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Abstract

Performance is of fundamental importance to gas turbine engine’s economic cost viability and
environmental compatibility. All components have to be involved in the process of improving
overall performance. The subject of intake aerodynamics, dealt with in this thesis, is of particular
importance, as the intake not only can contribute to the total pressure losses, but also determines
the inflow conditions for downstream components. A poorly-designed intake will generate
undesirable secondary flow and vortices and might reduce the achievable pressure ratio and
efficiency of the downstream compressor. The largest disadvantage is undoubtedly the limiting of
the stable operating range of the compressor.

Aerodynamically, the requirement for lighter and more compact gas turbines can only be
achieved with a higher weight-flow per unit area and a higher stage-pressure ratio. As the axial
Mach number controls the mass flow rate per unit of compressor annulus area and the tangential
Mach number determines to a large extent the attainable pressure ratio of a stage, the trend in
compressor development increasingly approaches higher Mach numbers. However, due to the
increase of the inlet Mach number, a point is reached at which the velocity on the blade surface
reaches the local speed of sound. A supersonic patch formed is terminated by a shock wave,
which can lead to boundary layer separation, therefore increasing losses. The peak Mach number
on the blade is, among other factors, a function of the angle of incidence, which makes it crucial
to achieve appropriate flow conditions at the rotor inlet. In other words, transonic rotors are very
sensitive to any small change in incidence and any non-uniformity in velocity as well. Bearing this
in mind, the subject of intake design and inlet distortion acquires additional significance for
transonic compressors.

Unlike in the scientific field of jet-engine development, only few publications can be found on the
subject of the design of stationary gas turbines intakes; moreover, the well-known distortion
indicators have not proved to be suitable to fully assess the effect of a given inlet distortion on
the compressor front stage. It is questionable whether it is at all possible to find such a criterion,
as the response of the compressor to distortion heavily depends on the details of the flow.
Moreover, different compressors respond differently to the same inlet-flow pattern.

Presented in this thesis are numerical flow simulations (CFD) of three different intake geometries
and the first stage of a 5 stage compressor. Simulating the intake and the first stage in separated
simulations as well as in a combined simulation, illustrates the interaction between the flow fields
and sheds light on the most important loss mechanisms as well. The inlet flow-channel
accelerates the flow from Ma = 0.1 to Ma = 0.6 by turning it from an almost radial to the axial
direction. An inlet guide vane row precedes the transonic rotor of the first compressor stage. The
inlet Mach number of the rotor exceeds the speed of sound at a hub-to-tip ratio of 0.55 and a tip
speed of 370 m/s. The calculations are carried out with Ansys CFX, an element-based finite
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volume method that solves the full Reynolds-Averaged Navier-Stokes equations (RANS) on
unstructured grids. The meshes are exclusively composed of hexahedrical elements with O-Grids
around the blade surfaces and refinement in the hub and casing end-wall region. The average
number of grid nodes inside the boundary layer is 15, the average value of y+ is 70. After intensive
testing of different turbulence models and mesh sizes in passage calculations (1 passage per
component) and comparing the numerical data with experimental data, it was found appropriate
to model the flow with the k- turbulence model and a mesh configuration that consists of a total
of approx 5.1 million cells (intake: 0.8 million, IGV: 1.1 million, rotor: 1.8 million, stator: 1.4
million).

It was found that the predicted effects of inlet flow distortion on over-all compressor
performance were small, with pressure-ratio remaining essentially stable for a well-designed
intake and efficiency decreasing only slightly. The parameter studies indicate that further
reduction of the axial length of the intake is tolerable to a certain extend but ultimately leads to a
strong decrease in pressure ratio, efficiency and operational stability when the length is reduced
below a critical value.

It has been found out in previous studies that the influence of the stage flow on the flow in the
intake is rather small. Although there are interactions between the different flow regions (IGV-
rotor, rotor-stator), they seem to be spatially limited and do not influence the flow far upstream.
That means pressure and velocity profiles behind the intake are approx. the same, irrespective of
whether the intake is simulated separately or in combination with the stage (apart from the
region some 20 - 30 % ahead of the inlet guide vanes). Flow distortions in circumferential
direction are rather small, varying only about 20 degrees. As the Mach number is about 0.6 at the
IGV inlet, those variations can be tolerated without creating significant additional losses. The total
pressure distortion is restricted to the wake region behind the intake struts. It is remarkable that
the flow angle variations have roughly the same amplitude but a completely different distribution.
The flow angles behind the intake follow the lines of two single waves in circumference, whereas
the flow pattern behind the IGV is dominated by fluctuations arising from the flow inside the
blade passage. This is quite important, as hereby all rotor blades face more or less the same
pattern, whereas at the IGV inlet each vane faces completely different velocity profiles. It is
assumed that the inlet flow distortion is not detrimental only because of the relatively low inlet
Mach number of the IGV. The situation would probably become worse if this profile occurred at
the inlet of a transonic stage without inlet guide vane.

Particular attention has to be paid on the subject of the design of the intake. A simpler
construction than the one mentioned above, showed a drastic reduction in pressure ratio,
efficiency and choked flow is encountered at lower mass flow rates. This is due to two intake
vortices, which effect boundary layer separation in some regions of the inlet guide vanes. This
leads not only to rising local additional losses but also affects the flow conditions in the
subsequent rotor and stator. The distortion pattern from the vortices can be traced even behind
the stator row and probably will have an influence on the following stages as well.
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Although an exact correlation of the overall losses to the different loss mechanism in a transonic
compressor is not possible, an approximate approach showed that at design flow conditions only
15 % of the losses are attributable to shock losses. With only 6 % tip leakage loss for that
operating point it could be shown that almost 80 % of the losses have their origin in the boundary
layers on the profile and on the side walls.

Experimental results of the flow through the transonic compressor with and without inlet
distortion can be predicted satisfactorily as far as numerical results for velocity, temperature and
pressure profiles inside the compressor stage and at the inlet as well are concerned.
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Kurzfassung

Um die bei modernen stationdren Industriegasturbinen geforderten Leistungsdichten bei hohem
Wirkungsgrad zu erreichen, werden sehr oft transsonische Axialkompressoren eingesetzt. Neben
vielen Vorteilen, haben sie eine erhdhte Sensibilitait gegenliber Ungleichférmigkeiten im
Geschwindigkeits- und Druckprofil der Zustrémung als entscheidenden Nachteil. Da diese
Ungleichformigkeiten direkt von der Gestaltung des Einlaufgehdauses mitbestimmt werden, spielt
das Design eine auBerordentlich wichtige Rolle bei der Auslegung der Gesamtmaschine.

Diese Arbeit beschaftigt sich mit den Stromungen in der ersten Transsonikstufe eines
mehrstufigen Axialverdichters und untersucht deren Wechselwirkung mit den Strémungen im
Einlaufgehduse. Durch die Geometrie des Einlaufgehduses, welche die Stromung in den meisten
Fallen von vertikaler in horizontale Richtung umlenkt, entstehen Ungleichférmigkeiten im
Strémungsprofil, die den Druckaufbau, den Wirkungsgrad und den stabilen Betriebsbereich der
Maschine einschranken kénnen. Zusatzlich kénnen starkere Blattschwingungen auftreten, die die
mechanische Beanspruchung der Rotorstruktur erhéhen.

Mit Hilfe der numerischen Stromungsmechanik werden drei verschiedene Einlaufgehause
untersucht, um festzustellen, welche Strémungsungleichformigkeiten auftreten und wie diese die
Strémung in der Transsonikstufe beeinflussen. Zwei der drei Varianten sind um 90° umlenkend
und entsprechen denen, wie sie in realen Gasturbinen eingesetzt werden. Dabei ist eine Variante
stromungstechnisch optimiert, die andere im Sinne einer moglichst einfachen Fertigung gestaltet.
Die dritte Variante ist ein rein axiales Gehduse mit einer eingebauten Versperrung, um zu
untersuchen, wie gut sich Stromungsungleichformigkeiten, die in einem radial umlenkenden
Einlaufgehduse einer stationdren Gasturbine entstehen, durch Einbauten simulieren lassen.
Desweiteren bietet sich diese Simulation an, da das Einlaufgehdause zusammen mit dem 5-stufigen
Axialkompressor auf einem Priifstand vermessen wurde und so ein Vergleich mit Messwerten
moglich ist.

Die Simulationen haben gezeigt, dass es moglich ist, mit einem aerodynamisch giinstig gestalteten
Einlaufgehduse Zustrombedingungen zu erzeugen, die in der darauffolgenden Transsonikstufe
nicht zu nennenswerten Einschrankungen in Wirkungsgrad, Druckverhaltnis und Betriebsbereich
fUhren.

Eine Parameterstudie mit verschiedenen axialen Bauldangen hat gezeigt, dass eine Verkirzung des
Einlaufgehauses durchgefiihrt werden kann, ohne zusatzliche Verluste in Kauf nehmen zu missen.
Erst bei Unterschreitung eines kritischen MalRes kommt es zu deutlichen Verlusten und einer
Reduktion des Druckverhaltnisses. Hier ist eine Anpassung der Vorleitreihe nétig, um den
geanderten Zustrombedingungen der Vorleitreihe hinter der verkirzten Einlaufgehdusevariante
Rechnung zu tragen.
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Die zweite radial umlenkende Einlaufgehausevariante ist aus aerodynamischer Sicht unglinstiger
gestaltet. Hier zeigen die Simulationen, dass sich im Einlaufgehduse Wirbel ausbilden, die zum
einen im Einlaufgehduse selbst und zum anderen in der Transsonikstufe hohe Verluste
hervorrufen. Dartiber hinaus kommt es zu einer Abnahme des Stufendruckverhaltnisses, und es ist
auch mit negativen Auswirkung auf folgende Stufen zu rechnen, da die Wirbel hinter der ersten
Stufe immer noch abgeschwacht vorhanden sind.

Obwohl  die  hinter einem radial umlenkenden Einlaufgehduse entstehenden
Geschwindigkeitsprofile komplex sind, lassen sie sich auch in einem axialen Einlaufgehause durch
Einbauten simulieren.

Auch wenn sich die verschiedenen Verlustentstehungsmechanismen gegenseitig beeinflussen und
eine exakte Trennung nicht moglich ist, konnte mit einer groben Abschatzung festgestellt werden,
wie groB der Anteil der StoB- und Spaltverluste an den Gesamtverlusten ist. So haben
beispielsweise im Auslegungspunkt nur etwa 15 % der Verluste ihre Ursache in den
VerdichtungsstéfRen, und weniger als 10 % der Verluste sind auf die Spaltstromung zwischen
Rotorblattspitze und Gehduse zuriickzufihren. Mit fast 80 % entsteht der lGberwiegende Anteil

der Verluste in den Profil- und Seitenwandgrenzschichten.

Die berechneten Strémungs- und Druckprofile zeigen eine sehr gute Ubereinstimmung mit den
durchgefiihrten Messungen.
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1 Motivation

Die Weiterentwicklung von Stromungsmaschinen konzentriert sich heute nicht mehr nur auf die
beschaufelten Hauptkomponenten Rotor und Stator, sondern erfordert mehr und mehr die
Miteinbeziehung  aller zum  technischen Produkt  gehdrenden Bauteile.  Aus
stromungsmechanischer Sicht ist dabei insbesondere die Zufiihrung der Stromung zum Rotor von
Bedeutung, da hierdurch die Effizienz der Arbeitsumsetzung in erheblichem Mafie beeinflusst
wird. Dies gilt gleichermalRen flr hydraulische Turbomaschinen (z. B. Pumpen) wie auch fir
gasfordernde Maschinen (z. B. Kompressoren und Ventilatoren). Bei letztgenannten verdient
dieser Aspekt besondere Aufmerksamkeit, da mangelhafte Anstromung ein verfriihtes Auftreten

von kritischen Betriebszustanden wie z. B. das sogenannte Pumpen bewirken.

In dieser Arbeit geht es um die Wechselwirkung zwischen den Stromungen im Einlaufgehause und
der ersten Transsonikstufe eines mehrstufigen Axialverdichters wie er beispielsweise in
stationdren Gasturbinen vorkommt. Dieses Thema hat durch das Bestreben nach einer immer
hoheren Leistungsdichte zusatzlich an Bedeutung gewonnen. Zum einen ist der Konstrukteur aus
Platz- und Kostengriinden bestrebt, die Zustromung zur ersten Stufe moglichst kurz zu gestalten,
wodurch tendenziell hohere Gradienten und bei scharfer Umlenkung starkere
Ungleichformigkeiten entstehen. Zum anderen fiihrt der Weg zu hoherem Durchsatz bei
gesteigertem Druckaufbau nur (iber eine Erhéhung der relativen Zustrommachzahl. Dadurch
steigt die Sensibilitdit der Schaufeln gegeniber Zustromwinkelvariationen sowie gegeniber

sonstigen Ungleichférmigkeiten im Stromungsprofil am Eintritt.

