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Beschreibung

[0001] Erhéhte Anforderungen an die Reinheit des
Férdermediums, steigende Betriebs- und Entsorgungs-
kosten sowie zunehmende Verpflichtungen durch Um-
weltschutzvorschriften erfordern fir Vakuumsysteme in
zunehmendem Male den Verzicht auf Betriebsflissig-
keiten, die mit dem Foérdermedium in Bertihrung kom-
men. Diese im Schépfraum ohne Dicht- oder Schmier-
medien, wie Wasser oder Ol, arbeitenden Maschinen
werden allgemein als trokkene, bzw. trockenverdichten-
de Vakuumpumpen bezeichnet DE-A-4 444 535. Dabei
kénnen fiir diese Pumpen selbstverstandlich keine Zu-
gestandnisse an die Zuverlassigkeit und Betriebssi-
cherheit gemacht werden. Die Hersteller von Vakuum-
systemen reagierten auf diese Anforderungen mit un-
terschiedlichen Lésungen, von denen die erfolgreichen
Prinzipien ausnahmslos auf der Arbeitsweise der
2-Wellenverdrangermaschinen beruhen. Fur die Vaku-
umerzeugung arbeiten diese trockenverdichtenden Ma-
schinen wegen der geforderten Kompressionsverhalt-
nisse mit hdheren Drehzahlen, wobei die Verdrangerro-
tore zur Erreichung der gewilinschten Standzeit berlh-
rungslos gegeneinander im Schépfraum mit moglichst
geringem Abstand zueinander und zum umgebenden
Pumpengehause rotieren. Unter den verschiedenen
Prinzipien der trockenverdichtenden Vakuumpumpen
hat sich das System der Schraubenspindelpumpe als
besonders vorteilhaft erwiesen: Zwei parallel angeord-
nete zylindrische Rotore mit schraubenférmig verlau-
fenden Nuten (Vertiefungen) auf der Zylinderflache grei-
fen ineinander und bilden in jeder Zahnllicke einen
Schoépfraum, der bei gegensinniger Drehung beider Ro-
tore von der Saugzur Druckseite transportiert wird. Das
fur die Vakuumpumpe gewilinschte hohe Kompressi-
ons-verhaltnis kann bei der Schraubenspindel-Vakuum-
pumpe vorteilhafterweise direkt Giber die Anzahl der ab-
geschlossenen Fdrderkammern einfach erreicht wer-
den.

[0002] Dieser Stand der Technik bei den trockenver-
dichtenden Vakuumpumpen ist aber noch von einigen
schwerwiegenden Nachteilen gekennzeichnet:

So erreichen die heutigen trockenen Vakuumpum-
pen bei weitem nicht die bisher gelaufigen Quali-
tatswerte, wie sie von den bekannten Drehschie-
ber-Vakuumpumpen und Flussigkeitsringmaschi-
nen realisiert werden. Dies betrifftinsbesondere die
unbestritten hohe Zuverlassigkeit und Robustheit
dieser Vakuumpumpen, die Kompaktheit, sowie
vordringlich die niedrigen Herstellkosten. Die Ursa-
che dieser Schwierigkeiten liegt ursachlich in dem
meist betrachtlichen Aufwand, den heutige trocken-
verdichtende Vakuumpumpen zur Umsetzung der
geforderten Leistungsmerkmale wie Enddruck und
Saugvermégen immer noch bendtigen.

[0003] Die Aufgabe der vorliegenden Erfindung
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besteht darin, eine mdglichst einfache und robuste, so-
wie besonders preiswerte und kompakte trockenver-
dichtende Vakuumpumpe zu konzipieren, um dank der
trockenen Arbeitsweise bei der Vakuumerzeugung ge-
genuber dem heutigen Stand der Technik deutliche Ver-
besserungen zu erreichen.

[0004] Erfindungsgem3RB wird diese Aufgabe zu-
nachst dadurch geldst, dal® beide Verdrangerspindeln
innen durchgehend hohl ausgefiihrt sind und ein per-
manenter Kihimittelstrom, vorzugsweise Ol, direkt
durch jeden der beiden Verdrangerzylinder gefuhrt wird,
um die bei der Vakuumerzeugung auftretende Warme-
menge aus jedem Spindelrotor kontinuierlich und zuver-
Iassig abzufiihren.

[0005] Vorteilhafterweise wird bei diesem Rotorwar-
metransport der bessere Warmeibergangskoeffizient
zwischen dem Verdrangerrotormaterial und dem Kiihl-
medium bei gleichzeitig geringerer Rotorzylinderinnen-
flache gegenlber der groReren warmeaufnehmenden
AuBenoberflache des Verdrangerrotors bei geringerem
Warmeubergangskoeffizienten zwischen dem Rotor-
material und dem Férdermedium zugunsten einer aus-
geglichenen Rotorthermik ausgenutzt, so dall nach ei-
ner einfachen thermodynamischen Auslegung die auf-
genommene und abgefiihrte Rotorwdrmemenge im ge-
wiinschten Gleichgewicht sind. Giinstigerweise kann
fur jeden Einsatzfall das Temperaturniveau durch
Steuerung der Kuhimittelmenge gezielt eingestellt und
gesteuert werden. Dabei ist unbedingt auf eine gleich-
maRige Verteilung der Kihlmittelmenge auf beide Ver-
drangerrotore durch entsprechende Uberwachungsein-
richtungen zu achten. Zur Verbesserung der Kuhlwir-
kung sollte die Rotorinnenbohrung dabei vorzugsweise
zuséatzlich mit einem drehrichtungsorientierten Innen-
férdergewinde ausgefiihrt werden, um sowohl die inne-
re Warmeaustauschflache zwischen Verdranger und
KihIimedium als auch den KuhImittelstrom durch ent-
sprechende Gewindeorientierung zu verbessern. Die
Drehrichtung jedes Verdrangerrotors liegt entspre-
chend der Pumpenférderrichtung eindeutig fest, so da®
die Innengewindeorientierung der Verdrangerrotoraus-
héhlung genau so ausgefiihrt werden kann, dal® ent-
sprechend dieser festgelegten Rotordrehrichtung seine
KihImitteldurchstrémung unterstitzt und verstarkt wird.
[0006] Desweiteren wird vorgeschlagen, die genann-
ten Rotorinnenbohrungen mit zusatzlicher Gewindeop-
tion vorteilhafterweise derartig konisch auszufiihren,
daR zur KuhimitteleinlaBseite der geringere und zur
Kihimittelauslaf3seite der etwas groRere Bohrungs-
durchmesser entsteht, so daB infolge der Fliehkraftun-
terstlitzung die Kihlmittelférderwirkung verstéarkt wird,
um die Rotorkiihlung noch weiter zu verbessern. Damit
ist es gunstigerweise auch mdglich, diese Schrauben-
spindel-Vakuumpumpe sowohl mit senkrecht stehen-
dem als auch mit waagerecht ausgerichtetem Verdran-
gerrotorpaar zu betreiben.

[0007] Fir eine moglichst effektive Rotorkiihlung wird
erfindungsgemafn aullerdem noch empfohlen, daf} die
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Oberflachen der Rotorinnenbohrung derartig ausge-
fuhrt werden, wie es die Verdichtungsverlustwarmeab-
fuhrung erfordert. Denn die Verdichterleistung und da-
mit auch die entstehende Verlustleistung ist in Langs-
richtung des Verdrangerrotors nicht konstant, so daf3 in
den Bereichen hdéherer Verdichterwarmeverluste die
entsprechenden Oberflachenwerte vorteilhafterweise
gréRer gestaltet werden. Allgemein betrifft dies insbe-
sondere den auslalRndheren Verdrangerrotorbereich
und die Gebiete mit gréRerer Anderung der Arbeitskam-
mervolumina. Desweiteren besteht die Mdglichkeit, die
GroRe der Rotorinnenflache zu maximieren, indem ent-
sprechend dem aufReren Verlauf mit den zylindrischen
Nuten auch derinnere hohle Verlauf dieser Kontur durch
Minimierung der gesamten Rotorwandstarke folgt. Die
technische Realisierung kann beispielsweise aul3er der
mechanischen Bearbeitung noch durch Explosionsum-
formung eines entsprechend diinnwandigen Rohres er-
folgen, oder durch Blechpaketierung gemaR der EP 0
477 601 A1.

[0008] Der gesamte Kihimittelstrom wird vorzugs-
weise mit einer eigenen druckerzeugenden Pumpe de-
finiert realisiert, so dal dieses Kiihimedium (vorzugs-
weise Ol) nicht nur gezielt durch die Verdrangerhohlréu-
me, Lagerung, spezieller Abdichtungselemente sowie
Synchronisations- und Antriebsverzahnung gefiihrt
wird, sondern gleichzeitig auch am Gehause mdglichst
mit Schwerkraftunterstiitzung gezielt vorbeigeleitet wer-
den kann, um die aufgenommene Warmemenge wieder
abzugeben. Dieser im geschlossenen Kreislauf sich
standig wiederholende Prozel® wird unterstltzt durch
die bekannten zuséatzlichen auReren Mdglichkeiten zum
Warmeaustausch, angefangen bei einem verrippten
Gehause, dem geeigneten Gehausewerkstoff, sowie
vom einfachen Ventilator, bis zum zuséatzlichen Warme-
tauscher-Anschlul, der direkt vom KihIimittelstrom
durchstrémt wird. Statt der eigenen druckerzeugenden
Pumpe kann alternativ und insbesondere fir kleinere
MaschinengroRen die kinetische Energie der Rotordre-
hung ausgenutzt werden, indem am Verdrangerrotor di-
rekt eine eigene Olpumpe nach den bekannten Prinzi-
pien angeschlossen wird.

