davidson, Turbulence: An Introduction for Scientists and En-
gineers. Oxford University Press, Oxford, 2004.

F. R. Menter, “Two-Equation Eddy—Viscosity Turbulence Models
for Engineering Applications,” ATAA Journal, Band 32, Nr. 8, 1994,
S. 1598-1605. =

ANSYS CFX-Solver Theory Guide, 13. Auflage, ANSYS, Inc.,
Canonsburg, 2010. Online: www.ansys.com.

F. R. Menter, “Review of the Shear—Stress Transport Turbulence
Model Experience from an Industrial Perspective,” International
Journal of Computational Fluid Dynamics, Band 23, Nr. 4, 2009,
S. 305-316. iyl d |

N. Qi, H. Wang, und H. Zhang, “Numerical Simulation of Fluid
Dynamics in the Stirred Tank by the SSG Reynolds Stress Model,”
Front. Chem. Eng. China, Band 4, Nr. 4, 2010, S. 506-514. "X El

M. Sommerfeld und S. Decker, “State of the Art and Future Trends
in CFD Simulation of Stirred Vessel Hydrodynamics,” Chemical
Engineering € Technology, Band 27, Nr. 3, 2004, S. 215-224. “* El

V. R. Deshpande und V. V. Ranade, “Simulation of Flows in Stir-
red Vessels Agitated by Dual Rushton Impellers using Computatio-
nal Snapshot Approach,” Chemical Engineering Communications,
Band 190, Nr. 2, 2003, S. 236-253. ) d|
J. B. Joshi, N. K. Nere, C. V. Rane, B. N. Muthy, C. S. Mathpati,
A. W. Patwardhan, und V. V. Ranade, “CFD Simulation of Stir-
red Tanks: Comparison of Turbulence Models. Part I: Radial Flow
Impellers,” Canadian Journal of Chemical Engineering, Band 89,
Nr. 1, 2011, S. 23-82. Al d |
J. B. Joshi, N. K. Nere, C. V. Rane, B. N. Muthy, C. S. Mathpati,
A. W. Patwardhan, und V. V. Ranade, “CFD Simulation of Stirred

221


http://dx.doi.org/10.1016/j.cej.2006.07.002
http://dx.doi.org/10.1016/j.cej.2006.07.002
www.ansys.com
http://dx.doi.org/10.1080/10618560902773387
http://dx.doi.org/10.1080/10618560902773387
http://dx.doi.org/10.1007/s11705-010-0508-7
http://dx.doi.org/10.1007/s11705-010-0508-7
http://dx.doi.org/10.1002/ceat.200402007
http://dx.doi.org/10.1002/ceat.200402007
http://dx.doi.org/10.1080/00986440302144
http://dx.doi.org/10.1080/00986440302144
http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20446
http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20446

LITERATURVERZEICHNIS

222

Tanks: Comparison of Turbulence Models.Part II: Axial Flow Im-
pellers, Multiple Impellers and Multiphase Dispersions,” Canadian
Journal of Chemical Engineering, Band 89, Nr. 4, 2011, S. 754-816.

pd d|
M. Ljungqvist und A. Rasmuson, “Numerical Simulation of the
Two-Phase Flow in an Axially Stirred Vessel,” Chemical Enginee-
ring Research and Design, Band 79, 2001, S. 533-546. =

J. Karcz, M. Cudak, und J. Szoplik, “Stirring of a Liquid in a
Stirred Tank with an Eccentrically Located Impeller,” Chemical
Engineering Science, Band 60, 2005, S. 2369-2380. ) d|

B. Gicala, “Computational Fluid Dynamics Modelling of a Suspen-
sion of Solid Particles in a Full Scale Unbaffled Vessel,” Chemical
and Process Engineering, Band 30, 2009, S. 475-484. =

A. Hidalgo-Millan, E. Soto, und G. Ascanio, “Effect of Eccentricity
on the Pumping Capacity in an Unbaffled Vessel,” Canadian Jour-
nal of Chemical Engineering, Band 89, Nr. 5, 2011, S. 1051-1058.
py d|