Das Verstandnis zu erlangen, welche Zulaufstérungen wie auf den Verdichterbetrieb wirken, ist
aufgrund der komplizierten instationdren dreidimensionalen Strémung bis heute nicht
abschlieRend gelungen, insbesondere im Hinblick auf eine wiinschenswerte Ableitung von
Gestaltungsrichtlinien. Zwar existieren verschiedene Bewertungsparameter, wie zum Beispiel das
DC60-Kriterium, jedoch liefern sie nur eine grobe Aussage lber die Starke einer Stérung und es
existieren auch nur ,,Daumenwerte” flir zulassige Grenzwerte. Hinzu kommt, dass die Kennzahlen
zur Klassifizierung der Ungleichférmigkeiten flr Flugzeugtriebwerken entwickelt wurden und
diese nicht unbedingt vergleichbar mit den Stromungsprofilen am Eintritt in den Verdichter einer

stationdren Gasturbine sind.

Da experimentelle Untersuchungen sehr zeit- und kostenintensiv sind, kommen besonders in der
frihen Produktentwicklungsphase Computersimulationen zum Einsatz, die eine detaillierte
Strémungsbetrachtung an jeder Stelle des Berechnungsgebietes ermdglichen. Dies ist besonders
an Stellen interessant, die fir Messungen nicht zugdnglich sind. Zudem kénnen verschiedene
Varianten und Betriebszustdnde innerhalb kurzer Zeit miteinander verglichen werden. Wie jede
numerische Berechnung sind auch CFD-Ergebnisse (CFD = Computational Fluid Dynamics) nur eine
Anndherung an die Realitdt bzw. an die exakte Losung des Stromungsproblems, deren Giite von
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der Modellbildung abhangt. Deshalb ist ein Vergleich mit Messdaten unerlasslich. Die in dieser
Arbeit vorgestellten Ergebnisse beruhen auf CFD-Simulationen, die aufgrund umfangreicher
Messkampagnen mit einer Vielzahl von Messwerten verglichen werden kénnen.

Neben der Ingenieur-Aufgabe, ein wirtschaftliches und innovatives Produkt zu entwickeln, um im
internationalen Markt wettbewerbsfahig zu bleiben, riicken umweltpolitische Erfordernisse
immer mehr in den Vordergrund. Das Ziel der Bundesregierung, den Ausstol} sogenannter
Treibhausgase deutlich zu reduzieren, kann nur durch eine effizientere Nutzung der fossilen
Energietrager erreicht werden. Fir den hier betrachteten Verdichter heiRt das: hoherer
Wirkungsgrad, weniger Treibstoffverbrauch und damit weniger Aussto8 von Treibhausgasen. Vor
diesem Hintergrund muss eine Wirkungsgradreduktion durch die Stromung im Einlaufgehaduse so
weit wie moglich verhindert werden.
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2 Stand der Forschung

Wie bereits erwahnt, haben Ungleichformigkeiten in der Zustrémung bei allen Turbo-
Strémungsmaschinen eine nicht zu vernachldssigende Bedeutung und sind insbesondere bei den
hier untersuchten Axialkompressoren in stationdren Gasturbinen und Flugzeugtriebwerken
Gegenstand intensiver Forschung.

Der Industriegasturbine wird die Luft durch den sogenannten Ansaugtrakt zugefiihrt, der meist
aus Filterhaus, Ansaugkrimmer und Einlaufgehduse besteht. Um der Gasturbine einerseits
saubere Luft zuzufiihren, andererseits die Gerauschemissionen in die Umwelt klein zu halten, sind
Filter- und Schalldampferelemente im Filterhaus vorgesehen. Eine weitere Anforderung ist die
gleichformige Zustromung aus der Umgebung, die nur dann gewahrleistet werden kann, wenn
sich der Ansaugschacht in gewisser Hohe liber dem Boden befindet und nicht durch angrenzende
Bauten beeintrachtigt wird. Hinter dem Filterhaus wird die Luft nach unten zum Einlaufgehause
geleitet, wo die Stromung von vertikaler in horizontale Richtung umgelenkt wird (Abbildung 2-1,
rechts). Durch diese Umlenkung aber auch durch die Formgebung des Einlaufgehduses im
Allgemeinen sowie durch Einbauten wird das Stromungsprofil am Eintritt beeinflusst.

Bei den Flugzeugtriebwerken entstehen Ungleichformigkeiten ebenfalls durch die Geometrie des
Einlaufgehduses, aber vor allem durch den Flug und die Umgebungsbedingungen, sei es durch
Manover, durch Seitenwinde oder durch Stromungsphianomene wie der sogenannte inlet vortex
(Abbildung 2-1, links).

Abbildung 2-1  Inlet Vortex beim Triebwerksstart (links) [1], Stationdre Gasturbine mit Einlaufgehduse
(rechts) [2]

Im Jahr 1959 lieferten Pearson und McKenzie [3] den ersten Beitrag zur systematischen
Untersuchung der Wirkung von Einlaufstorungen auf den Betrieb eines Axialkompressors. Sie
unterteilten die ringkreisformige Eintrittsfliche der Stromungsmaschine in zwei Gebiete: ein
Teilabschnitt mit einem niedrigeren Totaldruck als dem mittleren Wert z. B. als Folge eines
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Nachlaufgebietes und die restliche Flache mit einem hoheren Totaldruck. Der Kompressor ist
dann in zwei Kompressoren aufgeteilt gedacht, die parallel betrieben werden und von denen
einer von dem Gebiet hohen Totaldrucks beaufschlagt wird und der andere von dem Gebiet
niedrigen Totaldrucks, ohne dass dabei eine Strémung zwischen den Kompressoren moglich ware.
Wenn beide dann auf denselben statischen Druck férdern und auf derselben Drehzahlkennlinie
arbeiten, muss derjenige mit dem niedrigeren Totaldruck ein héheres Druckverhaltnis liefern und
damit auch naher an die Pumpgrenze gebracht werden. Es wird angenommen, dass die
Pumpgrenze der Gesamtmaschine dann erreicht wird, wenn der vom niedrigeren Totaldruck
fordernde Teil ein Druckverhaltnis erreicht, das bei ungestorter Zustromung der Gesamtmaschine
der Pumpgrenze entspricht. Dieses Modell eignet sich gut, phanomenologisch die Wirkung von
Totaldruckungleichformigkeiten zu erkldren, es blieben jedoch mitunter groRe Abweichungen
beim quantitativen Vergleich zwischen Messung und Theorie, insbesondere wenn das Gebiet
niedrigen Totaldrucks einer Flache von deutlich weniger als einem Sechstel der Gesamtflache
entspricht.

Reid [4] machte den nachsten Schritt, indem er feststellte, dass nicht nur die Intensitdt der
Totaldruckungleichformigkeit die Verschiebung der Abreilgrenze bestimmt, sondern auch die
Ausdehnung der Zone niedrigen Totaldrucks. Er flihrte an einem Priifstand Versuche durch und
simulierte die Einlaufstorungen durch ein Drahtgeflecht, das in definiertem Abstand vor dem
Eintritt Gber verschieden groBe Winkelbereiche gespannt wurde. Die Auswirkungen auf den
Arbeitsbereich maR er, indem er den Kompressor immer wieder an die Pumpgrenze heranfiihrte
und den Austrittsdruck bei diesem Betriebspunkt feststellte. Ausgehend von 0 Grad, d. h.
ungestorter Zustromung, zeigte sich bis zu einem Winkel zwischen 60 und 90 Grad eine etwa
lineare Abnahme des erreichbaren Druckverhaltnisses. Eine flaichenmaRig dariiber hinausgehende
Stérung zeigte bei gleicher Intensitat keine weitere negative Auswirkung auf die Pumpgrenze. Aus
dieser Uberlegung heraus formulierte er als erster eine Kennzahl, die das AusmaR der
Einlaufstorung kennzeichnen sollte. Sie ist bis heute unter dem Namen DC60 (Gleichung 2.1)
gebrauchlich und ergibt sich aus der Differenz zwischen dem radial gemittelten Druck Uber die
gesamte Kreisringfliche und dem radial gemittelten Druck Gber den 60°-Ringkreisabschnitt mit
dem geringsten Totaldruck (Abbildung 2-2), bezogen auf den gemittelten dynamischen Druck am
Eintritt.

DCGO — pOl,ave _p01,lowest60deg rees,ave (21)

do1
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60° Sektor mit geringstem
mittleren Totaldruck

Abbildung 2-2  Beispiel einer Totaldruckverteilung am Verdichtereintritt - qualitativ

Seine Untersuchungen brachten eine Vielzahl weiterer Ergebnisse. So zeigte er, dass radiale
Ungleichformigkeiten bei gleicher Intensitat einen vergleichsweise sehr geringen Einfluss auf die
Pumpgrenze haben. Er schloss jedoch nicht aus, dass die Auswirkungen auf Wirkungsgrad und
Massenstrom dagegen auch groRer sein konnten. Hinsichtlich des Einflusses der Intensitat der
Totaldruckungleichformigkeit stellte er einen linearen Zusammenhang zwischen erreichbarem
Druckverhaltnis und DC60-Kriterium fest. Den Einfluss auf Wirkungsgrad und Druckverhaltnis sieht
er in erster Linie in einer eventuell notwendigen Reduzierung des Drehzahlparameters, um die
Verkleinerung des Pumpgrenzenabstands durch die Verschiebung der Pumpgrenze zu
kompensieren. SchlieRlich wandte er sich noch der Frage zu, ob die aufgebrachten
Ungleichformigkeiten beim Durchstrémen der ersten Stufe verstadrkt oder abgeschwacht werden,
und stellte einen starken Einfluss des Betriebspunktes fest. Einer starken Abschwachung im
Auslegungspunkt steht eine mitunter signifikante Verstarkung im Teillastbereich gegeniiber.

Da man schon bei der Arbeit von Reid erkannte, dass ein so einfaches Kriterium wie das oben
beschriebene DC60 nicht ausreichend sein kann, eine Einlaufstorung umfassend zu beschreiben,
entstanden in der Folge verschiedene kompliziertere Kennzahlen, die zwar alle innerhalb der
Triebwerkshersteller Verbreitung fanden, eine Vergleichbarkeit untereinander wegen der
Verschiedenartigkeit aber unmoglich machten. In den folgenden Jahren waren die
Triebwerkshersteller und Flugzeugbauer bestrebt, eine einheitliche Vorgehensweise fiir die
Beschreibung von Einlaufstorungen festzulegen, und es entstand die ARP-1420 Richtlinie [5].
Dieses Dokument beschreibt weitere Kennzahlen fiir Ausdehnung (Gleichung 2.2) und Intensitat
(Gleichung 2.3) der Totaldruckungleichférmigkeit am Eintritt in Umfangsrichtung und in radialer
Richtung. Zur Charakterisierung der Ausdehnung werden an jedem Radius i ein bzw. mehrere
Winkel definiert, die Gebiete mit Totaldriicken Uber dem Mittelwert von Gebieten mit
Totaldriicken unter dem Mittelwert trennen (Abbildung 2-3). Die Intensitat ergibt sich als
Differenz des mittleren Totaldrucks Gber dem Gesamtumfang und dem mittleren Totaldruck der
Niedrigdruckzone bezogen auf den mittleren Totaldruck Uber dem Gesamtumfang. Zur
Berechnung der integralen Grofen aus den diskreten Messwerten wird definitionsgemal
zwischen den Werten linear interpoliert.
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07 =6, -6, (2.2)
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Abbildung 2-3  Zur Definition des Index gemdf3 Gleichung 2.3, links und gemdf3 Gleichung 2.6, rechts

Unterteilt die Linie mittleren Totaldrucks den Druckverlauf in mehr als zwei Gebiete (Abbildung
2-3, rechts), so sind die oben angegebenen Formeln anzupassen. Ist die Ausdehnung des kleinsten
Gebietes oberhalb der Mittellinie grofRer als jedes einzelne Gebiet unterhalb der Mittellinie, so
erhdlt man die Kennzahlen durch Aufsummierung UGber alle Niederdruck-Gebiete k. Bei der
Intensitatskennzahl erfolgt eine Gewichtung mit der Ausdehnung in Umfangsrichtung (Gleichung
2.6).