[0009] Vorteilhafterweise wird auf diese Weise flr
trockenverdichtende Vakuumpumpen eine sehr viel
gleichmaRigere Temperaturverteilung in der gesamten
Maschine erreicht, wie sie sonst nur bei den bekannten
Drehschieber- und Flussigkeitsringmaschinen gelaufig
ist. Diese mdglichst gleichmaRigen Temperaturverhalt-
nisse sind jedoch eine wesentliche Voraussetzung fiir
die Robustheit sowie Zuverlassigkeit einer Vakuum-
pumpe und gelten stets als eines der wichtigsten Ent-
wicklungsziele, die bei den heutigen trockenverdichten-
den Vakuumpumpen bisher noch nicht befriedigend er-
reicht wurden, weil erhebliche Betriebsfunktionsrisiken
durch teilweise extreme Temperaturunterschiede ent-
stehen.

[0010] Zur besonders gunstigen Umsetzung dieser
lukrativen Rotorkiihlung wird erfindungsgemaf vorge-
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schlagen, dal jeder Verdrangerrotor 1, 2 unmittelbar
stirnseitig mindestens auf der kihimittelabfihrenden
Rotorseite in kapseldhnlichen Rotorelementen 4 gela-
gert wird, durch die auf der einen Seite das Kiihimedium
in der gewiinschten Menge direkt in jede der durchge-
henden Verdrangerrotorbohrungen zugefiihrt und am
anderen Ende wieder abgefiihrt wird. Daflr wird, wie es
in der Darstellung gemaR Fig. 1 beispielhaft gezeigt ist,
die Rotorlagerung 5 derart ausgeflhrt, daB sich der La-
gerinnenring auf einem gehausefesten Zapfen 6 ste-
hend abstutzt, wahrend sich der LagerauRenring in dem
kapselahnlichen Rotorelement 4 permanent mit dem
Verdrangerrotor 1 bzw. 2 mitdreht. Desweiteren wird
durch diese Ausfiihrung der Rotorlagerung beidseitig
unmittelbar an der Verdrangerstirnseite ein Héchstmaly
an dynamischer Stabilitét erreicht, indem die biegekriti-
sche Drehzahl weit jenseits der Betriebsdrehzahlen
liegt, weil einerseits die Lagerabstande minimiert und
andererseits die Steifigkeitswerte zwischen der Lage-
rung optimal erhoht sind.

[0011] Zumindest einseitig kann jedoch auch auf die-
se Form der Rotorlagerung verzichtet werden, indem
gemalf der beiliegenden Darstellung in Fig. 3 sich der
Lagerinnenring des Rotorlagers 5 auf dem Verdranger-
rotor befindet und der Lagerauenring sich am gehau-
sefesten Seitenteil 7 abstitzt.

[0012] Zur Reduzierung der Anzahl der schépfraum-
seitigen Wellendurchfihrungen, beispielsweise fiir be-
sonders schwierige Pumpeneinsatzfalle, bei gleichzei-
tiger Vermeidung einer saugseitigen Rotorlagerung
kann auch die bekannte einseitige, sogenannte fliegen-
de Rotorlagerung vorteilhaft sein. GemaR beiliegender
Darstellung in Fig. 2 kann auch fir diese Einsatzfalle die
vorteilhafte Rotorkiihlung realisiert werden, indem der
gehausefeste Zapfen 6 weit in die Verdrangerrotorboh-
rung hineinragt und sowohl die beiden Lagerinnenringe
tragt als auch die Kiihimittelzufliihrung 8 ibernimmt. Die
erforderliche Biegesteifigkeit dieses einseitig abge-
stutzten Zapfens ist bei den geringen Radialbelastun-
gen einer Schraubenspindelvakuumpumpe einfach rea-
lisierbar, indem das untere Lager 5a einen gréReren La-
gerinnendurchmesser aufweist, um gleichzeitig auch
die héheren Axialkrafte durch die Arbeitsdruckdifferenz
des Pumpenférdermediums aufzunehmen. Fr kleinere
Schraubenspindelmaschinen kann das obere Lager 5b
beispielsweise auch als radialkompaktbauendes Nadel-
lager oder auch als dlgeschmiertes Gleitlager ausge-
fuhrt werden.

[0013] Ein geringer Teil dieses Kihlstroms, vorzugs-
weise Ol, wird direkt zur Schmierung und Kiihlung die-
ser Rotorlagerung genutzt, so daB fiir diese Lager eine
optimale Sicherheit, Zuverlassigkeit und Lebensdauer
erreichbar wird. Diese Abzweigung bei der Kihimittel-
zufiihrung 8 erfolgt beispielsweise liber einen Absatz 17
im kegelférmigen Rotoreinsatzteil 16 oder tiber Bohrun-
gen 10 in den Rotorelementen, sowie mittels Oluberlauf
der Sammelrinnen 18 als auch {ber Spritzél bei der Ol-
rinnenentnahme per Staurohr 19, wobei mittels Dimen-
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sionierung dieser Elemente die notwendige Schmier-
mittelmenge glnstig eingestellt werden kann.

[0014] Einweiterer Teil des Kihlmittelstroms wird vor-
teilhafterweise auch gleichzeitig noch zur Schmierung
und Kiihlung der Synchronisationsverzahnung einge-
setzt. Dabei erfolgt die Versorgung vorzugsweise ber
die Schmiermittelverteilungsbohrungen 10 oder uber
den gezielten Rinnentberlauf 24 der Siphon-Wellenab-
dichtung 22 - vergl. spatere Erlduterung.

[0015] Neben dieser Kihlungsproblematik werden
heutige Schraubenspindel-Vakuumpumpen Uberwie-
gend mit fliegender Rotorlagerung ausgefihrt, um die
saugseitige Lagerung zu vermeiden. Dieser wichtige
Vorteil ist unbedingt anzustreben, ohne jedoch die
Nachteile hinsichtlich Rotorkiihlung und biegekritische
Drehzahl zu Gbernehmen. Gleichzeitig ist es sehr er-
strebenswert, die bei dieser fliegenden Verdrangerro-
torlagerung auftretenden Axialkrafte aufgrund der
Druckdifferenz des Fordermediums zu vermeiden, weil
sie die malRgebende Lagerbelastung fiir die Zuverlas-
sigkeit und Lebensdauer darstellen.

[0016] In der vorliegenden Erfindung wird diese Auf-
gabe durch die bei Schraubenspindelpumpen bekannte
zweiflutige Ausfihrung gel6st, so dal® der Gaseintritt
nicht mehr stirnseitig, sondern innerhalb der Rotor-
langsseite erfolgt und sich auf jeder Rotorstirnseite der
auslaRseitige Druck in der Nahe des atmosphérischen
Druckes einstellt. Dabei wird erfindungsgeman vorge-
schlagen, daR fur gréRere Schraubenspindelvakuum-
pumpen (also mehr als etwa 100 m3/h Nennsaugvermo-
gen) beide Verdrangerpaar-Seiten mit dem gleichem
Spindelférdergewinde ausgefiihrt werden, so daf} sich
der zu férdernde Gasstrom gleichmaRig aufteilen kann.
Damit wird glinstigerweise der notwendige Achsab-
stand und damit die BaugréRe verringert, wahrend sich
die Baulédnge hingegen erhéht, wodurch sich die Her-
stellkosten einer derartigen Maschine insgesamt verrin-
gern werden.

[0017] Fur kleinere Schraubenspindel-Vakuumpum-
pen (weniger als etwa 100 m3/h Nennsaugvermégen)
kann ein Verdrangerpaarteil (bei senkrechter Forder-
richtung der obere Teil) lediglich als einfaches Leckage-
Férdergewinde ausgefiihrt werden, um ausschlief3lich
die innere Gasrlckstromung aufgrund der Druckdiffe-
renz zwischen Pumpenein- und AuslaRseite zurtickzu-
férdern. Dabei kann dieses Leckage-Férdergewinde so-
wohl durch gegenseitigen Rotoreingriff zur anderen Ver-
dréngerspindel als auch separat als einfaches Forder-
gewinde im gehausefesten Vollzylinder ausgefiihrt wer-
den, vergleichbar zum sogenannten Golubev-Gewinde.
[0018] Vorteilhafterweise werden bei dieser erfin-
dungsgemalen Lésung durch den Verzicht auf eine
saugseitige Rotorlagerung die Vorteile der heutigen
trokkenverdichtenden Schraubenspindel-Vakuumpum-
pen ubernommen und gleichzeitig die Nachteile hin-
sichtlich der erheblichen Axialkréfte fur die Rotorlage-
rung vermieden.