G. Montante, A. Bakker, A. Pagliante, und F. Magelli, “Effect of
the Shaft Eccentricity on the Hydrodynamics of Unbaffled Stirred
Tanks,” Chemical Engineering Science, Band 61, 2006, S. 2808—
2814. 4|

J. N. Haque, T. Mahmun, und K. J. Roberts, “Modelling Turbulent
Flows with Free-Surface in Unbaffled Agitated Vessels,” Ind. Eng.
Chem. Res., Band 45, 2006, S. 2881-2891. pdl d|

P. R. Spalart und M. Shur, “On the Sensitization of Turbulence
Models to Rotation and Curvature,” Aerospace Science and Tech-

nology, Band 5, 1997, S. 297-302. pe

P. E. Smirnov und F. R. Menter, “Sensitization of the SST Turbu-
lence Model to Rotation and Curvature by Applying the Spalart—
Shur Correction Term,” Journal of Turbomachinery, Band 131,
2009, S. 1-8. 4|
S. Nagata, Mixing: Principles and Applications. John Wiley & Sons,
New—York, 1975.

T. Defraeye, B. Blocken, und J. Carmeliet, “CFD Analysis of Con-
vective Heat Transfer at the Surfaces of a Cube Immersed in a Tur-
bulent Boundary Layer,” International Journal of Heat and Mass


http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20465
http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20465
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2004.11.018
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2004.11.018
http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20604
http://dx.doi.org/10.1002/cjce.20604
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2005.09.021
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2005.09.021
http://dx.doi.org/10.1021/ie051021a
http://dx.doi.org/10.1021/ie051021a
http://dx.doi.org/10.1115/1.3070573
http://dx.doi.org/10.1115/1.3070573

LITERATURVERZEICHNIS

Transfer, Band 53, 2010, S. 297-308. Al d |
[94] A. Zukauskas, “Heat Transfer from Tubes in Crossflow,” Advances
in Heat Transfer, Band 18, 1987, S. 87-159. =

[95] H. Herwig und A. Moschallski, Warmeibertragung. Vieweg & Sohn,
Wiesbaden, 2006.

[96] H. Oertel, M. Bohle, und U. Dorhmann, Strémungsmechanik. View-
eg & Sohn Verlag, Wiesbaden, 2006.

[97] R. A. Antonia, H. Q. Danh, und A. Prabhu, “Response of a Tur-
bulent Boundary Layer to a Step Change in Surface Heat Flux,”
Journal of Fluid Mechanics, Band 80, Nr. 1, 1977, S. 153-177. "=
d]|

[98] D. Baehr und K. Stephan, Warme- und Stoffibertragung. Springer
Verlag, Berlin, 2006.

[99] ANSYS Inc. (2012) Cononsburg, USA. Online: http://www.ansys.
com.

[100] T. Jongen, “Extension of the Age-of-Fluid Method to Unsteady
and Closed-Flow Systems,” AIChE Journal, Band 50, Nr. 9, 2004,
S. 2020-2037. il d |
[101] M. Soos, L. Ehrl, U. Bébler, und M. Morbidelli, “Aggregate Break-
up in a Contracting Nozzle,” Langmair, Band 26, Nr. 1, 2010, S.
10-18. pl d|
[102] G.I. Taylor, “Stability of a Viscous Liquid Contained between Two
Rotating Cylinders,” Phil. Trans. R. Soc. Lond., Band 223, 1923,
S. 289-343. il d |
[103] J. Kaye und E. C. Elgar, “Modes of Adiabatic and Diabatic Fluid
Flow in an Annulus with an Inner Rotating Cylinder,” Journal of
Heat Transfer, Band 80, Nr. 5, 1958, S. 753-765. =
[104] M. Fénot, Y. Bertin, E. Dorignac, und G. Lalizel, “A Review of He-
at Transfer between Concentric Rotating Cylinders with or without
Axial Flow,” International Journal of Thermal Sciences, Band 50,
Nr. 7, 2011, S. 1138-1155. ) d|
[105] K. Stephan, “Wé&rmeiibergang bei turbulenter und bei laminarer
Stromung in Ringspalten,” Chemie Ingenieur Technik, Band 34,
Nr. 3, 1962, S. 207-212. |
[106] K. M. Becker und J. Kaye, “Measurements of Diabatic Flow in
an Annulus with an Inner Rotating Cylinder,” Journal of Heat