Z[(APC/P)ik 9&]
(APc/P), = e

Gibt es dagegen ein Gebiet geringen Totaldrucks, dessen Erstreckung in Umfangsrichtung groRer

(2.6)

als das kleinste positive Gebiet ist, so ist die Intensitdts-Kennzahl auf Basis des Niederdruck-
Gebietes mit dem groRten Wert fur (APc/P)y0ic zu bilden. Dieses Gebiet bestimmt dann auch die
Kennzahl 6.

Ahnlich erfolgt die Definition der Kennzahlen zur Beschreibung der radialen Ungleichférmigkeit. Es
gelten unter der Voraussetzung, dass die verschiedenen Messstellen in radialer Richtung die
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Ringflache in gleich groRe Teile unterteilen die Gleichungen 2.7 und 2.8. poiavearea ISt der
flichengemittelte Druck Gber alle Radien, (poyave) ist der umfangsgemittelte Druck am Radius i.
Demnach gibt es fir jeden Ring bzw. fiir jede radiale Messposition einen Index, der die
Ungleichférmigkeit zum mittleren Druck angibt.

(p 01,ave,area )_ (p 01,ave )i
(p 01,ave,area )

(APr/P), = (2.7)

(p 01,ave,area ): % Z (p 01,ave )i (2.8)
i
Analog zu der Beschreibung der Ungleichformigkeit im Totaldruck in Umfangsrichtung wird in der
Richtlinie ARD-50015 [6] eine Kennzahl fir die Totaltemperaturvariationen angegeben, die von
der Definition her mit den Formeln 2.2 - 2.8 lbereinstimmt, wenn der Totaldruck durch die
Totaltemperatur ersetzt und das Gebiet oberhalb (anstatt unterhalb) des Mittelwertes zur
Bestimmung der Intensitdt und Ausdehnung verwendet wird.

Seddon und Goldsmith [7] widmen sich der Betrachtung instationarer
Stromungsungleichformigkeit und stellen fest, dass insbesondere bei Flugzeugtriebwerken die
stationdren Kennzahlen unbefriedigende Ergebnisse liefern, da die Zeitdauer, wie lange eine
Stérung vorliegt, darlber entscheidet, ob die Stromung in der Verdichterbeschaufelung abreiflt
oder nicht. Es konnte auBerdem gezeigt werden, dass die kritischen Kennzahlwerte vom
Turbulenzgrad abhangen. Desweiteren wurde festgestellt, dass der als kritischer zeitlicher
Grenzwert fir die Uberschreitung des stationdren Grenzkennwertes eine Zeit in der
GroBenordnung von einer Rotorumdrehung liegt, d. h. Gbersteigt diese KenngrofRe langer als eine
Rotorumdrehung ihren statischen Grenzwert, kommt es zum Pumpen.

Charalambous et al. [8] untersuchten an einem dreistufigen axialen Transsonikkompressor eines
Flugzeugtriebwerkes ohne Vorleitreihe die Auswirkungen verschiedener Eintrittsdruckprofile auf
das Betriebsverhalten mit Hilfe von CFD-Methoden. Sie beschrankten sich dabei ausschlieBlich auf
Druckstorungen, die sie radial, in Umfangsrichtung wie auch gemischt als Eintrittsrandbedingung
aufbrachten und simulierten jeweils verschiedene Betriebspunkte einer Drehzahlkennlinie. Um
moglichst wenige Computerressourcen einzusetzen, beschrdankten sie sich auf die Modellierung
nur einer Rotor- und einer Statorpassage und variierten die Betriebspunkte ausgehend vom
Auslegungspunkt so weit, bis keine Konvergenz mehr erreicht wurde. Da sie kein Einlaufgehause
in ihr Modell mit einbezogen, sind die Druckungleichférmigkeiten willkirlich angenommen.
Wesentliche Aussage dieser auf qualitative Aussagen gerichteten Arbeit ist, dass
Totaldruckvariationen auch zu einer Anderung des Zustrémwinkels fiihren, die sich sowohl positiv
als auch negativ auf die Verluste im Auslegungspunkt auswirken kénnen. In jedem Fall kommt es
zu einer Verkleinerung des Arbeitsbereichs. Sie konnten weiterhin zeigen, dass durch eine
ungleichférmige Totaldruckverteilung am Eintritt auch eine Totaltemperaturungleichformigkeit in
den hinteren Stufen hervorgerufen wird. Ein weiteres Ergebnis der Untersuchung ist, dass es
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kritischer fiir die Maschine ist, wenn die Gebiete mit reduziertem Totaldruck zusammenhangend
sind, als wenn ein gleich groRes Gebiet Uber die gesamte Flache verteilt ist.

Auch Templalexis et. al. [9] konnten ihre Simulationsergebnisse nicht mit Messdaten vergleichen.
In ihrer Arbeit stellen sie eine Alternative zur 3D-RANS-CFD vor, die sich vor allem durch kiirzere
Berechnungszeiten auszeichnet. Wahrend die Intake-Stromung mit einem 3D-CFD-Verfahren
berechnet wird, wird die Kompressorstromung mit einem 2D-Verfahren in Kombination mit der
Kompressor-Parallelbetrieb-Theorie berechnet. Die Ergebnisse wurden mit 3D-Rans-CFD
Berechnungen verglichen und zeigten nur moderate Abweichungen. Sie fanden heraus, dass ein
radial verdnderliches Druckprofil mit hoheren Werten in der Nabenregion den Wirkungsgrad und
das Druckverhaltnis verschlechtern, wohingegen ein erhéhtes Druckniveau im Blattspitzenbereich
Wirkungsgrad und Druckniveau ansteigen liel8. Dieser Effekt tritt umso deutlicher hervor, je héher
die Rotordrehzahl ist. Hinsichtlich der Umfangsstorungen stellten sie fest, dass sich die Abreillinie
durch die Ungleichférmigkeiten zu geringeren Druckverhaltnissen verschiebt.

Yao et al. [10], [11] zeigten in jlingster Zeit, welche Moglichkeiten die numerische
Stromungsberechnung mit der immens steigenden Rechnerleistung und dem parallelen Rechnen
zur Berechnung von axialen Strémungsmaschinen bietet, als sie die Ubertragung und Entstehung
von Stromungsungleichférmigkeiten in zwei dreistufigen axialen Verdichtern mit Vorleitreihe
untersuchten. Sie verwendeten den RANS Code Pturbo und simulierten alle Passagen der drei
Stufen in einer transienten Rechnung mit insgesamt {ber 300 Millionen Zellen. Als
Eintrittsrandbedingung wahlten sie eine in Umfangsrichtung sinusférmig veranderliche
Totaldruckverteilung und eine statische Druckverteilung am Austritt korrespondierend zu
Messungen. Wie durch Experimente bestdtigt, stellten sie hinter dem ersten Rotor eine
Phasenverschiebung zwischen der entstehenden Totaltemperaturvariation in Umfangsrichtung
und der Totaldruckverteilung fest. Aulerdem zeigten sie, dass die Ungleichformigkeiten in den
einzelnen Stufen unterschiedlich stark verstarkt und abgeschwéacht werden kénnen. Die durch die
Randbedingung am Eintritt vorgegebene Geschwindigkeitsvariation in Umfangsrichtung wird
durch die Vorleitreihe sehr gut ausgeglichen.

Nie et al. [12] beschéftigten sich in ihrer Arbeit mit rotierenden Totaldruck-Ungleichformigkeiten
in der Zustromung einer Verdichterstufe und konnten die Einflisse auf die Leistungsparameter
qualitativ feststellen:

e Die Reduktion des Pumpgrenzenabstands hangt von der Umlauf-Geschwindigkeit der
Stérung ab.

e Der Einfluss auf die Pumpgrenze ist dann am gréRten, wenn die Drehfrequenz der
Ungleichformigkeit moglichst nahe an der Drehfrequenz der Ablésezellen bei rotierender
AblGsung ist.

e Gegensinnig umlaufende Stérungen haben einen geringeren Einfluss auf
Pumpgrenzenabstand und Wirkungsgrad als gleichsinnig umlaufende.
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e Je schneller die Umlauf-Geschwindigkeit der Ungleichférmigkeit desto groRer ist die
Abnahme des Wirkungsgrades.

e Ist die von der Ungleichférmigkeit betroffene Flache in mehrere Gebiete aufgeteilt, so
sind die WirkungsgradeinbulRen geringer als wenn die Flache zusammenhangend ist.

Eine der wenigen Arbeiten, die sich mit Einlaufgehausen von stationaren Gasturbinen beschaftigt,
stammt von Zierer [13]. Bei seinen auf Messungen basierenden Untersuchungen betrachtet er 4
Einlaufgehausevarianten, von denen eines axial verkirzt, ein anderes zusatzlich verbreitert und
ein drittes eine leicht verdnderte Geometrie besitzt, um eine bessere Zuganglichkeit zu den
Lagern zu ermoglichen. Die vierte Variante war die Ausgangsvariante. Eine Verkiirzung der axialen
Bauldnge fihrte zu einem Anstieg der Verluste, der auch nicht durch die Verbreiterung des
Einlaufgehduses kompensiert werden konnte. Hauptursache fiir die gesteigerten Verluste (etwa 1
% groRere Verlustbeiwerte) ist die stirkere Umlenkung von der vertikalen zur horizontalen
Richtung auf kiirzerem Weg. Desweiteren wird durch die Verkiirzung die Ungleichférmigkeit in der
Axialgeschwindigkeitsverteilung vergrofRert. Diese sind jedoch vergleichsweise gering und
verringern den Arbeitsbereich bis zum Abreien der Stromung nur wenig.

Zhang et al. [14], [15] haben gezeigt, dass Stromungsungleichférmigkeiten am Eintritt die Lage des
Spaltwirbels beeinflussen und zu einem friihzeitigen Auftreten von Rotating Stall in einem
Niedergeschwindigkeits-Axialkompressor flihren konnen. Sie argumentieren, dass der Spaltwirbel
bei ungestorter Anstromung nahezu stabil ist und erst bei gestorter Zustromung durch die
erhohte Schaufelbelastung in Richtung Schaufel-Vorderkante wandert, dort instabil wird und

unkontrolliert in den Schaufelkanal stromt.
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3 Ziel der Arbeit

Fir die erste Transsonikstufe eines mehrstufigen axialen Verdichters mit Vorleitreihe soll die
Wirkung der durch das Einlaufgehduse verursachten Stromungsungleichférmigkeiten untersucht
werden. Es ist bekannt, dass die meist mit dem englischen Begriff inlet distortion bezeichneten
Variationen (zeitlich und raumlich) von Druck, Temperatur und Geschwindigkeit verschiedene
negative Auswirkungen auf den Betrieb des Kompressors haben koénnen. Neben einem
reduziertem Wirkungsgrad und verringertem Druckaufbau bei kleinerem Massendurchsatz, wird
auch der nutzbare Arbeitsbereich durch eine Verschiebung der Pumpgrenze verschlechtert. In
diesem Zusammenhang spielen auch mechanische Aspekte, wie erhéhte Blattschwingungen eine
Rolle.

Um die Wechselwirkung zwischen den Stromungen im Einlaufgehduse und in der ersten
Transsonikstufe bewerten zu konnen, werden die Einlaufgehdusevarianten und die
Transsonikstufe erst separat analysiert und anschlieRend in Kombination berechnet. Aus der sich
ergebenden Differenz kann dann auf die gegenseitige Beeinflussung geschlossen werden.
Verschiedene Fragestellungen gilt es zu beantworten:

e Wie stark werden Druckverhaltnis und Wirkungsgrad der Transsonikstufe durch das
Einlaufgehduse beeinflusst? Wo treten die groRten Verluste auf (Vorleitreihe, Rotor,
Stator, Nabenbereich, Gehdusebereich)?

e Ist die Vorleitreihe in der Lage, die auftretende Ungleichférmigkeit zu dampfen? Wie weit
pflanzt sich die Ungleichformigkeit fort?

e Wie stark wird der Betriebsbereich eingeschrankt?

e Wie wirkt sich eine Verkirzung der axialen Bauldnge aus?

e Wie verteilen sich die Verluste auf die einzelnen Stromungsphdnomene
(VerdichtungsstoR, Spaltstrémung, Grenzschichten)

e Welche Gestaltungsrichtlinien lassen sich fiir die Einlaufgeometrie ableiten?

e Wie stark sind die durch das Einlaufgehduse verursachten Ungleichférmigkeiten im
Vergleich zu den aus der Verdichtergeometrie resultierenden?