[0019] Die erforderliche Abdichtung zwischen dem
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notwendigerweise trockenen, also &lfreien Schépf-/Ar-
beitsraum und den 6lgeschmierten Seiten-/Lagerrau-
men erfolgt glinstigerweise zunachst Gber lange Dich-
tungswege und wird dabei unterstiitzt von einfachen,
vorzugsweise berlhrungslos arbeitenden Labyrinth-
Abdichtungen, Uber Golubev-Leckageférdergewinde
und verschiedene hinlénglich bekannte Wellenabdich-
tungen. Beide Pumpenstirnseiten kbnnen dabei tber ei-
ne einfache Gasleitung fest miteinander verbunden
werden und sorgen auf diese Weise fiir einen standigen
Druckausgleich, so dal die Druckdifferenz an den
Schopfraumwellendurchfiihrungen minimiert wird.
[0020] Als besonders vorteilhafte Abdichtung der
Schépfraumwellendurchfiihrungen werden in der vorlie-
genden Erfindung spezielle Zentrifugal-Wellendichtun-
gen entsprechend der Darstellung in Fig. 1 eingesetzt.
Auf der Kihimitteleinspeiseseite greift eine schmale,
am Zapfen feste Abdichtscheibe 21 in einen rotierenden
Siphon 20, der einerseits seine Flissigkeit von der La-
gerschmierung erhélt und andererseits die notwendige
Flussigkeits- und Warmeabflhrung Gber ein an dieser
Abdichtungsscheibe festes Staurohr 26 stets erledigt.
Dieses Abdichtungssystem mit dem rotierenden Siphon
IaRt sich auch direkt auf die Abflihrungsseite des Kuhl-/
Schmiermittels anwenden, wie es beispielhaft in der
Darstellung gemaR Fig. 5 gezeigt ist.

[0021] Zur Umsetzung der in dieser Erfindung be-
schriebenen Verdrangerspindelkiihlung muf® nun das
KihImittel, vorzugsweise Ol, permanent und sicher in
den rotierende Rotorzylinderinnenflache eingebracht
und abschlieRend wieder abgefiihrt werden.

[0022] Dabei erfolgt diese Oleinspeisung am gehéu-
sefesten Zapfen zur Rotorwelle Uber einen speziellen
kegelférmigen Einsatz 16 in der Rotorbohrung mit pas-
sendem Gegenstiick (beispielsweise als Bohrungsfase)
am gehausefesten Zapfen, um eine mdglichst gleich-
maRige Olverteilung zu gewahrleisten. Dabei erhélt die-
ser rotierende Einsatz 16 einen derartigen Absatz 17 in
seiner Kegelneigung, dal} das lber 8 zapfenseitig zu-
gefiihrte Kihl-/Schmiermittel am Kegeleinsatz 16 auf-
treffend zu dem gewlinscht geringen Teil abgespritzt
wird und auf diese Weise zur Schmierung der Rotorla-
gerung 5 sowie zur Siphon-Versorgung 20 gelangt. Der
wesentlich groRere Olstrom wird iiber nutenférmige
Aussparungen in dem Einsatz 16 in die Verdrangerboh-
rung zwecks Abfiihrung der Verdichtungsverlustwarme
geleitet.

[0023] Da dieser rotierende Siphon nur als dynami-
sche Dichtung wirken kann, wird zusétzlich als statische
Abdichtung eine bertiihrende Wellendichtung 27, bei-
spielsweise der bekannte Radialwellendichtring, derar-
tig in dem rotierenden Rotorelement eingesetzt, dal
dieser im Stillstand sicher abdichtet und bei beginnen-
der Rotation, wenn die Siphon-Dichtung ihre Abdich-
tungsaufgabe ibernimmt, seine Dichtlippe aufgrund der
Fliehkraftwirkung anfangt abzuheben, so dal gleichzei-
tig glinstigerweise ein optimaler VerschleiRschutz ent-
steht.
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[0024] Um die Druckdifferenz an diesem Schopf-
raumwellenabdichtungssystem zu minimieren, wird auf
dem &ufleren Durchmesser der kapseladhnlichen Ele-
mente beispielsweise das zuvor beschriebene Golu-
bev-Leckageférdergewinde 25 eingesetzt. Alternativ
kdénnen, wie bereits beschrieben, auch andere Moglich-
keiten zur Rickférderung der inneren Leckage realisiert
werden. Desweiteren sind an den kapselahnlichen Ele-
menten stirnseitig noch weitere, vorwiegend axial wir-
kende Abdichtungselemente der bekannten Ausfiih-
rungsformen einsetzbar. Fir schwierigere Applikatio-
nen ist selbstverstandlich der gelaufige Einsatz von
Sperrgas als inertes Schutzgas langs der vorteilhaft lan-
gen Dichtungswege mit optimal geeigneten Leitwerten
jederzeit glinstig mdglich. In den beiliegenden Darstel-
lungen ist die Sperrgasoption als strichdoppelpunktierte
Linie 32 beispielhaft eingetragen.

[0025] Der notwendige Olaustritt erfolgt stets an der
Rotorstirnseite mit den kapselahnlichen Rotorelemen-
ten und bei vorzugsweise senkrechter Forderrichtung
glinstigerweise unten, wohingegen gemaf der Darstel-
lung in Fig. 3 die Oleinspeisung auch auf derjenigen Ro-
torstirnseite erfolgen kann, wo der Innenring der Rotor-
lagerung direkt auf dem verlangerten Wellenende des
Verdrangerrotors sitzt. Der Abflihrung des Kihl- und
Schmiermittels aus dem Rotorinnenzylinder kann nun
entsprechend der Darstellung in Fig. 2 fliehkraftunter-
stitzt Gber eine Sammelrinne 18 mit Ablaufbohrungen
inklusive einer Abzweigbohrung zur Synchronisations-
verzahnung erfolgen, und/oder Uber ein Staurohr 19,
das vom gehausefesten Zapfen direkt in die rotorseitige
Sammelrinne 18 greift.

[0026] In der Darstellung geméaR Figur 1 wird der Ol-
austritt vorteilhafterweise nicht nur zur Lagerschmie-
rung, sondern gleichzeitig sowohl zur Speisung des Ab-
dichtungssiphons als auch zur Schmierung der Syn-
chronisationsverzahnung genutzt. Im Gegensatz zum
oberen Siphon rotiert bei diesem Siphon die schlanke
Abdichtungsscheibe und die begrenzenden Siphonsei-
tenwande sind gehausefest. Damit erfolgt die notwen-
dige Schmierung der Synchronisationsverzahnung be-
sonders giinstig durch den gezielten Rinneniberlauf
der Siphon-Schépfraumwellenabdichtung im Zahnrad-
eingriffsgebiet des Synchronisationsgetriebes, indem
die Siphonseitenwand in genau diesem Gebiet zuriick-
genommen wird. Diese Form der unteren Schépfraum-
wellenabdichtung bei gleichzeitiger Versorgung der
Synchronisationsverzahnung entsprechend der Dar-
stellung in Fig. 1 ist selbstverstandlich auch fiir die flie-
gende Lagerausfiihrung gemaR Fig. 2 Ubertragbar und
geeignet.

[0027] Eine derartige Schraubenspindel-Vakuum-
pumpe wird vorzugsweise mit senkrecht stehendem
Verdrangerrotorpaar ausgefiihrt, in jedem Fall wird je-
doch das die Verdrangerrotore umgebende Pumpenge-
hause so ausgefihrt, da der mdglicherweise erforder-
liche Flussigkeitsablauf schwerkraftunterstitzt aus dem
Pumpenférderraum jederzeit gewahrleistet ist, indem
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der Auslall des Férdermediums sich stets an der geo-
déatisch tiefstgelegenen Position befindet.

[0028] Die Synchronisation der beiden Verdranger-
spindeln erfolgt Giber ein einfaches, hinlanglich bekann-
tes dlgeschmiertes Stirnradgetriebe. Der Antrieb mit der
gleichzeitig notwendigen Drehzahlerhdhung erfolgt vor-
zugsweise Uber ein groReres Stirnrad, das direkt oder
Uber eine einfache Vorgelegestufe unmittelbar diese
Synchronisationsstufe treibt. Der Antriebsmotor wird
dann vorzugsweise parallel zur Spindelpumpe angeord-
net. Allerdings kann der Antriebsmotor auch nicht nur
fir kleinere Maschinen in direkter Verlangerung einer
Verdrangerspindel angeordnet werden, und die Dreh-
zahlerhéhung geschieht mittels Frequenzumformer.
[0029] Ein weiterer wesentlicher Verbesserungsan-
satz bei trockenverdichtenden Schraubenspindel-Vaku-
umpumpen gegenuber dem Stand der Technik besteht
erfindungsgemaR darin, die erforderliche Antriebslei-
stung zu minimieren, um die thermische Situation der
gesamten Maschine deutlich zu entlasten. Denn je ge-
ringer die eingebrachte Leistung ist, desto einfacher
wird es, die Temperaturen in der Schraubenspindel-Va-
kuumpumpe mit angemessenem Kiihlungsaufwand in-
nerhalb verniinftiger Grenzen zu halten und im darauf-
folgenden Entwicklungsschritt die Baugrofie und damit
den Herstellungskosten der gesamten Maschine zu re-
duzieren.