223


http://dx.doi.org/10.1016/j.ijheatmasstransfer.2009.09.029
http://dx.doi.org/10.1016/j.ijheatmasstransfer.2009.09.029
http://dx.doi.org/10.1017/S002211207700158X
http://dx.doi.org/10.1017/S002211207700158X
http://www.ansys.com
http://www.ansys.com
http://dx.doi.org/10.1002/aic.10193
http://dx.doi.org/10.1002/aic.10193
http://dx.doi.org/10.1021/la903982n
http://dx.doi.org/10.1021/la903982n
http://dx.doi.org/10.1098/rsta.1923.0008
http://dx.doi.org/10.1098/rsta.1923.0008
http://dx.doi.org/10.1016/j.ijthermalsci.2011.02.013
http://dx.doi.org/10.1016/j.ijthermalsci.2011.02.013
http://dx.doi.org/10.1002/cite.330340313
http://dx.doi.org/10.1002/cite.330340313

LITERATURVERZEICHNIS

[107]

[108]

109

[110]

[111]

[112]

[113]

[114]

[115]

224

Transfer, Band 84, Nr. 2, 1962, S. 97-104. p d|
C. Gazely, “Heat-Transfer Characteristics of the Rotational and
Axial Flow between Concentric Cylinders,” Trans. ASME, Band 80,
1958, S. 79-90. =

M. I. Cervantes, F. J. Lacombe, J. Muzzio, und M. M. Alvarez,
“Novel Bioreactor Design for the Culture of Suspended Mammali-
an Cells. Part I: Mixing Characterization,” Chemical Engineering
Science, Band 61, Nr. 24, 2006, S. 8075-8084. Y d|
M. Nishikawa, K. Ashiwake, N. Hashimoto, und S. Nagate, “Agitati-
on Power and Mixing Time in Off-Centring Mixing,” International
Chemical Engineering, Band 19, Nr. 1, 1979, S. 153-159. =

C. Galletti und E. Brunazzi, “On the Main Flow Features and
Instabilities in an Unbaffled Vessel Agitated with an Eccentrically
Located Impeller,” Chemical Engineering Science, Band 63, Nr. 18,
2008, S. 4494-4505. pd d|
K. Bittins und P. Zehner, “Power and Discharge Numbers of
Radial-Flow Impellers - Fluid—-Dynamic Interactions between Im-
peller and Baffles,” Chemical Engineering and Processing: Process
Intensification, Band 33, Nr. 4, 1994, S. 295-301. A d |
W. Bujalski, A. W. Nienow, S. Chatwin, und M. Cooke, “The De-
pendency on Scale of Power Numbers of Rushton Disc Turbines,”
Chemical Engineering Science, Band 42, Nr. 2, 1987, S. 317-326.
P d|

A. Giapos, C. Pachatouridis, und M. Stamatoudis, “Effect of the
Number of Impeller Blades on the Drop Size in Agitated Dispersi-
ons,” Trans. IChemFE, Band 83, 2005, S. 1425-1430. Al d |
T. Kumaresan und B. Joshi, “Effect of Impeller Design on the
Flow Pattern and Mixing in Stirred Tanks,” Chemical Engineering
Journal, Band 115, Nr. 3, 2006, S. 173-193. pd d|
S. M. Kresta, D. Mao, und V. Roussinova, “Batch Blend Time
in Square Stirred Tanks,” Chemical Engineering Science, Band 61,
2006, S. 2823-2825. p d |