Es gilt auch herauszufinden, ob eine Beeinflussung der Einlaufgehdusestromung durch das
Stréomungsfeld in der Transsonikstufe vorliegt. Ist dies nicht der Fall, so lieRe sich fur zukiinftige
Untersuchungen die kombinierte Berechnung einsparen. Es wiirde dann bereits geniigen, eine
CFD-Simulation der Stromung im Einlaufgehause durchzufiihren und das Austrittsstromungsprofil
als Eintrittsrandbedingung fiir die Verdichterstufenberechnung vorzugeben.

Die Vielzahl der zur Verfligung stehenden Messwerte bietet eine gute Referenz fir die CFD-
Simulationen und ermoglicht es so, den notwendigen Modellierungsgrad (Netzfeinheit,
Geometrie, Turbulenz, Transiente Stromung ...) festzustellen.

In modernen Axialverdichtern fir Industriegasturbinen arbeiten oft mehrere Stufen transsonisch.
Wegen der hohen Empfindlichkeit dieser Stufen auf Fehlanstromung muss in der Simulation dafiir
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gesorgt werden, dass auch die Anstromung der hinteren Stufen noch richtig modelliert wird. Hier
gilt es, den Einfluss der numerischen Verbindungsstellen (Interfaces) zwischen den Stufen richtig
abzuschatzen.
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4 Gasdynamische Grundlagen

4.1 Stationare Stromfadentheorie

Die stationare Stromfadentheorie ist ein sogenanntes 1D-Modell der Strémungsmechanik, das die
konstituierenden Gleichungen fiir Massenerhaltung, Impulserhaltung und Energieerhaltung unter
gewissen Annahmen vereinfacht. Es wird angenommen, dass sich die Stromungsgrofen nur in
einer Dimension andern, d. h. in einer Richtung, welche entlang eines sogenannten Stromfadens
definiert ist. Zur Vorstellung sei in einer beliebigen Stromung ein Flachenelement definiert, von
dem eine Vielzahl — streng genommen eine unendliche Anzahl — an Stromlinien ausgeht, die den
Mantel einer sogenannten Stromrohre bilden. Mit der Annahme, dass senkrecht zur
Stromungsrichtung keine Anderungen auftreten bzw. beriicksichtigt werden, kann die Stromréhre
auch als Stromfaden aufgefasst werden, der einen konstanten und endlichen Querschnitt besitzt
(Abbildung 4-1).

Stromlinie

\ AN
Stromlinie Stromfaden Stromrohre

Abbildung 4-1  Zur Definition von Stromlinie, Stromfaden und Stromréhre [16]

Fir diesen Stromfaden konnen aus Massenerhaltungs-, Impulserhaltungs- und
Energieerhaltungsgleichung einfache algebraische Gleichungen abgeleitet werden, die eine
Vielzahl von Strémungsproblemen ausreichend beschreiben und eine numerische Losung des
Systems partieller Differentialgleichungen umgehen.

Die Theorie kann noch erweitert werden auf sogenannte quasi-eindimensionale Strémungen, bei
denen die Stromung entlang eines veranderlichen Querschnitts betrachtet wird, bei der die
dadurch zwangslaufig auftretende Stromung in die anderen beiden Raumrichtungen aber
vernachlassigt wird. Diese Erweiterung ermdoglicht beispielsweise die gasdynamische Betrachtung
einer Diisen- oder Diffusorstromung. Man macht sich dabei zu Nutze, dass fiir eindimensionale
isentrope Stromungen eines idealen Gases bei Kenntnis des Ruhezustands in einem Punkt die
interessierenden Stromungsgrofen Geschwindigkeit, Druck, Dichte, Temperatur, ortliche
Schallgeschwindigkeit usw. an einem zweiten Punkt unter Vorgabe einer dieser GréRen
angegeben werden kénnen. Interessant im Zusammenhang mit den in dieser Arbeit betrachteten
Axialkompressoren ist die Stromdichte, die den Massenstrom pro Flache kennzeichnet. Je groRer
sie ist, desto hoher ist bei vorgegebenem Druckverhiltnis die Leistungsdichte. Sie ist bei
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vorgegebener Geometrie nur eine Funktion der Machzahl (Gleichung 4.1) und erreicht bei Ma =1
ein Maximum. Aus dem Funktionsgraphen (Abbildung 4-2) geht hervor, dass eine geringfligige
Anderung der Fliche eine starke Geschwindigkeitsdnderung zur Folge hat.
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Abbildung 4-2  Abhdngigkeit der bezogenen Massenstromdichte von der Machzahl!
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4.2 VerdichtungsstoRe

Senkrechte VerdichtungsstoRe

Senkrechte VerdichtungsstoRe erfolgen, wie der Name schon sagt, senkrecht zur
Strémungsrichtung und verzégern die Strémung auf einer Strecke von wenigen freien Weglangen
von Uberschall auf Unterschall. Dieser Vorgang ist dissipativ und umso stirker, je gréRer die
Machzahl vor dem StoR ist. Dabei wird das Gas heiRer, dichter und erfahrt eine Druckerhéhung.
Um die damit verbundene Verlustentstehung bewerten zu konnen, ist es von Interesse, die
Zunahme der spezifischen Entropie zu ermitteln. Dazu werden die konstituierenden Gleichungen
fiir einen adiabatisch isolierten Stromfaden aufgestellt und zwar in der Art, dass das betrachtete
Strémungsgebiet unmittelbar vor dem Stol8 beginnt und unmittelbar nach dem StoR aufhort. Es
gelten dann die Gleichungen 4.2 bis 4.4.

P1C1 =P2Cy (4.2)
Py +PiCt =P, +P,C5 (4.3)
2 2
c c
h, +—==h, +-% (4.4)
o2 72

Mit der thermischen Zustandsgleichung fiir ideale Gase und der Annahme eines kalorisch idealen
Verhaltens (Enthalpie ist nur von der Temperatur abhangig), ergibt sich ein Gleichungssystem aus
5 Gleichungen mit 5 Unbekannten, das sich in Gleichung 4.5 Uberfihren lasst [17].

T
s, =51 =C, In[T—z} —Rln{p—z}
1 P1

—c, In{1+2—K1(Malz —1)}{M}}—Rln{l+2—]clwaf —1)}

K+ (k +1)Ma? K+

(4.5)

Abbildung 4-3 zeigt den Verlauf des Funktionsgraphen von Gleichung 4.5. Es ist deutlich
erkennbar, dass die Entropieerhdhung, die aufgrund des zweiten Hauptsatzes der
Thermodynamik die einzige zuldssige Losung ist, mit gréBer werdender Machzahl rasant ansteigt.
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Abbildung 4-3  Spezifische Entropieerhéhung liber einen geraden Verdichtungsstofs in Abhdngigkeit der
Machzahl vor dem Stof8

Schiefe VerdichtungsstoRe

Schiefe VerdichtungsstoRRe sind eine Verallgemeinerung der senkrechten VerdichtungsstéRe und
nicht mehr durch eine eindimensionale Theorie beschreibbar. Im Gegensatz zum senkrechten
Verdichtungsstol3, bei dem die Machzahl vor dem Stol} den Zustand hinter dem Stol} eindeutig
festlegt, existieren beim schiefen Verdichtungsstol zwei LOsungen. Eine Ubersichtliche
Darstellung der beiden moglichen VerdichtungsstoRe gibt die Abbildung 4-4. Dort ist der
StoRwinkel Gber dem Ablenkungswinkel aufgetragen. Jede Kurve ist einer bestimmten Machzahl
zugeordnet und zeigt neben den beiden moglichen StoBwinkeln bei vorgegebener Ablenkung
auch die maximal mogliche Ablenkung an (senkrechte Tangente). Wird durch die Geometrie eine
noch groRere Ablenkung erzwungen, riickt der Stol8 weiter nach vorne und wird gekriimmt.

Zur Berechnung der Entropieerhéhung kann die fiir den normalen VerdichtungsstoR hergeleitete
Gleichung 4.5 verwendet werden, wenn anstatt der mit der Gesamtgeschwindigkeit gebildeten
Machzahl die mit der Normalkomponente gebildete Machzahl eingesetzt wird. Sie ist Gber den
Sinus des StoBwinkels mit der lokalen Machzahl der Strémung verknipft (Gleichung 4.6).

Ma,; =Ma sin(B) (4.6)

Es sind demnach zwei GroRBen erforderlich, die die StoRrelationen bestimmen, die Machzahl und
der StoBwinkel B. Um die mit der Gesamtgeschwindigkeit gebildete Machzahl hinter dem
Verdichtungsstol} zu bestimmen, wird noch der ebenfalls von Ma; und B abhangige Ablenkwinkel
bendtigt. Es gilt Gleichung 4.7

Ma,, =Ma, sin(3—0) (4.7)
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4.3 StoR-Grenzschicht-Wechselwirkung an einem Profil

Ein Verdichtungsstol® bringt eine abrupte Steigerung des statischen Drucks mit sich, der von der
Grenzschicht am Profil bzw. an den Seitenwdnden beim Weiterstromen Uberwunden werden
muss. Mit zunehmender StoRstidrke steigt die Gefahr einer Ablosung der Stromung, die
zusatzliche Verluste mit sich bringt und deshalb vermieden werden muss. Um zu einer
Abschatzung zu gelangen, ab welcher StoRstdrke mit einer Abldsung zu rechnen ist, wird die
Grenzschicht als zweidimensional betrachtet, d. h. die StromungsgroRen dndern sich nur normal
zur Wand und in Hauptstromungsrichtung. Dann kann das Verschwinden der
Wandschubspannung als Ablosekriterium herangezogen werden, und mit Hilfe der
Dimensionsanalyse ist es moglich, die Einflussgrolen auf die Wandschubspannung zu
dimensionslosen Kennzahlen zusammenzufassen und somit zu reduzieren. Es gilt mit cs als
Geschwindigkeit am Grenzschichtrand, as als Schallgeschwindigkeit am Grenzschichtrand, & als
Grenzschichtdicke, R als Krimmungsradius der Wand, W als dynamische Viskositat und p als Dichte
bzw. u/p als kinematische Viskositat Gleichung 4.8.

Ty :u{ij =f(cs,a;,0,R,u,p)=f(cs,a5,0,R,0)=0 (4.8)
Y )y

Dies sind 5 EinflussgréBen bei 2 Grundeinheiten (Ldngeneinheit L, Zeiteinheit T), die sich nach
dem Binghamschen Pi-Theorem zu 3 dimensionslosen Kennzahlen zusammenfiihren lassen [18].
Dazu werden zunidchst die physikalischen Einflussgrofen durch ein Potenzprodukt der
physikalischen Grundeinheiten dargestellt (Gleichungen 4.9). Es wird nun ein Potenzprodukt aus
den EinflussgroBen gebildet, die die gesuchten dimensionslosen Kennzahlen darstellen
(Gleichungen 4.10). Durch Vergleich der Exponenten ergibt sich ein homogenes lineares
Gleichungssystem mit den 5 Unbekannten k; bis ks. Dieses Gleichungssystem 4.11 hat den Rang 2,
demnach hat die allgemeine Losung die Dimension 5 - 2 = 3. Um nun die gewlinschten Kennzahlen
zu erhalten, werden drei linear unabhangige Losungen fiir k; bis ks geschickt gewahlt, so dass
schliefllich 3 Kennzahlen gewonnen werden, die auch physikalisch gedeutet werden kdnnen
(Gleichungen 4.12). m, ist die Reynoldszahl, m, ist die Machzahl und m; das Verhaltnis von
Wandkriimmung und Grenzschichtdicke [18].

cg =LnT =T
ag =T ='T7!
§=12T% =('T° (4.9)
R=LPeT =|'T°

V=T =277

n=ciagdReRrevis =T RRe TR R ke PR TR (4.10)
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=k, +k, +ky +k, +2ks =0

4.11

k, +k, +k; =0 (4.11)
c.0
nlzReS:L
v
Cs

m, =Mag =— (4.12)
as

Den funktionalen Zusammenhang zwischen der Ablosemachzahl und den anderen beiden
Kennzahlen wurde von Bohning und Zierep [19] fiir turbulente Grenzschichten analytisch
hergeleitet und ist in Abbildung 4-5 grafisch dargestellt. Fiir die in dieser Arbeit untersuchte
Beschaufelung ergibt sich bei einer Reynoldszahl von 105 vor dem StoR und einem Verhaltnis von
Kriimmungsradius zu Grenzschichtdicke von etwa 20 eine Abl6se-Machzahl von 1.35.