[0030] Diese Minimierung der Leistungseinbringung
erfolgt durch eine spezielle Art der inneren Abstufung.
Dabei wird das Volumen einer Arbeits-/FOrderkammer
vom Beginn des Ansaugens bis zum AuslaR gezielt ver-
ringert. Ideal fir den Verdichtungsvorgang wére eine va-
riable innere stetige Abstufung, die sich permanent den
unterschiedlichen Druckverhaltnissen anpafit. Bei trok-
kenlaufenden Schraubenspindel-Vakuumpumpen ware
dies beispielsweise durch den Einsatz von Ventilen rea-
lisierbar, diese sind jedoch hinsichtlich ihrer Standzeit
und Zuverlassigkeit beim Trockenldufer erfahrungsge-
maf ungeeignet.

[0031] ErfindungsgemaR erfolgt diese Abstufung nun
durch die unterschiedliche Kombination zweier Fakto-
ren derinneren Abstufung als Anderung der Férderkam-
mervolumina entsprechend der Darstellung in Fig. 2.
Dabei liegt der eine Wert zwischen 1,5 und 2,2 als Fak-
tor, vorzugsweise bei etwa 1,85 und wird technisch um-
gesetzt, indem bei gleichbleibendem AulRendurchmes-
ser des Verdrangerrotors die Spindelsteigung um genau
diesen Faktor kontinuierlich verringert wird. Der zweite
Wert liegt zwischen minimal 2,0 und maximal 9,0 als
Faktor, vorzugsweise bei etwa 4,0 bis 6,0 und wird tech-
nisch umgesetzt, indem durch eine sprunghafte Ande-
rung der Rotorgeometrieparameter das Volumen einer
Arbeits-/Férderkammer um genau diesen Faktor verrin-
gert wird, wobei der VerdrangerrotorauRendurchmes-
ser und damit gleichbedeutend die Zahnnutenhéhe so-
wie bei grofleren Werten auch die Rotorspindelsteigung
zur Erreichung dieses Faktors in Kombination entspre-
chend reduziert werden.
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[0032] Somit bestehtjeder Spindelrotor aus 2 Férder-
gewindeabschnitten, wobei der eine Teil mit einer kon-
tinuierlichen Steigungsanderung (Faktor von etwa 1,85
zur Verringerung des Volumens einer Arbeits-/Forder-
kammer) bei gleichem RotorauRendurchmesser ausge-
fahrt ist, wahrend sich in dem unmittelbar daran an-
schlieBenden zweiten Rotorspindelabschnitt sprung-
haft das Volumen der Arbeits-/Férderkammer um einen
Faktor vorzugsweise zwischen 4 und 6 verringert, in-
dem Zahnhdhe und mdglichenfalls auch die Spindel-
steigung abrupt reduziert werden. Dabei ist diese Be-
trachtungsreihenfolge jetzt von der Saug- zur
Auslal3seite gerichtet, sie kann jedoch auch umgekehrt
werden, indem zuerst die groe Abstufung zwischen
den Vorzugsfaktoren von 4 und 6 erfolgt und anschlie-
Rend nach einer sprunghaften Verringerung des Ro-
torauRendurchmessers im zweiten Spindelférderab-
schnitt die kontinuierliche Steigungsanderung von etwa
1,85 erfolgt. Selbstverstandlich ist der im Eingriff befind-
liche Gegenspindelrotor mit einer entsprechenden Geo-
metriednderung auszufiihren.

[0033] Aus technischen Griinden muf3 dabei noch er-
wahnt werden, dal} bei der sprunghaften Rotorgeome-
triednderung die beiden Spindelabschnitte nicht unend-
lich dicht aneinander angeschlossen werden kénnen,
weil der gegenseitige Rotoreingriff stets geringen Ab-
weichungen unterliegt und ein Kontakt unterschiedli-
cher Verdrangerabschnitte unbedingt vermieden wer-
den muB}, so dal’ ein geringer Abstand zwischen den
beiden unterschiedlichen Rotorabschnitten vorzusehen
ist. Diese Maflnahme entspricht direkt einer Reduzie-
rung des RotorauRendurchmessers, die glinstigerweise
nur bis auf knapp unterhalb der Hohe des Walzkreises
erfolgt.

[0034] Beim Abpumpvorgang ergeben sich bekann-
termaflen eingangsseitig hdhere Ansaugdriicke, so daf
sich primar an dieser Rotorabschnittsiibergangsstelle
zwingend Uberdriicke durch die Volumenverringerung
der Arbeits-/Férderkammern ergeben werden, die zu ei-
ner Uberlastung fiihren kénnen. Daher ist vorteilhafter-
weise zur Vermeidung dieser Uberdriicke an dieser Po-
sition gehauseseitig eine Uberdrucksicherung 28
gleichzeitig vorzusehen, die technisch hinlanglich be-
kannt als einfaches feder- und/oder gewichtsbelastetes
Ventil zum Ableiten des Uberdruckes hin zum Auslai
arbeitet.

[0035] Um die Uberverdichtung bei héheren Ansaug-
driicken an der Rotorposition mit der sprunghaften Vo-
lumenverringerung der Arbeits-/Férderkammern zu re-
duzieren, wird erfindungsgemal desweiteren vorge-
schlagen, dal} auch der Verdréangerabschnitt mit dem
bisher konstanten Arbeits-/Férderkammervolumen bei
weiterhin konstantem RotorauRendurchmesser mit ei-
ner kontinuierlichen Verringerung der Rotorsteigung
ausgefiihrt wird. Dabei sollte dieser Wert der Steigungs-
anderung ebenfalls zwischen 1,2 und 2,2 liegen, vor-
zugsweise bei etwa 1,85. Fir einige Pumpeneinsatzfal-
le kann jedoch auch die mégliche Uberverdichtung in
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dem Rotorabschnitt mit kontinuierlicher Steigungsénde-
rung bei einem Wert von etwa 1,85 unerwiinscht sein,
so daf} in dieser Erfindung au3erdem noch vorgeschla-
gen wird, diesen Vorzugswert auf beide Rotorabschnitte
gleichermallen zu verteilen, also beide Verdrangerab-
schnitte mit einer kontinuierlichen Steigungsadnderung
von etwa 1,36 bis 1,40 auszufihren.

[0036] Die bei trockenverdichtende Vakuumpumpen
unvermeidbare innere Gasleckage durch die Spalte in-
nerhalb des Pumpenarbeitsraumes beeintrachtigt be-
kanntermafien das Kompressionsvermégen dieser Ma-
schinen. Fir die Ausfiihrung der inneren Abstufung wird
nun zwecks Verbesserung des Kompressionsverhal-
tens erfindungsgeman vorgeschlagen, den saugseitig
ersten Rotorabschnitt mit einer geringeren Steigungs-
anderung als den zweiten Rotorabschnitt auszufihren.
[0037] Desweiteren soll die Steigungsanderung zu-
satzlich auch einem nichtlinearen Verlauf folgen, bei-
spielsweise einer quadratischen Funktion, so dal} die
Steigungsanderung anfanglich (von der Saugseite aus
gesehen) sanfter ansteigt und sich spater gegen Ende
des ersten Rotorabschnittes dann wieder starker er-
hoht, so dal® der Quotient aus der End- zu Anfangsstei-
gung den gewlnschten Wert erreicht, der bei einem
Wert zwischen 1,2 und 1,8 liegt, vorzugsweise wird etwa
1,5 vorgeschlagen. Fir'den zweiten Rotorabschnitt gilt
der gleiche Ansatz zum Verlauf der Steigungsénderung
mit den beiden einzigen Unterschieden, dal} einerseits
die Anfangssteigung des zweiten Rotorabschnittes um
einen Faktor zwischen 2,0 bis maximal 8,0 sprunghaft
geringer ist als die Endsteigung des ersten Rotorab-
schnittes und andererseits die ebenfalls nichtlineare
Steigungsanderung einen um den Faktor 1,2 bis 1,8 re-
lativ hdheren Quotienten aus der End- zu Anfangsstei-
gung gegenulber dem Quotienten des ersten Rotorab-
schnittes aufweist, vorzugsweise wird als Absolutwert
fur den Quotienten der zweiten Steigungsénderung et-
wa 2,0 vorgeschlagen. Damit ergibt sich vorteilhafter-
weise, dal® der Druckverlauflangs des Verdrangerrotor-
zylinders zwischen Ein- und AuslaBposition mit einem
von der EinlaRseite aus gesehen mdglichst sanften
Druckanstieg erfolgt und daR der kritische Ubergabe-
druck zwischen den beiden Rotorabschnitten sowohl
hinsichtlich seiner GroéRe als auch beziglich seiner Po-
sition das Kompressionsvermdgen dieser Vakuumpum-
pe nicht zu sehr beeintrachtigt. Dafiir muf3 der erste Ro-
torabschnitt eine hinreichende Lange aufweisen, also
mindestens eine Stufenzahl von 2,0 aufweisen.

[0038] In der Darstellung entsprechend Fig. 2 ist die
Ausfiihrung der inneren Abstufung beispielhaft gezeigt,
indem im ersten Férdergewindeabschnitt sich die Stei-
gung kontinuierlich von einem Wert M 1 auf den Wert
M2 verandert, so daf} abschlielend das Volumen einer
Arbeits-/Férderkammer den Wert V, erreicht. Im Uber-
gang der beiden Fdrdergewindeabschnitte wird dieses
Volumen V,; mindestens durch Reduzierung des Ro-
torauRendurchmessers sprunghaft auf den Wert V, re-
duziert. Im zweiten Férdergewindeabschnitt wird dann
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abschlielend die Spindelsteigung kontinuierlich von
dem Wert m1 auf den Wert m2 verringert.