http://dx.doi.org/10.1115/1.3684335
http://dx.doi.org/10.1115/1.3684335
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2006.09.035
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2006.09.035
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2008.06.007
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2008.06.007
http://dx.doi.org/10.1016/0255-2701(94)01011-0
http://dx.doi.org/10.1016/0255-2701(94)01011-0
http://dx.doi.org/10.1016/0009-2509(87)85061-3
http://dx.doi.org/10.1016/0009-2509(87)85061-3
http://dx.doi.org/10.1205/cherd.04167
http://dx.doi.org/10.1205/cherd.04167
http://dx.doi.org/10.1016/j.cej.2005.10.002
http://dx.doi.org/10.1016/j.cej.2005.10.002
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2005.10.069
http://dx.doi.org/10.1016/j.ces.2005.10.069

Abbildungsverzeichnis

0.1
0.2

1.1
1.2
1.3
1.4
1.5

2.1
2.2
2.3
24
2.5
2.6
2.7
2.8
2.9
2.10

3.1
3.2
3.3
3.4
3.5
3.6
3.7
3.8
3.9
3.10

4.1
4.2
4.3
4.4

Rihrwerk-Abmessungen . . . . . . . ... ... 22
Rithrwerk-Abmessungen . . . . . . . .. ... ... ....... 23
Ubersicht Mixer-Topologien . . . . . . . .. ... ........ 29
Motoraufbau . . . . . ... L 31
Erzeugung von Radialkraften und Drehmoment . . . . . . . . . 32
Prinzipschaltung zur Motorspeisung . . . . . . ... ... ... 34
Vereinfachtes Regelschema . . . . . . . .. ... ... ... ... 35
Optimierung der Magnetbreite . . . . . .. .. ... ... ... 43
Optimierung der Klauenbreite . . . . . . . .. ... .. ... .. 44
Optimierung der Verkippungssteifigkeit . . . . ... ... ... 45
Radialkrafte in Abhéngigkeit der Klauenbreite . . . . . . . .. 46
Messung und Simulation des statischen Drehmoments . . . . . 47
Axiale Riickstellkraft . . . . . . ... ... oL Lo 48
Verkippungssteifigkeit bei aktiviertem und deaktiviertem Lager 48
Verifikation der Radialkréafte . . . . ... ... ... .. ... . 49
Optimierung Motor mit p=5. . . . . . .. .. ... ... ... 50
Drehmoment beim Motor mitp=5 . . . .. .. .. ... ... 51
Positionserfassung mit Hall- und Wirbelstromsensoren . . . . . 54
Rotorauslenkung beim Innen— und Aussenldufer . . . . . . . .. 55
Spektrum des Luftspaltfeldes . . . . . ... ... ... ..... 62
Platzierung der Hallsensoren . . . . . . ... ... ... .... 63
Berechnung der Rotorposition beip=8 . . . .. .. ... ... 65
Berechnung der Rotorposition beip=5 . . ... ... .. ... 67
Blockschaltbild Streufeldkompensation . . . . . . ... ... .. 68
Blockschaltbild fiir Kompensation Remanenzflussschwankungen 69
Blockschaltbild Kompensationsregler . . . . . . . ... ... .. 70
Blockschaltbild Positionsbestimmung mit Hallsensoren . . . . . 71
Herleitung der Wirbelstromverluste im Spaltrohr . . . . . . .. 76
Korrekturfaktor in Abhingigkeit des Uberhanges . . . . . . .. 81
Korrekturfaktor in Abhéngigkeit der Polpaarzahl . . . . . . .. 82
Wirbelstrome im Spaltrohr . . . . .. ... ... .00 L. 83



ABBILDUNGSVERZEICHNIS

4.5

4.6

4.7

4.8

4.9

4.10
4.11
4.12
4.13
4.14
4.15
4.16
4.17
4.18
4.19
4.20
4.21

5.1
5.2
5.3
5.4
5.5
5.6
5.7
5.8
5.9
5.10
5.11
5.12
5.13
5.14
5.15
5.16
5.17
5.18
5.19