Ma; |

1,54
Ablosung R/ =10

—
e

1,44 - _——=20
/,/’ /__..-»:____..-—--"= 40
- - " _———=1000
—

1,34 T

1,21 o0~
.',/7 Keine Ablosung
114

"0 510° 10 Réﬁ =C:8

v

Abbildung 4-5  Einfluss der Kriimmung, der Reynoldszahl und der Machzahl auf die Ablésung [20]

Abbildung 4-6 zeigt die Vorgdnge bei einem VerdichtungsstoB mit Stof-Grenzschicht-
Wechselwirkung qualitativ. Die mit Uberschallgeschwindigkeit angestrémte Platte (es kénnte sich
genauso gut um ein leicht gewdlbtes Profil handeln) erfahrt an einer Stelle einen
Verdichtungssto3, der hier schief auf die Grenzschicht aufsetzt. Da es innerhalb der Grenzschicht
in jedem Fall Bereiche geben muss, in denen Unterschall herrscht, wirkt die Stérung aufgrund des
StoRes mit seiner groRen Druckerhéhung durch die Grenzschicht ein Stlick stromaufwarts. Diese
sogenannte Vorwirkldnge ist bei turbulenter Grenzschicht viel kiirzer, da hier der subsonische
Bereich relativ zur Grenzschichtdicke kleiner als bei laminarer Grenzschicht ist. Ansonsten ist die
Vorwirklange in erster Linie eine Funktion der Machzahl. Das Ansteigen des Druckes in Wandnahe
Uber diesen Vorwirkbereich bewirkt ein Abdrangen der Grenzschichtstromlinien von der Wand
weg und bei starken Verdichtungsstoflen eine Ablosung, die bereits vor dem eigentlichen StoR
einsetzt. In der Folge kommt es zu einem zweiten VerdichtungsstoR, der sich mit dem ersten StoR
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Uberschneidet und je nach AusmaR der Abloéseblase unterschiedliche StoRwinkel haben kann.
Weiter stromabwarts legt sich die Stromung wieder an die Platte bzw. das Profil an, und es folgt
ein dritter VerdichtungsstoR. Zwischen den letzten beiden StoRen bildet sich durch Ablenkung der
Stromlinien zur Wand hin ein Expansionsfacher aus.

Erster Verdichtungsstol Dritter Verdichtungssto

Zweiter Verdichtungsstof®

M, > 1

Grenzschicht |
Abldsung Lokales Wiederanlegen
Ablosegebiet der Grenzschicht

Abbildung 4-6  Stof3-Grenzschicht-Wechselwirkung [21]
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5 Transsonische Axialkompressoren

5.1 Allgemeines

Die Definition einer transsonischen Stromungsmaschine ist nicht einheitlich. Bélcs und Suter [20]
sowie Lakshminarayana [22] verwenden diese Bezeichnung, wenn es in der Strémungsmaschine
Bereiche gibt, die subsonisch  durchstromt werden und andere, in denen
Uberschallgeschwindigkeit erreicht wird. Aufgrund der mit dem Radius linear ansteigenden
Umfangsgeschwindigkeit des Rotors liegen erstgenannte Bereiche bei einer Rotorstrémung nahe
der Nabe und letztgenannte weiter aulen in der Nahe des Gehauses. Der Begriff transsonisch
kennzeichnet dagegen allgemein alle Stromungen, die in der Nahe der Schallgeschwindigkeit
liegen. Daran angelehnt werden auch Strémungsmaschinen des Ofteren als transsonisch
bezeichnet, wenn die Stromungsgeschwindigkeiten nahe der Schallgeschwindigkeit liegen. Die Art
der Stromung hat einen groRen Einfluss auf die Profilumstromung und bestimmt die Auslegung
der Profile.

Transsonische Axialkompressoren gehéren zum Stand der Technik und haben ihren Platz Gberall
dort, wo entweder Stoffe gefordert werden miissen, die schon bei vergleichsweise geringen
Stréomungsgeschwindigkeiten Ma = 1 erreichen, oder wo die weitere Steigerung der
Leistungsparameter dem Entwickler keine andere Moglichkeit ldasst. Hauptanwendungsgebiete
sind Verdichter in Flugzeugtriebwerken und Industriegasturbinen. Die Vorteile der transsonischen
Betriebsweise liegen vor allem in der hoheren Leistungsdichte, d. h. bei gegebenen Abmessungen
kann ein hoherer Massenstrom auf ein hoheres Druckniveau gebracht werden ohne dabei
groRere EinbulRen im Wirkungsgrad in Kauf nehmen zu missen. Ebenso ist es auch der Wunsch
nach geringeren Herstellkosten (weniger Stufen), der die transsonische Betriebsweise so
interessant macht. Da die Temperatur und damit die Schallgeschwindigkeit von Stufe zu Stufe
zunehmen und so bei gleichbleibender Stromungsgeschwindigkeit die Machzahl abnimmt, sind es
vor allem die vorderen Stufen, die transsonisch betrieben werden [20].

Im Folgenden soll die Strémung im transsonischen Axialkompressor genauer beschrieben werden.
Grundsatzlich sind bei der Zustromung drei Falle zu unterscheiden.

e Zustromung mit unterkritischer Anstrommachzahl
e Zustromung mit Uberkritischer Anstrommachzahl aber noch subsonisch
e Zustrémung mit Uberschallgeschwindigkeit

Die Uberschallanstrémung l3sst sich weiter in 3 verschiedene Gruppen unterteilen, die sich
insbesondere in der Lage der VerdichtungsstoRe unterscheiden.

e Zustrémung mit axialer Uberschallmachzahl
e Zustromung mit axialer Unterschallmachzahl und anliegender Kopfwelle
e Zustromung mit axialer Unterschallmachzahl und abgeriickter Kopfwelle
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Ahnliche Unterteilungen lieRen sich auch fiir die Abstrémung machen.

Die kritische Anstrémmachzahl bei der beim Durchstromen der Beschaufelung gerade
Schallgeschwindigkeit erreicht wird hangt von verschiedenen EinflussgroRen ab, so zum Beispiel
vom Dickenverhaltnis und von der Woélbung des Profils und ganz besonders vom Inzidenzwinkel.
Deshalb ist eine unglinstige Anstromrichtung von grolem Einfluss auf die kritische

Anstrommachzahl.

Transsonikstufen mit axialen Uberschallmachzahlen werden kaum gebaut und deshalb hier nicht
weiter thematisiert. Bei  Uberschallanstrémung  bildet sich im Gegensatz zur
Unterschallanstrémung schon vor den Profilen ein Verdichtungssto aus, die sogenannte
Kopfwelle. Ab einer bestimmten Anstrommachzahl, die bei den hier untersuchten
Axialkompressoren nicht erreicht wird, liegt die Kopfwelle an, und es gibt fir jede
Zustrommachzahl nur einen Zustrémwinkel. Man spricht vom unique incidence [23]. Dies ist ein
moglicher Zustand fiir choked flow, der dadurch gekennzeichnet ist, dass der Druck hinter der
Beschaufelung in weiten Grenzen variiert werden kann, ohne dass sich die Zustrombedingungen
andern. Im Kennlinienfeld entspricht das einer senkrecht abfallenden Kennlinie. Je nach
Gegendruck verschiebt sich die Lage der VerdichtungsstéRe hinter der Kopfwelle. Ein Grenzfall fur
die anliegende Kopfwelle ist das Auftreten eines geraden VerdichtungsstoRes an der
Eintrittskante. Wird der Gegendruck noch weiter erhoht, rickt die Kopfwelle ab. Abbildung 5-1
zeigt beispielhaft die verschiedenen Bereiche in der Kennlinie.

>

T
Pumpgrenze - n,>ng
.

-
\ -
o
-
-

L
.

Druckverhaltnis

., ny

Choked flow
Anliegende Kopfwelle

Massenstromparameter

Abbildung 5-1  Kennfeld eines Axialverdichters mit Eingrenzung des choked flow Bereichs

Bei abgerickter Kopfwelle lasst sich der Zustromwinkel in engen Grenzen variieren. Abbildung 5-2
zeigt einen Vergleich der Verlustbeiwerte eines Gitters in Abhangigkeit des Inzidenzwinkels bei
iberkritischer Unterschallanstrémung und Uberschallanstrémung mit abgeriickter Kopfwelle. Es
ist deutlich erkennbar, dass die Verluste im Bestpunkt bei hoherer Anstrommachzahl bereits um
etwa 50 % angestiegen sind und dass der Arbeitsbereich etwas kleiner und verschoben ist. Der
starke Anstieg beim Inzidenz-Minimum ist, ebenso wie bei der unique incidence Bedingung, ein
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»choked flow“, der hier durch einen schragen VerdichtungsstolR am Eintritt in den beschaufelten
Kanal eingeleitet wird. Je groBer der Inzidenzwinkel, desto starker die Umlenkung und damit die
Druckerhohung. Der Punkt, an dem es durch den Anstieg der Verluste zu keinem weiteren
Druckaufbau kommt, begrenzt den stabilen Arbeitsbereich der Kennlinie auf der rechten Seite.

Verlustbeiwert

2 4

Inzidenzwinkel

19

Abbildung 5-2  Verlustbeiwerte eines transsonischen Gitters bei unterschiedlichen Zustrémmachzahlen

Abbildung 5-3 zeigt das Schaufelgitter einer transsonischen Rotorschaufel am Mittenschnitt. Da
ein hoher Massendurchsatz mit Uberschallanstrémung mit axialer Unterschallkomponente
erreicht werden soll, sind Transsonikschaufeln sehr steil angestellt, oftmals um mehr als 60°
relativ zur axialen Richtung (im Blattspitzenbereich). Die hohen Drehzahlen erméglichen einen
hohen Arbeitsumsatz bei relativ geringer Umlenkung. Durch die hohe Kompressibilitdit im
Transsonikbereich kann bereits die daraus resultierende Verringerung der Axialkomponente eine
Verzogerung der Relativstromung bewirken. Um einen moglichst hohen Massenstrom zu
ermoglichen, muss die Flache am engsten Querschnitt so gro® wie moglich sein. Dies wiederum
erfordert im Allgemeinen eine geringe Uberdeckung, wodurch die Schaufelbelastung ansteigt. Ein
weiteres Gestaltungsmerkmal von Transsonikbeschaufelungen sind diinne Schaufeln, bei denen
die dickste Stelle des Profils moglichst weit hinten liegt, sowie eine geringe Wolbung, die
notwendig ist, um die maximale Machzahl und damit Anzahl und Starke der KanalstofRe klein zu
halten. Transsonikverdichter reagieren sehr empfindlich auf Querschnittsverdanderungen im
Verlauf der Verzogerung der Geschwindigkeit im Schaufelkanal. Besondere Aufmerksamkeit bei
der Auslegung wird der Gestaltung des Einlaufbereichs um die Einlaufkante geschenkt, da hier die
groRte Druckerhohung stattfindet und der erreichbare Massenstrom festgelegt wird. Weitere
Einzelheiten sind in dem Buch von Cumpsty dargestellt [23]. Da die in heutigen transsonischen
Axialkompressoren auftretenden Machzahlen noch relativ moderat sind und die Verluste
naherungsweise mit (Ma-1)* ansteigen, wird der Ablésegefahr mehr Aufmerksamkeit geschenkt,
als dem eigentlichen Totaldruckverlust iber den Sto. Zwar kann eine ,,gesunde” Grenzschicht
StéRe bis mindestens Ma = 1.3 (siehe Erlduterungen in Kapitel 4.3) iberwinden, an einem hoch
belasteten Blatt kann sich die dort anliegende Grenzschicht aber auch schon bei schwacheren
StéRen ablosen. Kritisch fir den Kompressorbetrieb wird es erst dann, wenn die abgeldste
Grenzschicht nicht gleich wieder zum Anliegen kommt und das Ablosegebiet groRe Gebiete des
Kanals blockiert [23].
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Abbildung 5-3  Transsonisches Schaufelgitter

Isentroper Wirkungsgrad

Definitionsgemall ergibt sich der isentrope Verdichterwirkungsgrad durch Vergleich der
tatsachlichen Enthalpieerhéhung bei der Verdichtung mit der entsprechenden isentropen
Zustandsanderung auf denselben Totaldruck. Fiir ein ideales Gas gilt Gleichung 5.1:

K-1 X
[pOZJ * [[F’OZJ (pon (pOZJ ] "
_ h02,5 _h01 _ Pos Stufe _ Pot IGV Pos Rotor Poy Stator (5.1)
nTT,Stufe - - -
hoz —hos [Ton -1 (TOZJ -1
TOl Stufe TOl Rotor

Auf analoge Weise wird der Rotorwirkungsgrad definiert (Gleichung 5.2), der nur die
Zustandsanderung von Rotoreintritt bis Rotoraustritt bericksichtigt. Da wegen Verlusten in der
Vorleitreihe und im Stator der Totaldruck am Rotoreintritt kleiner ist als am Vorleitreihen-Eintritt
und am Rotoraustritt grofler als am Statoraustritt, ist der Rotorwirkungsgrad stets groRer als der
Stufenwirkungsgrad.
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1

Po1 Rotor (52)

I ,Roto
01 Roto

Polytroper Wirkungsgrad

Der isentrope Wirkungsgrad hat den Nachteil, dass sich bei gleichen Druckverhaltnissen und
unterschiedlichen Ausgangszustanden des Mediums unterschiedliche Werte ergeben und so
beispielsweise die Wirkungsgrade baugleicher Stufen einer mehrstufigen Maschinen sehr
unterschiedlich sein kdnnen. Da im Grenzfall einer infinitesimalen Verdichtung diese Unterschiede
verschwinden, wird ein polytroper Wirkungsgrad als Verhaltnis der Totalenthalpieerhéhung tber
einen infinitesimalen isentropen Verdichtungsprozess und der eines realen infinitesimalen
Verdichtungsprozess definiert (Gleichung 5.3). Gleichung 5.4 zeigt fiir ein ideales Gas den
Zusammenhang zwischen isentropem und polytropem Wirkungsgrad.