[0039] Zur weiteren Verbesserung des Kompressi-
onsverhaltens dieser trockenverdichtenden Schrau-
benspindelpumpe wird erfindungsgemal desweiteren
vorgeschlagen, daf} der Profilflankenverlauf folgender-
mafen gestaltet wird:

[0040] Ublicherweise sind die Profilflankenverlaufe
fur beide Spindelverdrangerrotore im Stirnschnitt iden-
tisch und entsprechen aquidistant mathematisch dem
bekannten Verlauf der Zykloide. Dies hat jedoch den
Nachteil, dal} einerseits die kreisformige Eingriffslinie
nicht nah genug an die Schnittkante der beiden Gehaus-
einnenzylinderflachen heranreicht und andererseits die
Profilabwélzung entsprechend dem Verzahnungsge-
setz schon bei geringfiigigen Anderungen des Achsab-
standes, beispielsweise aufgrund von Fertigungsabwei-
chungen oder Temperaturdifferenzen, sehr empfindlich
reagiert, weil die Zykloide im Bereich des Walzkreis-
Uberganges in der ersten Ableitung der Profilsteigung
einen Knick aufweist, in der folgenden Ableitung also
unstetig ist. Diese beiden Merkmale der Zykloide ver-
mindern das Kompressionsvermdgen der gesamten
Maschine, weil die innere Gasleckage zwischen den
beiden Verdrangerrotoren damit erhdht wird. Erfin-
dungsgemal wird nun vorgeschlagen, daf} der Pro-
filflankenverlauf im Bereich des Walzkreises mathema-
tisch als Evolvente ausgefiihrt wird, also im Bereich des
Walzkreises mit einer Profilsteigungsanderung von -1
als Wert. Desweiteren wird vorgeschlagen, daf die Ein-
griffslinie dichter an die Gehauseschnittkante der bei-
den Innenzylinderflachen herangefiihrt wird, so dal die
dortige innere Gasleckage vermindert wird. Zusatzlich
wird zur Verbesserung der Abdichtwirkung zwischen
den beiden Rotorspindelflanken und damit des erhéh-
ten Kompressionsvermégens noch vorgeschlagen, daf
der Flankenverlauf aus mehreren gleichzeitig im Eingriff
befindlichen Profilkonturen zusammengesetzt wird. Da-
zu werden gemal dem Verzahnungsgesetz die Walz-
punktpositionen der entsprechenden Profilflanken tber-
einandergelegt, wobei eine zweifache Uberlagerung
meist schon ausreichend ist.

[0041] Esist naheliegend und sei an dieser Stelle nur
der Vollstandigkeit halber erwahnt, dal statt einer Zwei-
teilung auch eine Drei- oder Mehrfachaufteilung méglich
und fir einige Ausfiihrungen, insbesondere fiir grélRere
Maschinen, sinnvoll sein kann. Desweiteren seinoch er-
ganzt, daf fir die Ausfiihrung der Rotorspindel die zwei-
zahnige Form wegen der gunstigeren Wuchtbarkeit bei
gleichzeitig geringerem Bauldngenbedarf zur Stufen-
zahlerreichung vorzuziehen ist.

[0042] Zur Erlauterung sei noch genannt, daR der er-
ste Rotorabschnitt primar als Volumen- (genauer: Saug-
vermogen-) Erzeuger anzusehen ist, wahrend der zwei-
te Rotorabschnitt als Druck-Erzeuger die grofiere abso-
lute Druckdifferenz bewaltigen muf3.

[0043] Der Ansatz des Volumen- (genauer: Saugver-
mdgen-) Erzeugers kann nun vorteilhafterweise dahin-
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gehend fortgefiihrt werden, dal} diese trockenverdich-
tende Schraubenspindelpumpe auch fiir weitere Ein-
satzfalle erfolgversprechend genutzt werden kann:
[0044] Ublicherweise werden diese trockenverdich-
tenden Schraubenspindelmaschinen in der Vakuum-
technik zur Gasverdichtung gegeniiber Atmospharen-
druck an der AuslaBseite eingesetzt. Erfindungsgeman
kann nun diese Maschine im wesentlichen lediglich
durch einfaches Auswechseln des Verdrangerspindel-
paares direkt als Walzkolbenpumpe genutzt werden, in-
dem die Profilsteigung drastisch erhdht wird. Bei sonst
gleicher, oder zumindest ahnlicher Antriebsleistung
sinkt somit die erreichbare Druckdifferenz zwischen
Ein- und Auslal}, was jedoch genau dem Einsatzfall der
Walzkolbenvakuumpumpe entspricht. Fir jeden Pum-
peneinsatzfall mit seinen spezifischen Werten fir Saug-
vermogen und Druckdifferenz kann somit die optimal
geeignete Vakuumpumpe Uber ein modulares Bauka-
stensystem der trockenverdichtenden Schraubenspin-
delmaschine einfach und vorteilhaft bereitgestellt wer-
den.

[0045] Neben der beschriebenen vorteilhaften Rotor-
kihlung wird zur Gaskiihlung desweiteren der Voreinla
eingesetzt. Dabei wird bekanntermaflen der noch abge-
schlossenen Arbeits-/Férderkammer kiihles Gas zuge-
fuhrt, das aufgrund der vorherrschenden Druckdifferenz
sich mitdem Férdermedium mischt und sowohl zur Sen-
kung der Gastemperatur in der Arbeits-/Férderkammer
fuhrt als auch zu einer Reduzierung der Druckdifferen-
zen im Moment des auslaBseitigen Offnens der Ar-
beits-/Férderkammer, so dal} sich die Gerduschent-
wicklung aufgrund von Gaspulsationen verringert.
[0046] Fir den Abbau der beschriebenen Uberver-
dichtung bei héheren Ansaugdriicken wird zusatzlich
einfach die Umkehrung dieser Voreinla3stromungsrich-
tung genutzt und wirkt so selbsttétig als Uberlastschutz.
[0047] Zur Geraduschreduzierung sollten desweiteren
die AuslaBkanten entsprechend sanft gestaltet werden,
indem das Offnungsverhalten der jeweiligen Arbeits-/
Férderkammer einer drehwinkelabhangigen Funktion
folgt und jede sprunghafte Querschnittsanderung beim
Offnen der Arbeits-/Férderkammern vermieden wird.
[0048] AuRerdem wird zur Gerduschminderung vor-
geschlagen, durch zusatzliche Liuftungsrader 29 am
auslalseitigen Wellenende gemaR der beiliegenden
Darstellung in Fig. 1 die Druckpulsationen und Gasséau-
lenschwingungen wirkungsvoll zu stéren und abzubau-
en.

[0049] In den dargestellten Ausfiihrungsbeispielen
zeigt Fig. 1 einen Langsschnitt durch eine Zweiwellen-
pumpe nach der Erfindung mit beidseitiger Rotorlage-
rung, durchgehender Spindelrotorkiihlung und den
beidseitigen Siphon-Wellenabdichtungssystemen. Da-
bei wird die Stirnradverzahnung 11 tGber Spannelemen-
te 31 zur exakten Einstellung der Synchronisation flr
beide Verdrangerspindeln drehfest mit diesen Spindel-
rotoren 1, 2 verbunden.

[0050] Fig. 2 zeigt einen Langsschnitt durch die trok-
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kenverdichtende Schraubenspindelpumpe mit beispiel-
hafter Ausfiihrung der Rotorabstufung und fir eine Ver-
drangerspindel exemplarisch die fliegende Rotorlage-
rung auf dem gehausefesten Zapfen 6 inklusive der
Kihl-/Schmiermittelzufiihrung 8.

[0051] Fig. 3 zeigt fur die Einspeiseseite des Kihl-/
Schmiermittels die mdgliche Rotorlagerung 5 mit dem
gehausefesten LageraulRenring und dem Lagerinnen-
ring auf der Rotorwelle einschlief3lich der Synchronisa-
tionsverzahnung 11.

[0052] Fig. 4 zeigt fiir die Auslal3seite eine besonders
platzsparende Ausflilhrung, um die auslaRseitigen
Querschnittsédnderungen fiir den Gasaustritt des For-
dermediums zu minimieren, indem ohne Synchronisati-
onsverzahnung, die auf die andere Rotorstirnseite ver-
lagert ist, die Rotorlagerung 5 direkt auf dem gehause-
festen Zapfen 6 erfolgt und lange Abdichtungswege in
Labyrinthform mit Sperrgasoption 32 realisiert werden
kénnen. Die Entnahme des Kuhl-/Schmiermittels aus
dem Verdrangerhohlraum erfolgt Giber die Sammelrinne
18 und das darin eingreifende ortsfeste Staurohr 19. Zur
Lagerschmierung reicht das Spritzdl bei diesem Ent-
nahmevorgang.