6.1
6.2

6.3

226

Polarplot radiales Luftspaltfeld . . . . ... ... ... ..... 84
FFT—-Analyse Luftspaltfeld . . . ... ... ... ... .... 85
Spaltrohrverluste beim lagerlosen Mixer . . . . .. .. .. ... 86
Experimentelle Bestimmung der Spaltrohrverluste . . . . . .. 87
Verifikation der Spaltrohrverluste . . . . . . . .. .. .. .. .. 89
Verifikation der Spaltrohrverluste . . . . . . .. ... ... ... 89
Fluidreibungsverluste in Abhéngigkeit der Drehzahl . . . . . . 91
Fluidreibungsverluste in Abhéngigkeit der Spaltbreite . . . . . 92
Fluidreibungsverluste in Abhéngigkeit der Axialgeschwindigkeit 93
Simulation der Verlustdichte im Rotor . . . . . . ... ... .. 94
Simulation der Rotorverluste . . . . . ... .. ... ... ... 97
Aufteilung der Rotorverluste . . . . .. ... ... ... .... 97
Skalierung des Korrekturfaktors fiir den Uberhang . . . . . . . 100
Gesamtverluste in Abhéngigkeit der Baugrésse . . . . . . . .. 104
Gesamtverluste in Abhéngigkeit der Drehzahl . . . . . . . . .. 104
Anteil der einzelnen Verlustkomponenten an den Gesamtverlusten106
Motorwirkungsgrad . . . . . . .. ..o 107
Thermisches Ersatzschaltbild . . . . .. ... ... ... ... 110
Wicklungsaufbau und Temperaturverlauf . . . ... ... ... 112
Zonenaufteilung bei der Simulation von o« . . . . . . . ... .. 115
Warmeiibergang bei forcierter Konvektion . . . . . . . ... .. 118
Warmeiibergang bei natiirlicher Konvektion . . . . . . . . . .. 119
Einfluss der Pumpenzahl auf den Warmetibergang . . . . . . . 121
Geometrie und NuBelt—Zahl der Kiihlspirale . . . . . . . . . .. 122
Platzierung und Wirkung der Kiihlspiralen . . . .. .. .. .. 124
Skalierung der Motortemperatur bei dominierendem Ren y . . . 128
Skalierung der Motortemperatur bei dominierendem Rih,o - . . 129
Einfluss der Warmeleitfahigkeit der Vergussmasse . . . . . . . . 131
Einfluss Bechermaterial . . . . . .. ... ... ... ... ... 132
Motortemperaturen beim SIP . . . . ... .. ... ... .... 133
Temperatur—Messpunkte . . . . . . . . .. ..., 135
Verifikation bei natiirlicher Konvektion . . . . . . . . ... ... 136
Temperatur—Sprungantwort beim ungekiihltem Motor . . . . . 137
Temperatur—-Sprungantwort beim gekiihltem Motor . . . . . . . 138
Temperaturen im Betrieb mit Kithlung . . . . . ... . ... .. 139
Temperaturen im Betrieb ohne Kithlung . . . . . ... ... .. 140
Bezugsflachen zur Bestimmung der Durchsatzkennzahl . . . . . 144
Vergleich Leistungscharakteristik eines lagerlosen und konventio-

nellen Mixers . . . . . .. .. . . o 145
Turbulenzkaskade . . . . .. .. ... ... oo, 147