N, = dh, _ vdp 53
° dh T (5:3)
!
Po1 Jseute
T]'I'I',Stufe :—SKt_I (54)

ek
pOl Stufe
Fiir eine Verdichterstufe ist der polytrope Wirkungsgrad stets groRer als der isentrope
Wirkungsgrad.

Reduzierte Kennfeldgroen

Die gemessenen und berechneten Kennlinien werden mit sogenannten reduzierten GrofRen fiir
Massenstrom und Drehzahl dargestellt, da dadurch eine ndaherungsweise Vergleichbarkeit (unter
Vernachlassigung von Reynoldszahleffekten) von Messergebnissen bei unterschiedlichen
Umgebungsbedingungen bzw. Randbedingungen ermdglicht wird. Es gelten die Gleichungen 5.5
und 5.6:

T 55

m .=
Po1

red
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n
Nred = (5.6)

red_\/ﬁ

Die reduzierte Drehzahl wird oft in Prozent der Auslegungsdrehzahl angegeben (Abbildung 5-4). In
dieser Arbeit werden die Ergebnisse dariiber hinaus normiert dargestellt, d. h. auf die

entsprechenden gemessenen GrofRen im Auslegungspunkt bezogen.
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- \\ \punkt

g \Schluckgrenze
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\
. Betriebslinie

Verdichterdruckverhéltnis pgs/po1

Reduzierter Massenstrom 1.4

Abbildung 5-4  Auszug aus einer Verdichterkennlinie, Druckverhdltnis
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5.2 Verluste in Stromungsmaschinen

Bei allen Strdmungsmaschinen lassen sich die Verluste in zwei Gruppen einteilen: AuRere Verluste
und innere Verluste. Bei Axialkompressoren gehoren zur erstgenannten Gruppe mechanische
Verluste in Lagern und Dichtungen sowie Leckageverluste (z. B. am Wellendurchtritt). Innere
Verluste entstehen direkt beim Prozess der aerodynamischen Energielibertragung und
Energieumwandlung und nehmen normalerweise den weitaus groRten Teil der Gesamtverluste
ein [24].

Da sich die verschiedenen Verlustentstehungsmechanismen gegenseitig beeinflussen, ist eine
exakte Trennung nicht moglich. Es ist zweckmaRig, die Einteilung so vorzunehmen, dass
verschiedenen Strémungsphanomenen Verluste zugesprochen werden kénnen, da dadurch eine
theoretische und experimentelle Untersuchung der Einzeleffekte moglich bleibt. Im Rahmen
dieser Arbeit werden vier Verluste unterschieden.

e Profilverluste

e Seitenwandgrenzschicht- und Sekundarstromungsverluste

e Verluste durch VerdichtungsstoRe

e Spaltverluste zwischen stehendem Gehause und sich drehendem Rotor

5.2.1 Profilverluste

Erstgenannte Verluste entstehen in den Grenzschichten auf den Profiloberflichen und kénnen
beispielsweise in  Gitterwindkanadlen systematisch untersucht werden, indem die
Geschwindigkeits- und Totaldruckverteilung im Nachlauf bestimmt wird. Dann kann mittels des
Impulssatzes die sogenannte Impulsverlustdicke ermittelt werden, welche sich proportional zu
der Widerstandskraft des Profils verhalt. Es ist auch moglich, die Impulsverlustdicke bei Kenntnis
der Druckverteilung am Profil theoretisch [25] bzw. mit CFD-Methoden zu berechnen. Die
experimentellen Untersuchungen begannen vor mehr als 70 Jahren und sind auch nach wie vor
Bestandteil intensiver Forschung.

Constant [26] fand heraus, dass die Profilverluste im Auslegungspunkt einer Strémungsmaschine
nur einen untergeordneten Anteil an den Gesamtverlusten haben und dass der Hauptanteil in den
Seitenwandgrenzschichten entsteht. Ihm war bewusst, dass Zustrémwinkel, Schaufelbelastung
und Machzahl wesentliche EinflussgroRen der Profilverluste sind, jedoch fehlte es noch an einer
systematischen Beschreibung.

Rhoden [27] lieferte ebenfalls einen wichtigen Beitrag zum Verstdndnis der Profilverluste. Er
untersuchte experimentell die Abhdngigkeit der Profilverluste von der Reynoldszahl und mal
dafiir die Druckverteilung vor und hinter sowie an einem C4-Profil (Dickenverhaltnis: 0.1,
Uberdeckung: 1, Diffusionszahl: 0.44). Er fand heraus, dass es bei kleinen Reynoldszahlen durch
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das Vorhandensein einer laminaren Grenzschicht zu Abldéseerscheinungen kommt, die sich bei
hoheren Reynoldszahlen wieder anlegen oder aber ab einem bestimmten Wert gar nicht
auftreten, d. h. auch nicht mehr im Druckprofil erkennbar sind. Dementsprechend sind die
Profilverluste umso kleiner, je gréBer die Reynoldszahl ist. Ist die Grenzschicht einmal turbulent,
hat die Reynoldszahl aber nur noch einen geringen Einfluss auf die Verluste. Die kritische
Reynoldszahl als Umschlagkritierium laminar/turbulent ist von verschiedenen Einflussfaktoren
abhangig, insbesondere von der Profilform und dem Inzidenzwinkel.

Den nachsten Meilenstein zur Beschreibung der Profilverluste setzte Lieblein [28], der durch seine
umfangreichen Versuche an NACA-Profilen eine Auslegungsrichtlinie erarbeitete, die bis heute
noch fir viele Anwendungen als Grundlage dient (NASA SP 36). |lhm gelang es, ein
aerodynamisches Belastungskriterium fiir Beschaufelungen herzuleiten, das ohne den bis dahin
verwendeten Auftriebsbeiwert aus der Tragfliigeltheorie auskommt und die Uberdeckung als
wesentlichen Parameter mit einschlief3t. Eine definierte Diffusionszahl enthélt einen Term, der die
Verzogerung der Relativgeschwindigkeit (Absolutgeschwindigkeit bei Statoren) enthalt, sowie
einen Term, der proportional zur Zirkulation um das Profil ist. Die KenngrofRe kann direkt aus den
Auslegungsgeschwindigkeitsdiagrammen  bestimmt  werden  (Gleichung 5.7).  Seine
Untersuchungen zeigten, dass der Profil-Verlustbeiwert bis zu einem Wert von etwa D = 0.6
nahezu konstant bleibt, bevor er, durch Strémungsablosung auf der Saugseite verursacht,
exponentiell ansteigt [29].

p=1- Yo, D (5.7)
w; 20w,

Bis Mitte der 50er Jahre wurden diinne Schaufelprofile, wie sie heute in Transsonikmaschinen
vorkommen, nicht eingesetzt. Dementsprechend waren die Forschungen auch auf relativ dicke
Schaufelprofile fokussiert, die bei moderaten Machzahlen sehr vorteilhaft waren, jedoch ab einer
bestimmten Zustrémmachzahl durch VerdichtungsstéBe im Schaufelkanal einen sehr hohen
Verlustbeiwert aufwiesen. Erst als das NACA Lewis Laboratory in Cleveland bewiesen hatte, dass
es durch eine Reduktion der Schaufeldicke und der Wélbung sowie durch eine Verschiebung des
Dickenmaximums in Richtung Abstromkante moglich ist, Maschinen mit hdheren
Zustrommachzahlen zu bauen, ohne dabei groRere WirkungsgradeinbufSen in Kauf nehmen zu
missen, rickten neue Profile in den Vordergrund. Trotz all der Erfolge bei
Transsonikbeschaufelungen [30] mussten die Forscher erkennen, dass die Physik der
kompressiblen Strémungen steigende Profilverluste bei Uberschreiten der kritischen
Anstrémmachzahl zwingend vorgibt, zum einen wegen der VerdichtungsstoRe, deren Wirkungen
Uberproportional zur Machzahl ansteigen, zum anderen weil durch die Kompressibilitat der
Grenzschicht weitere Effekte auftreten, die zu hoheren Verlusten fihren. Aber auch bei
Zustrommachzahlen unterhalb der kritischen Anstrommachzahl ist ein Anstieg der Profilverluste
erkennbar, da durch den erhdéhten Druckgradienten in Strémungsrichtung die Impulsverlustdicke
der Grenzschicht ansteigt.
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5.2.2 Seitenwandgrenzschicht- und Sekundéarstromungsverluste

Verluste, die entweder in Seitenwandgrenzschichten auftreten oder durch die dort entstehenden
Sekundarstromungen hervorgerufen werden, haben im Allgemeinen den weitaus groRten Anteil
an den Gesamtverlusten. Zusatzlich sind sie die Ursache instabiler Betriebszustande und deshalb
von besonderem Interesse fiir den Entwickler. Es ist jedoch sehr schwierig, diese Verluste im
Vorfeld zu bestimmen, da die Stromung dort sehr komplex ist und durch einfache Theorien meist
nur unzureichend beschrieben wird. Die wenigen empirischen Korrelationen, die existieren (z. B.
Howell [31]) haben sich nicht durchgesetzt und auch theoretische Verfahren, die
Seitenwandgrenzschichtverluste mit Integral- und Differenzenverfahren numerisch zu bestimmen
versuchen [32], scheitern oftmals daran, dass Annahmen getroffen werden, die die
Zusammenhinge zu stark vereinfachen. De Ruyck et al. [33] geben einen Uberblick iiber weitere
Berechnungsverfahren fiir Seitenwandgrenzschichten, die die Grenzschichtgleichungen unter
gewissen Annahmen fir den sogenannten ,force defect” Vektor |6sen. Der ,force defect” Vektor
kennzeichnet die Reduktion der aerodynamischen Kraft auf die Profile durch die Grenzschicht.