[0053] Fig. 5 zeigt &hnlich zur Darstellung in Fig. 4 die
auslaflseitige Rotorlagerung 5 in der kapselahnlichen
Rotorverlangerung auf dem gehdusefesten Zapfen 6
mit rotierender Siphon-Abdichtung 20 und stehender
Abdichtscheibe 21 sowie nachgeschaltetem Radialwel-
lendichtring 27. Die Synchronisationsverzahnung ist auf
der anderen Rotorstirnseite vorzusehen, so daf} fiir die
FordermediumauslaRgestaltung bestmdgliche Platzge-
staltungsbedingungen erreicht werden.

[0054] Fig. 6 zeigt in Abwandlung zur Darstellung in
Fig. 1 fUr die auslaRseitige Rotorstirnseite eine andere
Form zur Befestigung der Synchronisationsverzahnung
11 an der Rotorspindel 1, 2, wobei die Rotorlagerung 5
vorteilhafterweise direkt in der verlangerten Verdranger-
spindel erfolgt.

[0055] Die genannten Ausfiihrungen einer trocken-
verdichtenden Schraubenspindelpumpe sind vorrangig
fur die Vakuumtechnik besonders vorteilhaft, sie gelten
jedoch ebenso flir andere Einsatzfalle, wenn auch mit
der einzigen Einschrankung, daR diese Pumpen aus-
schlieBlich zur Gasférderung einsetzbar sind, weil sie
von einer Kompressibilitdt des Fordermediums ausge-
hen.

[0056] Die trockenverdichtende Schraubenspindel-
pumpe ist als Zweiwellenverdrangermaschine zur Foér-
derung und Verdichtung von Gasen mit einem parallel
angeordneten Rotorspindelpaar 1, 2 in einem geschlos-
senen Schépfraum 3 mit Ein- und Auslall ausgefihrt,
wobei beide Rotorspindeln innen hohl ausgefihrt sind
und ein Kihl-/Schmiermittel in diese Rotoraushdhlun-
gen standig zu- und abgefiihrt wird. Zumindest auf der-
jenigen Rotorstimseite mit der Abflihrung des Kuhl-/
Schmiermittels sind im wesentlichen kapselahnliche
Rotorelemente 4 vorgesehen. Die Gleit- oder Walzlager
5 fir diese Rotorstirnseiten sitzen sich einerseits auf
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der Innenwandung dieser kapseldhnlichen Rotorele-
mente und andererseits auf einem in diese Kapsel hin-
einragenden, ruhenden Zapfen 6 ab. Vorteilhafterweise
wird das Kuhl-/Schmiermittel an der einen Rotorseite
standig in diese Rotoraushéhlungen zugefihrt und an
der anderen Rotorseite standig abgefiihrt, wobei die Zu-
fihrung 8 des Kuhl-/Schmiermittels insbesondere tber
den gehausefesten Zapfen 6 erfolgen kann. Besondere
Vorteile ergeben sich bei Verteilung und Einleitung des
Kihl-/Schmiermittels tber einen kegelférmigen Einsatz
16 mit einem Abschleuder-Absatz 17 sowie nutenférmi-
gen Aussparungen in der Rotoraushdhlung auf der Ein-
fuhrungsseite.

[0057] In einer bevorzugten Weiterbildung sind die
Rotorinnenbohrungen zusatzlich mit einem drehrich-
tungsorientierten Innenférdergewinde 12 derartig aus-
geflhrt, dall entsprechend der festgelegten Drehrich-
tung jedes Verdrangenrotors seine Kihimitteldurchstré-
mung unterstatzt wird.

[0058] Weitere Vorteile ergeben sich, wenn die Roto-
rinnenbohrungen derartig konisch (13) ausgeflhrt wer-
den, dafl zur KuhImitteleinlaRseite der geringere und
zur KiihimittelauslaBseite der gréRere Bohrungsdurch-
messer entsteht.

[0059] Weiterhin ergeben sich thermische Vorteile,
die Oberflachen der Rotorinnenbohrung derartig ausge-
fuhrt werden, wie es die Abfiihrung der Verdichtungs-
verlustwarme erfordert.

[0060] Vorteilhaft ist auch, wenn die Gestaltung der
Rotorinnenflachen dem &ufReren Rotorkonturverlauf
folgt.

[0061] Der Kihl-/Schmiermittelstrom wird vorteilhaft
von einer eigenen druckerzeugenden Pumpe 9 verwirk-
licht. Insbesondere kann der Kihl-/Schmiermittelstrom
energetisch durch die Verdrangerrotore mittels eigener
Olpumpe erzeugt werden. Durch Steuerung 14 der
Kuhlmittelmenge kann das Temperaturniveau gezielt
eingestellt und reguliert werden. Insbesondere kann die
KihImittelmenge je Verdrangerrotor tberwacht und fur
beide Verdrangerrotore gleich eingestellt werden. Zum
Warmeaustausch wird das Kuhl/Schmiermittel vorteil-
haft am Pumpengehaduse vorbeigeleitet.

[0062] Besondere Vorteile ergeben sich, wenn ein Teil
des Kuhl-/Schmiermittels zur Versorgung der Rotorla-
gerung 5 der Synchronisationsverzahnung 11 oder der
Wellenabdichtungen 15 genutzt wird.

[0063] Vorteilhaft erfolgt die Rotorlagerung auf der
Einfiihrungsseite des Kihl/ Schmiermittels am AuRen-
lagerring im gehdusefesten Seitenteil 7. Vorzugsweise
ragt bei einseitiger, fliegender Rotorlagerung jeweils ein
gehausefester Zapfen 6 in die entsprechende Verdran-
gerbohrung hinein und tragt beide Rotorlagerinnenrin-
ge. Weiterhin enthalt der gehausefeste Zapfen 6 bei ein-
seitiger, fliegender Rotorlagerung vorzugsweise die
KihImittelzufiihrung 8. Die Axialkrafte aufgrund der Ar-
beitsdruckdifferenz bei einseitiger (fliegender) Rotorla-
gerung nimmt das abstiutzungsnédhere Rotorlager 5a
vorteilhaft auf und wird mit einem gréReren Lagerinnen-
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ring ausgefihrt. Insbesondere kann bei einseitiger (flie-
gender) Rotorlagerung das abstlitzungs-fernere Rotor-
lager 5b als radialkompaktbauendes Lager (Nadellager,
Gleitlager) ausgefiihrt werden.

[0064] Vorteilhaft ist bei allen vorstehenden Ausfiih-
rungsbeispielen, wenn auf jeder Verdrangerrotorstirn-
seite der auslaf3seitige Druck anliegt.

[0065] Beide Verdrangerpaarseiten kdnnen mit glei-
chem Spindelférdergewinde ausgefiihrt sind. Weiterhin
ist es auch moglich, eine Verdréangerpaarseite als ein-
faches Leckage-Férdergewinde 25 auszufiihren.
[0066] Zur Abdichtung der Wellendurchfiihrungen
werden vorteilhaft Zentrifugal-Wellendichtungen einge-
setzt. Weiterhin ist eine Abdichtung auch mittels einer
schmalen, gehdusefesten Abdichtscheibe 21 mdglich,
die in einen rotierenden Siphon 20 greift, der fest mit der
Verdrangerspindel 1, 2 verbunden ist. Hier ist es von
Vorteil, wenn der rotierende Siphon 20 seine Abdich-
tungsflissigkeit aus einem Teilstrom der Kuihl-/Schmier-
mittel zur Verdrangerrotorkihlung erhalt. Jedoch kann
der rotierende Siphon 20 seine Abdichtungsflissigkeit
auch aus dem Kihl-/Schmiermittelstrom der Rotorlage-
rung erhalten. Die Flissigkeits- und Warmeabfiihrung
fur den rotierenden Siphon 20 kann vorteilhaft Gber ein
an der Abdichtungsscheibe 21 festes Staurohr 26 erfol-
gen. Weiterhin kann nachgeschaltet zur Zentrifugal-Si-
phon-Wellendichtung ein statisch wirkender, berthren-
der (Radial-) Wel-lendichtring 27 in dem rotierenden
kapselahnlichen Rotorelement 4 eingesetzt werden.
Dabei ist der Wellendichtring 27 vorzugsweise so aus-
gelegt, dal® vor Erreichen der Betriebssdrehzahl die
Dichtlippe aufgrund der Fliehkraftwirkung abhebt. Zur
Abdichtung ist es weiterhin vorteilhaft, wenn an den
Schopfraumwellenabdichtungen lange Dichtungswege
mit Sperrgasoption und Leckagerickférdergewinde
realisiert werden.