6.4

6.5

6.6

6.7

6.8

6.9

6.10
6.11
6.12
6.13
6.14
6.15
6.16
6.17
6.18
6.19
6.20
6.21
6.22
6.23
6.24

7.1
7.2
7.3
7.4
7.5
7.6
7.7
7.8
7.9

8.1
8.2
8.3
8.4
8.5
8.6

Mischzeitcharakteristik eines lagerlosen Mixers . . . . .. . .. 150

Uniformitat in Abhéngigkeit der Mischzeit . . . . . . . . .. .. 152
Einfluss des Tracerinjektionspunktes auf die Mischzeit . . . . . 153
Mischzeit in Abhéngigkeit des Tracervolumens . . . ... . .. 154
Penney-Diagramm (P/V) . . . ... ... ... ... ... .. 159
Penney-Diagramm (F) . . . . . .. ... ... 160
Penney—Diagramm (M) . . .. . ... ... .. ... .. .... 160
Penney-Diagramm (M oc p®) . . . ... 162
Penney-Diagramm (F oc ) . . . . o oo 162
RANS Ansatz . . . . . . . . ... 166
Vergleich Turbulenzmodelle . . . . . .. ... ... ... ... . 169
Netzauflosung Fluidrandschicht . . . . . . ... ... ... ... 171
Evaluierung Turbulenzmodell und Auflésung Randschicht . . . 172
Verifikation der Simulation mit k—e—Turbulenzmodell . . . . . . 173
Verifikation der Simulation SST-CC-Turbulenzmodell . . . . . 173
Tracer—Verteilung im Riihrkessel . . . . . .. .. .. ... ... 175
Vergleich von simulierter und gemessener Mischzeit . . . . . . . 176
Verweilzeitsimualtion im Rithrkessel . . . . . .. .. ... ... 177
Einteilung Stromungsform im Ringspalt . . . . ... ... ... 180
Korrelation der Fluidgeschwindigkeit im Ringspalt . . . . . .. 183
Ringspaltstromung im Mixbetrieb. . . . . . . .. .. ... ... 185
Stréomungslinien bei zentrischem und exzentrischem Rotor . . . 188
Rithrerperformance bei exzentrisch platziertem Rotor . . . . . . 189
Einfluss des Rotorblattanstellwinkels . . . . . .. .. ... ... 190
Einfluss des Rithrerdurchmessers . . . . . . .. ... ... ... 192
Stromungsfeld im Tank bei verschiedenen Fliigelraddimensionen 194
Einfluss der Blattzahl auf die Strémung . . . . . . . . ... .. 195
Einfluss der Blattzahl auf Mischzeit und Leistung . . . . . . . . 196
Vergleich verschiedener Impellertypen . . . . . . ... ... .. 197
Vergleich Tankform und Einbaulage . . . ... ... ... ... 199
50 Liter Teststand . . . . . . .. .. .. ... L. 204
350 Liter Teststand . . . . . . . . .. .. .. ... ... 206
Drehmoment im 350 Liter Tank . . . . . . . ... .. ... ... 207
Mixermotor mit p=8 . . . . .. ... L Lo 209
Mixermotor mit p=5 . . . . . . .. .. oL 211
1500 Liter Teststand . . . . . . . . .. .. ... ... .. .... 212

227






Tabellenverzeichnis

2.1

4.1
4.2
4.3
4.4

5.1
5.2
5.3
5.4
6.1

7.1
7.2

Optimierungsergebnisse . . . . . . . . . ... ... ... .. .. 51
Steinmetzparameter . . . . . .. .. .. L. 75
Testsetup fiir Verifikation Spaltrohrverluste . . . . . .. . . .. 88
Koeffizienten fiir Verlustbeiwert . . . . . . . ... ... ... .. 90
Zusammenfassung Skalierung . . . . . ... ..o 103
Thermische Materialeigenschaften . . . . . . . .. ... ... .. 111
Thermische Ersatzparameter der Spulen . . . . . ... ... .. 114
Koeffizienten fiir Potenzansétze fiir den Warmetibergangskoeffi-

zienten . . ... 119
Skalierungsgesetze fiir konstante Motortemperatur . . . . . . . 130
Evaluierung Turbulenzmodelle . . . . . ... ... ... ... . 169
Performance—Vergleich verschiedener Rithrertypen . . . . . .. 198
Vergleich Tankform und Einbaulage . . . ... ... ... ... 200

229






	Vorwort
	Inhaltsverzeichnis
	Kurzfassung
	Abstract
	Symbolverzeichnis
	Einleitung
	Motivation
	Aktueller Stand der Rührtechnik
	Funktionsweise und Aufbau des lagerlosen Aussenläufers
	Mechanischer Motoraufbau
	Funktionsprinzip
	Ansteuerung und Regelung