Anhand des Kraftegleichgewichts an einem Fluidelement im Zweidimensionalen soll die Ursache
der Sekundarstromung an den Seitenwanden einer axialen Stromungsmaschine erlautert werden.
Wihrend auBerhalb der Grenzschicht zwischen der Fliehkraft ¢?>/R¢dm und der Druckkraft infolge
des Druckgradienten dp/dn Kraftegleichgewicht herrscht, ist dieses Gleichgewicht innerhalb der
Grenzschicht durch die Abnahme der Stromungsgeschwindigkeit gestort. Dadurch wird das
betrachtete Fluidelement von seiner urspriinglichen Bahn abgelenkt und folgt einer Bahn mit
kleinerem Krimmungsradius ry, d. h. es bewegt sich quer zur Hauptstromungsrichtung (Abbildung
5-5). Fluidmassen mit geringem Impuls werden von der Druckseite zur Saugseite abgedrangt,
aufgestaut und kénnen unter Umstanden eine Stromungsablésung an Nabe und/oder Schaufel
auslosen. Tritt eine Rickstromung sowohl an der Nabe als auch an der Schaufel auf, liegt eine
Eckenabldsung (corner stall) vor. In jedem Fall entstehen aus der Grenzschichtstrémung senkrecht
zur Hauptstromungsrichtung Sekundarstromungen in der Art, dass aus dem gehdusendheren
Bereich der Druckseite der benachbarten Schaufel Fluid in die Nabengrenzschicht nachstréomt und
das verdrangte Fluid ldngs der Saugseite in radialer Richtung abstrémt (Abbildung 5-5). Es bildet
sich ein Kanalwirbel. Da analoge Vorgdnge in der Gehdusewandgrenzschicht stattfinden, kommt
es dort zu einem Kanalwirbel mit entgegengesetztem Drehungssinn. Neben der Entstehung von
Kanalwirbeln und den dadurch hervorgerufenen Mischungsverlusten ist die UbermaRige
Ablenkung der Grenzschichtstromung, das sogenannte overturning, nachteilig, da nachfolgende
Stufen im Bereich der Seitenwand als Folge ungtinstig angestromt werden. Die Zusammenhange
werden verkompliziert, wenn Spaltstromungen die Seitenwandgrenzschichten beeinflussen oder
wenn die Grenzschicht von der rotierenden Rotornabe auf ein stehendes Statordeckband stromt.
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i

Sekundarstromung

Saugseite

Druckseite

Abbildung 5-5  Abgelenkte Stromlinien in Seitenwandgrenzschicht (oben, links), Kriftegleichgewicht an
einem Fluidteilchen (oben, rechts), Kanalwirbel (unten)

Die Sekundarstromungsverluste hangen eng mit der Stdarke und der Ausdehnung von
Wirbelstrukturen zusammen, die je nach Maschine mehr oder weniger stark in Erscheinung treten
und miteinander interagieren. Neben dem bereits erwahnten Kanalwirbel ist der Hufeisenwirbel
zu nennen, der vor allem bei Turbinenbeschaufelungen wegen der breiten Vorderkante besonders
ausgepragt ist. Er beginnt an der Vorderkante des Profils und besteht aus zwei gegenlaufig
rotierenden Armen, die sich entlang der Druck- und Saugseite durch den Schaufelkanal bewegen.
Ein Arm des ,Hufeisens” (auf der Druckseite) wird unter bestimmten Bedingungen vom
gleichsinnig drehenden Kanalwirbel verstarkt. Dadurch kann dieser noch mehr energiearmes Fluid
aus der Grenzschicht in die Hauptstromung verteilen und somit zusatzliche Verluste verursachen.
Der andere Arm (counter vortex) wird zuerst etwas verstarkt, dissipiert dann aber rasch, wie
experimentelle Untersuchungen gezeigt haben [34]. Langston [35] beobachtete dagegen, dass
sich der counter vortex an der Saugseite einer Turbinenschaufel weiterbewegt und nicht sofort
dissipiert.
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Ein weiterer Wirbel entstent an der Hinterkante. Er entsteht durch Ausgleichsstromungen
zwischen Druck und Saugseite einerseits und der Interaktion zweier Kanalwirbel andererseits.
Beim Aufeinandertreffen der Profil- und Seitenwandgrenzschichten entsteht der sogenannte
Eckenwirbel, der entlang der Saugseite des SchaufelfuRes stromt. Die angesprochenen
Wirbelstrukturen sind nicht immer erkennbar bzw. treten in den meisten Fallen nicht deutlich aus
dem Hauptstrémungsfeld hervor.

5.2.3 Spaltverluste

Primar abhangig vom Verhaltnis Spaltweite zu Profildicke und der statischen Druckdifferenz
zwischen Druck- und Saugseite tritt bei freistehenden Schaufeln ein gewisser Massenstrom durch
den Spalt zwischen drehenden und stehenden Bauteilen, d. h. zwischen Rotorblattspitze und
Gehduse sowie zwischen Statorblattspitze und drehender Nabe. Die senkrecht zur Sehne von der
Druck- zur Saugseite des Profils verlaufende Spaltstromung beschleunigt durch den Spalt und rollt
sich im benachbarten Schaufelkanal zum sogenannten Spaltwirbel auf, der energiearmes Fluid in
die Hauptstromung tragt und dadurch Mischungsverluste verursacht. Desweiteren wird die
Zustromung der stromabwarts liegenden Stufe negativ beeinflusst. Da es sich hier um transiente
Strémungseffekte handelt, spielen auch die dynamische Anregung der Beschaufelung und die
damit verbundenen Schwingungen und Larmemissionen eine Rolle. Eine genaue Beschreibung der
Spaltstromung und des sich ausbildenden Spaltwirbels ist schwierig, da eine Wechselwirkung mit
Sekundarstromungen und/oder VerdichtungsstolRen stattfindet. Bei der numerischen
Modellierung von Schaufeln ohne Deckband ergibt sich das Problem, dass die Ausbildung eines
laminaren Rezirkulationsgebiets an der Schaufelspitzenkante der Druckseite meist falsch
berechnet wird [36]. Lakshminarayana [37] hat gezeigt, dass nicht immer ein Spaltwirbel auftritt.
Hohe Turbulenzgrade, hohe Geschwindigkeiten im Spaltstrom oder Ablésungen verhindern die
Ausbildung eines Wirbels und sorgen fiir eine diffusive Ausbreitung der Spaltstromung.
Umfangreiche Untersuchungen zum Thema Rotor-Spaltstromungen in Axialverdichtern hat
Saathoff [38] durchgefiihrt, der in seiner Arbeit auch den aktuellen Stand der Forschung an Spalt-
und Spaltwirbelstromungen im Allgemeinen beschreibt.

5.2.4 StofRverluste

Ab einer bestimmten Zustrommachzahl erreicht das Fluid beim Durchstromen der Beschaufelung
Schallgeschwindigkeit, und es bilden sich lokale Uberschallzonen aus, die meist durch einen
Verdichtungsstol} abgeschlossen werden. Dadurch treten zusatzliche Verluste auf, die von der
Normalkomponente der Machzahl vor dem Stofl bestimmt werden (Gleichung 4.5). Um den
StoRverlust zu berechnen, ist demnach die Kenntnis der Machzahl vor dem Stof8 erforderlich.
Hierzu kdénnen bei einer zweidimensionalen Betrachtung der Stromung analytische Verfahren
herangezogen werden, die Lage und Stiarke des StolRes unter gewissen Vereinfachungen
berechnen. Da sich jedoch in der dreidimensionalen Strémung durch einen Transsonikverdichter
raumlich gekrimmte Stol¥fronten ausbilden, die sowohl in ihrer Ausdehnung als auch in ihrer
Starke in erheblichem Mal3e in radialer Richtung variieren, bleiben grolRe Abweichungen zwischen
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Messung und zweidimensionaler Theorie. Um die Verluste dennoch schon in der
Entwicklungsphase abschatzen zu kdonnen, benutzen Entwickler Korrelationen, die sie aus Tests an
geometrisch ahnlichen Maschinen gewonnen haben [22]. Auch kommen CFD-Verfahren mehr und
mehr zum Einsatz, die bei ausreichender Auflosung des StoRes verlassliche Angaben zu

StoRverlusten liefern.

Die bei moderaten Machzahlen auftretenden KanalstoRRe liefern oft nur einen vergleichsweise
geringen Anteil an den Gesamtverlusten, vor allem wenn zusatzlich berlcksichtigt wird, dass im
Auslegungspunkt transsonischer Axialkompressoren Verdichtungsstofe nur in bestimmten
Gebieten auftreten und beispielsweise im Nabenbereich eines Rotors oft gar nicht auftreten.
Anders sieht es aus, wenn die StoRe zu einer Ablosung der Grenzschicht flihren oder die
Zustréomung bereits mit Uberschall erfolgt, sodass sich vor dem Profil eine Kopfwelle ausbildet.
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6 Experimentelle Untersuchungen

6.1 Aufbau des Priifstands

Im Rahmen der Entwicklung verschiedener Axialkompressoren wurden umfangreiche
Prifstandsversuche durchgefiihrt, unter anderem auch an der in dieser Arbeit untersuchten
Transsonikstufe, welche die erste von insgesamt 5 Stufen eines Testkompressors darstellt. Der
Kompressor ist insgesamt 11-stufig ausgelegt. In einer ersten Messkampagne werden jedoch nur
die ersten 5 Stufen vermessen. Der Prifstand besteht aus einer elektrischen Antriebseinheit, die
insgesamt bis zu 18 MW liefert und Uber ein Getriebe Wellendrehzahlen von maximal 20130
U/min erlaubt. Der maximal einstellbare Massenstrom betrdgt 35 kg/s, die maximale
Austrittstemperatur 640 °C und der maximale Austrittsdruck 21.4 bar. Der Luftpfad beginnt an
einem Ansaugstutzen in der Decke. Von dort aus wird die Stromung durch einen Filter und
danach Uber verschiedene Rohrleitungssysteme umgelenkt und in horizontaler Richtung
weitergefiihrt. Nach dem Lufteinlasssystem folgt ein Drosselorgan, mit dem der Luftdruck am
Eintritt und damit auch die erforderliche Antriebsleistung verringert werden kann. Dies hat
zusatzlich den Vorteil, dass Schaufelkrafte reduziert werden und der Betrieb sicherer wird. Da es
durch die Drosselung zu einer Reduktion der Reynoldszahl kommt, missen die Ergebnisse spater
durch eine Korrelation umgerechnet werden. Schlieflich folgt das axiale Einlaufgehduse, in
welchem die Geschwindigkeit bis auf Ma = 0.6 beschleunigt wird. Hinter den 5 Stufen des
Kompressors schliellt ein Diffusor an, der die Stromung verlangsamt und Uber ein Abgassystem
aus dem Gebaude fihrt. Davor befindet sich eine weitere Drossel, die zur Steuerung des
Betriebspunktes dient. Durch SchlieBen und Offnen kann der Kompressor sowohl an die Pump- als
auch an die Schluckgrenze gefiihrt werden. Der Priifstand lauft vollautomatisch und besitzt
umfangreiche Uberwachungseinrichtungen. Ein auf Akustik basierendes beriihrungsloses
Friherkennungssystem verhindert, dass versehentlich die Pumpgrenze erreicht wird und der
Verdichter in einen instabilen Betriebszustand geraten kann. Zusatzlich werden zu jeder Zeit
Rotorspalte, Vibrationen und Verschiebungen der Rotorwelle sowie Schaufelverformungen
gemessen. Ein Winkelmesssystem Uberwacht die richtige Stellung der Leitrader. Zusatzlich
werden stindig Oltemperatur, Oldruck, Olvolumenstrom und Schwingungen des Rigs
aufgezeichnet um ein Ausfallen der Lager zu vermeiden. Da der Kompressortest Drehzahlen von
20 % bis zu 114 % der Auslegungsdrehzahl einschlie3t, ist es erforderlich, die Winkelstellung der
Schaufeln der Vorleitreihe sowie der ersten 3 Statorreihen verstellen zu kénnen. Abbildung 6-1
zeigt eine Skizze des Priifstands.
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Abbildung 6-1  Schema des Priifstands
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6.2 MessgroBen und Messtechnik

Sowohl das Gehduse als auch die Beschaufelung ist mit umfangreicher Messtechnik
instrumentiert, die eine Vielzahl an Informationen Uber Strémungsverhaltnisse an allen Stufen
liefern. An jeweils zwei Statorschaufeln jeder Statorreihe befinden sich 8 Sonden zur Messung von
Totaldruck und Totaltemperatur. Das Gehduse ist vor und hinter jeder Statorreihe mit vier
statischen Druckmessstellen versehen. Der Rotorspalt wird mittels 4 Sonden Uber Rotorreihe 1
und 4 gemessen. Aullerdem sind 2 Rakes zur Messung des Totaldrucks vor der Vorleitreihe
angebracht. Um auch die Druckverteilung auf den Schaufeln zu untersuchen sind die erste und die
vierte Statorreihe in Hohe des Mittenschnitts sowohl auf der Saug- als auch auf der Druckseite mit
3 bzw. 4 Sonden instrumentiert. Abbildung 6-2 zeigt die erste Stufe im Schnitt mit den
Messstellen fir die erste Stufe.