[0067] Das Kiihl-/Schmiermittel wird nach dem
Durchstrémen der Rotorinnenflachen vorteilhaft in min-
destens einer Sammelrinne 18 aufgefangen. Dabei
kann das in der Sammelrinne 18 aufgefangene Kuhl-/
Schmiermittel iber Bohrungen 10 gezielt weitergeleitet
werden. Insbesondere kann das in der Sammelrinne 18
aufgefangene Kuhl-/Schmiermittel Gber mindestens ein
gehausefestes Staurohr 19, das an einem Ende in die
Sammelrinne 18 greift, abgeflihrt werden. Das aufge-
fangene Kuhl-/Schmiermittel kann ausserdem gezielt
zur Kihlung und Schmierung der Lagerung und/oder
zur Kiihlung und Schmierung der Synchronisations- und
Antriebsverzahnung genutzt werden. Insbesondere gilt
dies auch, wenn das Kihl-/ Schmiermittel nach dem
Durchstrémen der Rotorinnenflachen einer Zentrifugal-
Wellendichtung mit stehendem Siphon 22 und einer mit
der Verdrangerspindel 1, 2 rotierenden Abdichtscheibe
23 zugeflhrt wird. Besondere Vorteile ergeben sich,
wenn die gehdusefeste Abdichtungsseitenwand des Si-
phons 22 im Bereich des Synchronisationsverzah-
nungseingriffs zur Verzahnungsschmierung zuriickge-
nommen ist.
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[0068] Vorteilhaft zur Kiihlung der erfindungsgemas-
sen Schraubenspindelpumpe sind zusatzliche LUf-
tungsrader 29 am auslaseitigen Wellenende vorgese-
hen.

[0069] Besonders vorteilhaftistes, wenn sich fiir waa-
gerechte und senkrechte Rotorwellenlage der Ausla
fur das Férdermedium am Pumpengehause stets an der
geodatisch tiefstgelegenen Position befindet.

[0070] Die Synchronisation der beiden Verdranger-
spindeln erfolgt vorzugsweise Uber eine einfache Stirn-
radgetriebestufe 11.

[0071] Alsbesonders glinstig hat sich erwiesen, wenn
das Verdrangerspindelrotorpaar aus mindestens zwei
Foérdergewindeabschnitten besteht, die durch die Kom-
bination von mindestens zwei Faktoren zueinander ab-
gestuft sind, wobei mindestens eine kontinuierliche
Steigungsénderung bei gleicher Zahnhéhe mit minde-
stens einer sprunghaften Anderung der Férderkammer-
volumina bei geringerer Zahnhéhe zusammenwirken.
Insbesondere kann der innere Abstufungsfaktor fiir die
kontinuierliche Steigungsanderung zwischen 1,5 und
2,2 liegen, vorzugsweise bei 1,85, und der sprunghafte
Abstufungsfaktor zwischen 2.0 und 9,0 liegen, vorzugs-
weise zwischen 4 und 6. Weiterhin kdnnen beide For-
dergewindeabschnitte mit einer kontinuierlichen Stei-
gungsanderung abgestuft sein und zwischen diesen
beiden Foérdergewindeabschnitten eine sprunghafte
Anderung des Arbeitskammervolumens erfolgen. Be-
sonders vorteilhaft ist es, wenn die kontinuierliche Stei-
gungsanderung im saugseitig ersten Férdergewindeab-
schnitt geringer als die kontinuierliche Steigungsande-
rung im darauffolgenden Férdergewindeabschnitt. Ins-
besondere kann die kontinuierliche Steigungsanderung
einem nichtlinearen Verlauf folgen. Dabei hat sich als
vorteilhaft erwiesen, wenn der Verdrangerrotorauf3en-
durchmesser im Bereich des sprunghaften Uberganges
zwischen den Fordergewindeabschnitten bis auf knapp
unterhalb der H6he des Walzkreisdurchmessers redu-
ziert wird.

[0072] In einer vorteilhaften Weiterbildung der erfin-
dungsgemassen Schraubenspindelpumpe ist eine
Uberdrucksicherung 28 vorgesehen.

[0073] Beziiglich des Profilflankenverlaufs im Bereich
des Walzkreises hat es sich als vorteilhaft erwiesen,
wenn dieser mathematisch als Evolvente ausgefihrt
wird. Vorzugsweise wird die Flankenprofileingriffslinie
nahe an die Gehaduseschnittkante der beiden Innenzy-
linderflachen herangefiihrt. Dabei kann der Flankenver-
lauf aus mehreren gleichzeitig im Eingriff befindlichen
Profilkonturen zusammengesetzt werden.

[0074] Durch eine deutliche Erhéhung der Spindel-
steigung kann diese trockenverdichtende Schrauben-
spindelpumpe als Walzkolbenpumpe genutzt werden.
[0075] Weiterhin kann zur Gasklhlung der Voreinlafy
eingesetzt  werden. Durch Umkehrung  der
VoreinlafRstrdmungsrichtung kdnnen die VoreinlalRgas-
zufithrungen als Uberlastschutz genutzt werden.
[0076] Besondere Vorteile, insbesondere bezlglich
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der Gerauschentwicklung, ergeben sich, wenn das Off-
nungsverhalten der jeweiligen Arbeits-/Forderkammer
einer drehwinkelabhéngigen Funktion folgt und jede
sprunghafte Querschnittsanderung beim Offnen der Ar-
beits-/Férderkammern vermieden wird.

Patentanspriiche

1.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe
ausgeflhrt als Zweiwellenverdrangermaschine mit
einer ersten (1) und einer zweiten Rotorspindel (2),
die parallel zueinander angeordnet sind und ein Ro-
torspindelpaar bilden, welches in einem geschlos-
senen Schopfraum (3) angeordnet ist, der einen
EinlaR und einen Auslal} aufweist, dadurch ge-
kennzeichnet, dass die Rotorspindeln (1, 2) hohl
ausgefihrt sind, an einer ersten Stirnseite (11, 21)
der Rotorspindeln (1, 2) ein KuhImittel zugefihrt
wird, an einer zweiten Stirnseite (12, 22) abgeflhrt
wird und KihImittelzufihrung und - abflihrung mit
einem externen Kihimittelkreislauf verbunden sind,
wobei die Innenflachen der hohlen Rotorspindeln
dergestalt ausgefiihrt sind, dass das Kihimittel im
wesentlichen unter dem Einflu} der Rotation der je-
weiligen Rotorspindel von der ersten Stirnseite (11,
21) zur zweiten Stirnseite (12, 22) transportiert wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Innenflachen der Rotorspindeln (1, 2) mit einem
Innenférdergewinde (12) versehen sind, dessen
Drehsinn so gewahlt ist, dass sich unter dem Ein-
fluR der Rotation der jeweiligen Rotorspindel ein
Kahlmittelfluss von der ersten Stirnseite (11, 21) zur
zweiten Stirnseite (12, 22) einstellt.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
der Innendurchmesser der Rotorspindeln (1, 2) von
der ersten Stirnseite (11, 21) zur zweiten Stirnseite
(12, 22) monoton zunimmt, so dass sich unter dem
Einfluss der Rotation der jeweiligen Rotorspindel
ein Kuhimittelfluss von der ersten Stirnseite (11, 21)
zur zweiten Stirnseite (12, 22) einstellt.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Rotorspindeln an der ersten Stirnseite (11, 21)
auf einer feststehenden Achse (61), insbesondere
einem gehausefesten Zapfen (611) gelagert sind,
welche eine vorzugsweise koaxiale Bohrung auf-
weist, durch welche das Kiihimittel den Rotorinnen-
flachen zugefiihrt wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Rotorspindeln (1, 2) an der zweiten Stirnseite
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(12, 22) auf einer feststehenden Achse (62), insbe-
sondere einem gehausefesten Zapfen (62) gelagert
sind, welche eine vorzugsweise koaxiale Bohrung
aufweist, uber welche das Kihlmittel aus den Ro-
torspindelhohlrdumen abgefihrt wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 4 und 5, dadurch gekennzeich-
net, dass die Rotorspindeln (1, 2) an der ersten und
der zweiten Stirnseite auf einer gemeinsamen Ach-
se (6) gelagert sind.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
der lokale Kuhimittelflu® auf den Rotorinnenflachen
an die lokale Warmebelastung der umlaufenden
Rotorspindeln (1, 2) angepasst ist, beispielsweise
durch angepasste Wahl der lokalen Gewindestei-
gungen der Innenférdergewinde (12) oder der An-
derung des Durchmessers der Innenflachen.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die lokale Warmeubergangsrate von den Rotor-
spindelinnenflachen zum Kihimittel an die lokale
Warmebelastung der umlaufenden Rotorspindeln
(1, 2) angepasst ist, insbesondere durch geeignete
Ausformung der Oberflachen der Innenflachen, bei-
spielsweise gezielte Variation der Oberflachenrau-
higkeit.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Temperatur der Rotorspindeln (1, 2) durch die
durch sie hindurchtretende Kihlmittelmenge ge-
steuert wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Rotorspindeln mittels Lagern (5), insbesondere
mittels Gleit- oder Walzlagern drehbar gelagert sind
und das durch das Rotorspindelinnere hindurchtre-
tende Kihimittel zumindest teilweise zur Schmie-
rung und/oder Kihlung der Lager verwendet wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Rotorspindeln (1, 2) mittels flissigkeitsdichten-
der Dichtungen (15) gasdicht gegen den Schopf-
raum (3) abgeschlossen sind, wobei als Abdich-
tungsflissigkeit zumindest ein Teil des durch das
Rotorspindelinnere hindurchtretenden Kuihimittel
verwendet wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Rotorspindeln (1,2) mittels eines Getriebe syn-
chronisiert werden und zumindest ein Teil des durch
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das Rotorspindelinnere hindurchtretenden Kiihimit-
tels zur Schmierung und/oder Kihlung des Getrie-
bes verwendet wird.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
das Kuhimittel im Betrieb der Pumpe auf den Ro-
torspindelinnenflachen einen Film mit einer Dicke
unter 5 mm, vorzugsweise unter 3 mm, insbeson-
dere unter 1 mm bildet.