	Aufbau der Arbeit
	Publikationen

	Optimierung des magnetischen Kreises
	Optimierung des Motor mit p = 8
	Verifikation der Motorauslegung bei Polpaarzahl p = 8
	Optimierung Motor mit p = 5
	Verifikation der Motorauslegung bei Polpaarzahl p = 5
	Zusammenfassung

	Sensorik
	Einleitung
	Mathematische Modellierung der Rotorflussdichte
	Berechnung der Rotorposition und des Rotordrehwinkels
	Berechnung der Rotorauslenkung
	Berechnung des Rotordrehwinkels

	Anzahl und Platzierung der Sensoren
	Adaptierung der Positionsauswertung für den lagerlosen Mixer
	Positionsbestimmung bei 8 Rotorpolpaaren und 6 Sensoren
	Positionsbestimmung bei 5 Rotorpolpaaren und 6 Sensoren

	Störeinflüsse
	Streufeld der Statorspulen
	Unterschiedliche Magnetisierung der Rotormagnete

	Blockschaltbild der Positionssensorik

	Verlustanalyse
	Verluste in den Statorwicklungen
	Stator–Eisenverluste
	Verluste in der Tankwand
	Allgemeine Herleitung der Spaltrohrverluste
	Spaltrohrverluste beim lagerlosen Mixer
	Messtechnische Verifikation der Spaltrohrverluste

	Fluidreibungsverluste
	Rotorverluste
	Gesamtverluste, Wirkungsgrad und Skalierung
	Skalierung der einzelnen Verlustkomponenten
	Skalierung der Gesamtverluste
	Wirkungsgrad


	Thermisches Modell
	Einleitung
	Parameterbestimmung
	Thermische Eigenschaften der verwendeten Materialien
	Wärmeleitfähigkeit der Kupferwicklung
	Wärmeübergang an der Tankwand
	Wärmeübergang in der Kühlspirale

	Platzierung und Wirkung der Kühlspirale
	Skalierung der Motortemperatur
	Sensitivitätsanalyse
	Einfluss der Vergussmasse
	Einfluss Motorgehäuse (Becher)

	Validierung des thermischen Modells
	Validierung bei natürlicher Konvektion
	Validierung bei forcierter Konvektion

	Temperaturen im Betrieb

	Hydrodynamik im Rührkessel
	Grundgleichungen und Kennzahlen
	Navier–Stokes Gleichungen
	Leistungskennzahl
	Pumpen- oder Durchsatzkennzahl
	Leistungscharakteristik

	Turbulenz im Rührkessel
	Mischen des Rührgutes
	Mischzeitcharakteristik
	Bestimmung der Mischzeit

	Scherbeanspruchung des Rührgutes
	Massstabsübertragung (Scale–Up)
	Antriebstechnischer Scale–Up
	Verfahrenstechnischer Scale–Up
	Verfahrenstechnische Scale–Up–Kriterien
	Einschränkungen beim Scale–Up

	Numerische Strömungssimulation
	Reynolds–Averaged–Navier–Stokes (RANS)
	Evaluierung der Turbulenzmodelle
	Bestimmung wichtiger Prozessparameter mit Fluidsimulation

	Strömung im Ringspalt
	Strömungsformen im Ringspalt
	Axiale Strömung im Ringspalt
	Ringspaltströmung im Betrieb des Mixers
	Fazit


	Rührtechnik
	Einfluss der Exzentrizität
	Einfluss des Rotorblattwinkels
	Einfluss des Rührerdurchmessers
	Einfluss der Flügelzahl
	Vergleich verschiedener Rührertypen
	Einfluss der Tankform und Einbaulage

	Prototypen und Teststände
	50 Liter Teststand
	350 Liter Teststand
	1500 Liter Teststand
	Prototyp mit Polpaarzahl 8
	Prototyp mit Polpaarzahl 5
	Testtank mit 1500 Liter


	Zusammenfassung und Ausblick
	Literaturverzeichnis
	Abbildungsverzeichnis
	Tabellenverzeichnis