Trockenverdichtende Schraubenspindelpumpe ge-
mass Anspruch 1, dadurch gekennzeichnet, dass
die Drehzahlen der Rotorspindeln im Betrieb der
Pumpe oberhalb von 5000 Umdrehungen/min, vor-
zugsweise oberhalb von 7500 Umdrehungen/min,
insbesondere oberhalb von 10000 Umdrehungen/
min liegen.

Claims

Dry-compressing screw pump embodied in the form
of a two-shaft positive displacement pump, having
a first (1) and a second rotor spindle (2) disposed
parallel to each other and forming a rotor spindle
pair that is disposed in a closed compression cham-
ber (3) having an inlet and an outlet, characterized
in that the rotor spindles (1, 2) are hollow, that a
cooling medium is fed at a first front face (11, 21) of
the rotor spindles (1, 2) and evacuated at a second
front face (12, 22) and that the cooling medium
feeding and evacuation means are connected to an
external cooling medium circuit, wherein the inner
surfaces of the hollow rotor spindles are embodied
in such a way that the cooling medium is conveyed
from the first front face (11, 21) to the second front
face (12, 22) substantially under the influence of ro-
tation of the corresponding rotor spindle.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the inner surfaces of the rotor
spindles (1, 2) are provided with an inner feed screw
thread (12) whose sense of rotation has been cho-
sen so that a flow of cooling medium is generated
under the influence of rotation of the corresponding
rotor spindle that flows from the first front face (11,
21) toward the second front face (12, 22).

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the inner diameter of the ro-
tor spindles (1, 2) monotonously increases from the
first front face (11, 21) toward the second front face
(12, 22) so that a flow of cooling medium is gener-
ated under the influence of rotation of the corre-
sponding rotor spindle that flows from the first front
face (11, 21) toward the second front face (12, 22).
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Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the rotor spindles are carried
in bearings at the first front face (11, 21) on a sta-
tionary axle (61), more particularly on a projection
(611) unremovably fixed to the casing, said axle be-
ing provided with a preferably coaxial bore through
which the cooling medium is brought to the inner
surfaces of the rotor.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the rotor spindles (1, 2) are
carried in bearings at the second front face (12, 22)
on a stationary axle (62), more particularly on a pro-
jection (612) unremovably fixed to the casing, said
axle being provided with a preferably coaxial bore
through which the cooling medium is carried off the
cavities of the rotor spindles.

Dry-compressing screw pump according to the
claims 4 and 5, characterized in that the rotor spin-
dles (1, 2) are carried in bearings on a common axle
(6) at the first and second front face.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the local flow of coolant on
the inner surfaces of the rotor are adapted to the
local heat load of the rotating rotor spindles (1, 2),
said adaptation being for example performed by ad-
equately selecting the local thread pitches of the in-
ner feed screws (12) or the change in diameter of
the inner surfaces.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the local heat transfer ratio
from the inner surfaces of the rotor spindles to the
coolant is adapted to the local heat load of the ro-
tating rotor spindles (1, 2), particularly by appropri-
ately shaping the upper face of the inner surfaces,
for example by means of a purposeful variation of
the surface roughness.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the temperature of the rotor
spindles (1, 2) is controlled by the quantity of cooling
medium passing there through.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the rotor spindles are rotat-
ably carried in bearings (5), particularly in sliding or
rolling bearings and that the cooling medium pass-
ing through the inner space of the rotor spindles is
at least partially utilized to lubricate and/or cool the
bearings.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the rotor spindles (1, 2) are
made impervious to gas from the compression
chamber (3) by means of fluid-proof seals (15), the
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sealing fluid used therefor being at least part of the
cooling medium passing through the inner space of
the rotor spindles.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that the rotor spindles (1, 2) are
synchronized by means of a gear and that at least
part of the cooling medium passing through the in-
ner space of the rotor spindles is employed to lubri-
cate and/or cool the gear.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that, on the operating pump, the
cooling medium forms a film having a thickness of
less than 5 mm, preferably of less than 3 mm, par-
ticularly of less than 1 mm on the inner surfaces of
the rotor.

Dry-compressing screw pump according to claim 1,
characterized in that, on the operating pump, the
speed of the rotor spindles is of more than 5000
revs/min., preferably of more than 7500 revs/min.,
particularly of more than 10,000 revs/min.

Revendications

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
réalisée comme machine a déplacement a deux ar-
bres avec une premiére (1) et une deuxiéme broche
rotor (2) qui sont disposées parallélement I'une a
I'autre et forment une paire de broches rotor qui est
disposée dans une chambre fermée de compres-
sion (3) laquelle présente une entrée et une sortie,
caractérisée par le fait que les broches rotor (1,
2) sont creuses, qu'un agent réfrigérant est amené
sur une premiére face frontale (11, 21) des broches
rotor (1, 2) et est évacué sur une deuxiéme face
frontale (12, 22), et que les dispositifs d'amenée
d'agent réfrigérant et d'évacuation d'agent réfrigé-
rant sont reliés a un cycle externe d'agent réfrigé-
rant, les surfaces intérieures des broches rotor
creuses étant réalisées de telle maniére que, pour
I'essentiel sous l'influence de la rotation de la bro-
che rotor respective, I'agent réfrigérant est trans-
porté de la premiére face frontale (11, 21) vers la
deuxiéme face frontale (12, 22).

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que les surfaces intérieures des broches rotor (1,
2) sont pourvues d'un filet transporteurintérieur (12)
dont le sens de rotation est choisi de telle maniere
qu'un flux d'agent réfrigérant de la premiére face
frontale (11, 21) vers la deuxiéme face frontale (12,
22) se produit sous l'influence de la rotation de la
broche rotor respective.
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Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que le diamétre intérieur des broches rotor (1, 2)
augmente de fagon monotone de la premiére face
frontale (11, 21) vers la deuxiéme face frontale (12,
22) de sorte qu'un flux d'agent réfrigérant de la pre-
miére face frontale (11, 21) vers la deuxiéme face
frontale (12, 22) se produit sous I'influence de la ro-
tation de la broche rotor respective.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que, sur la premiere face frontale (11, 21), les bro-
ches rotor sont logées sur un axe fixe (61), en par-
ticulier sur un tenon (611) solidaire du boitier, ledit
axe présentant un percage de préférence coaxiale
a travers lequel I'agent réfrigérant est amené aux
surfaces intérieures du rotor.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que, sur la deuxieme face frontale (12, 22), les bro-
ches rotor (1, 2) sont logées sur un axe fixe (62),
en particulier sur un tenon (62) solidaire du boitier,
ledit axe présentant un percage de préférence
coaxiale par lequel I'agent réfrigérant est évacué
des espaces creux des broches rotor.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 4 et 5, caractérisée par le
fait que, sur les premiére et deuxiéme faces fron-
tales, les broches rotor (1, 2) sont logées sur un axe
commun (6).

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que le flux local d'agent réfrigérant sur les surfaces
intérieures du rotor est adapté a la charge thermi-
que locale des broches rotor (1, 2) rotatives, par
exemple en choisissant d'une maniére adaptée les
pas de vis locaux des filets transporteurs intérieurs
(12) ou le changement du diameétre des surfaces
intérieures.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que le taux de transfert de chaleur local des surfa-
ces intérieures des broches rotor a I'agent réfrigé-
rant est adapté a la charge thermique locale des
broches rotor (1, 2) rotatives, en particulier en for-
mant d'une maniére appropriée les surfaces des
surfaces intérieures, par exemple par une variation
visée de la rugosité de la surface.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que la température des broches rotor (1, 2) est
commandée par la quantité d'agent réfrigérant la-



10.

1.

12

13.

14.

23 EP 1108 143 B1

quelle passe a travers elles.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que les broches rotor sont logées a rotation au
moyen de paliers (5), en particulier au moyen de
paliers lisses ou de paliers a roulement, et que
I'agent réfrigérant qui passe a travers l'intérieur des
broches rotor est utilisé au moins en partie pour lu-
brifier et/ou pour refroidir les paliers.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que les broches rotor (1, 2) sont fermées d'une ma-
niére étanche aux gaz contre la chambre de com-
pression (3) au moyen de joints (15) qui étanchent
par liquide, le liquide d'étanchéité utilisé étant au
moins une partie de I'agent réfrigérant qui passe a
travers l'intérieur des broches rotor.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que les broches rotor (1, 2) sont synchronisées au
moyen d'un engrenage et qu'au moins une partie
de I'agent réfrigérant qui passe a travers l'intérieur
des broches rotor est utilisée pour lubrifier et/ou
pour refroidir I'engrenage.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que, en fonctionnement de la pompe, I'agent réfri-
gérant forme un film d'une épaisseur inférieure a 5
mm, de préférence inférieure 8 3 mm, en particulier
inférieure a 1 mm, sur les surfaces intérieures des
broches rotor.

Pompe a broche hélicoidale a compression a sec
selon la revendication 1, caractérisée par le fait
que les nombres de tours des broches rotor en
fonctionnement de la pompe sont supérieurs a
5000 tours/minute, de préférence supérieurs a
7500 tours/minute, en particulier supérieurs a
10000 tours/minute.
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