Totaldruck
Statischer Druck

Totaltemperatur

O ®@ 0 @

Rotorspaltmessung

Abbildung 6-2  Position der Messaufnehmer
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7 Numerische Berechnungen

7.1 Verfahrenstest

Bevor die Ergebnisse der durchgefiihrten Rechnungen vorgestellt werden, wird an dieser Stelle
auf die problemspezifischen Unsicherheiten und Fehlerquellen eingegangen. Alle CFD-Methoden
sind nur Naherungslosungen des untersuchten Problems und es ist Aufgabe des Anwenders die
Fehlerquellen so weit wie moglich einzugrenzen und verbleibende Unsicherheiten aufzuzeigen.
Generell werden drei verschiedene Fehlerarten unterschieden.

e Modellierungsfehler
e Diskretisierungsfehler
e Losungsfehler

Modellierungsfehler

Das digitale Modell enthalt Vereinfachungen hinsichtlich der Geometrie, der Stoffeigenschaften,
des Turbulenzmodells und der Randbedingungen.

Die der Simulation zu Grunde liegende Geometrie orientiert sich sehr nah an der des echten
Kompressors. Die Schaufelflache wird durch eine Spline-Interpolation zwischen 14 Profilschnitten
erzeugt. Flr den Spalt zwischen Rotorblattspitze und Gehause stehen Messwerte zur Verfligung,
die bei warmer stationarer Betriebsweise aufgezeichnet wurden. Da das Spaltmal® wahrend des
Betriebs relativ groRen Schwankungen unterworfen ist und die Spaltstromung gleichzeitig einen
sehr grolRen Einfluss auf die Effizienz hat, liegt hierin eine gewisse Unsicherheit. Hinzu kommt die
Tatsache, dass die derzeit verwendeten Turbulenzmodelle die Spaltstromung nicht immer korrekt
abbilden. Eine weitere Unsicherheit stellt der mogliche Einfluss von dynamischen Verformungen
dar, die bei den hohen Kraften, die auf die Schaufel wirken, zu einer Entwindung und damit
Beeinflussung der Stromung fihren. Rundungsradien am Schaufelfull werden genauso
vernachlassigt wie die Kavitaten unter dem Deckband des Stators und unter der Vorleitreihe. Das
Einlaufgehduse ist detailgetreu im digitalen Modell abgebildet, wenn von diversen
Rundungsradien abgesehen wird. Auch wenn die genannten Vereinfachungen im gewahlten
Simulationsmodell eine zusatzliche Ungenauigkeit in das Modell bringen, konnte durch die sehr
gute Ubereinstimmung zwischen Mess- und Simulationsergebnissen festgestellt werden, dass der
richtige Kompromiss zwischen Aufwand und Genauigkeit gefunden wurde.

Die thermodynamischen Eigenschaften von Luft werden fiir den in dieser Arbeit betrachteten Fall
eines einstufigen Verdichters sehr gut durch die Annahme eines thermisch und kalorisch idealen
Gases abgebildet. Schwieriger wird die Auswahl eines geeigneten Turbulenzmodells. Da alle
Turbulenzmodelle Vor- und Nachteile besitzen und sich auch noch keines als Standard fir die
Berechnung von transsonischen Axialmaschinen durchgesetzt hat, bleibt lediglich, verschiedene
Modelle zu testen und die Ergebnisse hinsichtlich ihrer Plausibilitat zu bewerten und schlie3lich
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eine Auswahl zu treffen. Insbesondere Abldseerscheinungen kénnen durch ihren instabilen und
transienten Charakter kaum zuverladssig von den derzeitig verfligbaren Turbulenzmodellen in einer
RANS-Rechnung abgebildet werden.

Aus den verschiedenen Moglichkeiten, Randbedingungen an den Berechnungsgrenzen des
Stromungsgebietes vorzugeben, wurde diejenige gewadhlt, die am ehesten den wirklichen
Gegebenheiten entspricht und gleichzeitig eine stabile Rechnung ermdoglicht. Am Eintritt wurden
ein gemittelter Totaldruck und eine gemittelte Totaltemperatur vorgegeben (ISO-Bedingungen),
am Austritt wurde der Massenstrom festgelegt. Insbesondere fir die Berechnungen mit
Einlaufgehduse sind diese Vorgaben gerechtfertigt, da eventuelle unphysikalische
Ungleichformigkeiten im Geschwindigkeits-, Druck- und Temperaturprofil am Eintritt durch die
beschleunigte Stromung im Einlaufgehduse ausgeglichen werden. Dass die durch die
Randbedingungen hervorgerufene Ungleichformigkeit auch bei der Berechnung ohne
Einlaufgehause einen zu vernachlassigenden Einfluss auf die Kompressorstromung hat, zeigt ein
Vergleich verschiedener Simulationen mit und ohne Einlaufgehause.

Diskretisierungsfehler

Die rdumliche und zeitliche Diskretisierung des Berechnungsgebietes durch finite Volumen bzw.
finite Zeitschritte ist erforderlich, um die partiellen Differentialgleichungen fiir Massenerhaltung,
Impulsbilanz, Energiegleichung und Turbulenzgleichungen in Differenzengleichungen zu
Uberfihren und somit ndaherungsweise l6sen zu kdnnen. Den dadurch hervorgerufenen Fehler
und den Einfluss auf die berechneten StromungsgréoRen abzuschatzen, ist flr technisch relevante
Probleme nicht direkt moglich. Um dennoch eine Aussage dariiber zu machen, wie stark die
Losung von der gewdhlten Netzfeinheit abhdngig ist, werden sogenannte
Netzunabhangigkeitsstudien durchgefiihrt. Darin wird das betrachtete Modell mit verschiedenen
Netzaufldsungen und bei instationdaren Rechnungen zuséatzlich mit verschiedenen physikalischen
Zeitschrittweiten berechnet und die Ergebnisse miteinander verglichen.

Losungsfehler

Hierzu zahlen Abbruchfehler, welche immer dann entstehen, wenn der exakte Wert einer GrofSe
durch eine reduzierte Anzahl an Ziffern dargestellt wird. Insbesondere wenn Rechenoperationen
mit sehr groBen Zahlen durchgefiihrt werden, die sich nur geringfligig voneinander
unterscheiden, kdonnen grofle Fehler entstehen. Die hier betrachteten Rechnungen mit CFX
werden mit der ,double precision” Option ausgefiihrt, d. h. alle Unbekannten werden durch 16
Ziffern dargestellt. Insofern sind Abbruchfehler zu vernachlassigen. Fehler in der Code-
Implementierung sind nicht auszuschlieRen, kdnnen aber wegen der Unzugéanglichkeit des Codes
bei CFX auch nicht tGberprift werden.
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Untersuchung des Netz- und Modelleinflusses

Im Folgenden werden die Unterschiede zwischen Berechnungen mit verschiedenen
Netzauflosungen und verschiedenen Turbulenzmodellen, sowie Unterschiede zwischen
stationdaren und transienten Rechnungen diskutiert. Die Netzverfeinerungen wurden so
durchgefiihrt, dass die Zellanzahlen insgesamt je Verfeinerung vervierfacht und prozentual
ungefahr gleichmaRig in Grenzschichten, Spalten und Kernstrémung erhdht wurden. So soll
erreicht werden, dass die Aufteilung der Zellen auf die einzelnen Gebiete bei unterschiedlicher
Gesamtanzahl ungefahr gleich bleibt. Als Turbulenzmodell wurden das SST-, das k-w- und das
Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell angewendet.

Das k-w-Modell von Wilcox [39] besteht aus 2 Transportgleichungen fir die turbulente kinetische
Energie k und einer GroRRe w, die der spezifischen Dissipationsrate entspricht. Sie sind partielle
Differentialgleichungen und mit den Erhaltungsgleichungen gekoppelt (Gleichungen 7.1 und 7.2) .

a(pk)+V'(pEk)=V'|:(u+&ij:|+Pk —B pkw (7.1)

ot Oy

—a(pm)+V'(pEOJ):V'HH"'&JV({I"‘O&Q& -B,po’ (7.2)
ot G, k

Der erste Term auf der linken Seite kennzeichnet die zeitliche Anderung von k bzw. w, der zweite
Term ist der konvektive Transport der TurbulenzgroRen. Auf der rechten Seite der Gleichungen
werden die Diffusion, die Produktion sowie die Dissipation von k und w bilanziert. In den
Gleichungen gibt es insgesamt 5 Modellkonstanten (a; = 5/9, B*=0.09, B, = 0.075, o= 0, = 2), die
in experimentellen Untersuchungen ermittelt worden sind. Der Produktionsterm enthdlt die
Reynoldschen Scheinschubspannungen und wird durch Gleichung 7.3 beschrieben [40].

2 . dc
Pk =[2pt5ij 'Sij —gpkaTSUJ

J

_ dc,
s, _1fde 9 (7.3)
2 axj ox.

k
l""t =p—
(0]

Um die UbermaRige Produktion von Turbulenz in der Ndhe eines Staupunktes zu vermeiden,
enthalt der Code sogenannte Production limiters, die den Turbulenzterm begrenzen.
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Durch die Einflihrung von zusatzlichen Gleichungen wird auch die Anzahl der Randbedingungen
erhoht. Am Eintritt werden Werte fiir k und w, am Austritt eine Null-Gradienten-Bedingung
vorgegeben.

Das SST k-w Turbulenzmodell von Menter [41] ist eine Kombination von k-g- und k-w-Modell. Um
die vielen Vorteile des k-e-Modells [40] (sehr viel Erfahrung, gute Konvergenz, geringe
Komplexitdt) zu nutzen, ohne die erheblichen Ungenauigkeiten in bestimmten
Strémungssituationen (Ablésung, stark rotierende Stromung, stark anisotrope Turbulenz) in Kauf
nehmen zu missen, wird das k-e-Modell nur auf die Kernstromung angewendet. Zur Berechnung
der wandnahen Zonen wird das k-e-Modell in ein k-w-Modell Uberfihrt, welches dort ein
wesentlich besseres Ergebnis liefert. Gleichung 7.4 zeigt die modifizierte Gleichung fir w mit
modifizierten Modellkoeffizienten, die von Menter neu bestimmt wurden (a, = 5/9, B*= 0.09, B, =
0.083, 0¢=1, 0,1=0,,=2) [42].

—a(pm)+V'(PEw)=V' n+ B Vo +0‘29Pk_529032+2 p_dk du (7.4)
ot o k G 2 ® OX, OX,

o,1

Zwischen wandferner und wandnaher Zone werden beide Turbulenzmodelle angewandt und mit
einer Gewichtungsfunktion multipliziert, so dass ein gleichmaRiger Ubergang in der
Turbulenzberiicksichtigung entsteht. Zur Berechnung der Ubergangszone wird in den ersten
Iterationen eine Wandabstandskoordinate berechnet.

Mit dem Spalart-Allmaras Modell [43] kommt ein weit verbreitetes Ein-Gleichungsmodell zum
Einsatz.  Urspringlich  entwickelt fir Raumfahrt-Strémungsprobleme hat sich der
Anwendungsbereich heute bis auf Strémungsmaschinen erweitert, da das Modell in vielen Fallen
Strémungen mit ansteigenden Druckgradienten vor allem im Bereich der Grenzschicht gut
abbildet. Das Modell besteht aus einer Transportgleichung fiir einen Wirbelviskositdtsparameter,
der wie bei den Gleichungen fiir k und w aus Termen fiir zeitliche Anderung, konvektivem
Transport, Produktion, Dissipation und Diffusion entsteht.

3(pb) 5. 1 )

v ~e ~ v N,

TPV LV (o) = CpypBR—Cup| > | £, +—— V| (u+pB)V+C, 0| = (7.5)
ot Ky Oy, ox;

Zusatzlich gibt es eine algebraische Gleichung fir die Wirbelviskositdit mit einer

Dampfungsfunktion f,;, die mit steigender Reynoldszahl gegen 1 und in Wandndhe gegen 0 geht

(Gleichung 7.6).

v, =Tf, (7.6)

Weitere Dampfungsfunktionen sind die Funktion f, im Dissipationsterm und f,, in der
Bestimmungsgleichung fiir den lokalen Paramter € (Gleichung 7.7).



Numerische Berechnungen 39

~

Q=0+ ¢ (7.7)

(ky)*

Jede Dampfungsfunktion besitzt eine Modellkonstante, sodass insgesamt acht Konstanten (3+5
aus Gleichung 7.5 Cy; =0.1355, C,, = 0.622, o, = 2/3, k = 0.4187, C,;, = Cp1+K*(1+ Cpy)/0,) durch
Experimente bestimmt werden mussten. Im Gegensatz zu den Zwei-Gleichungsmodellen kann die
Langenskala nicht aus den Turbulenzvariablen bestimmt werden, sondern muss vorgegeben
werden. Dies spricht eigentlich gegen eine Anwendung im Strdmungsmaschinenbau, da es bei
einer komplexen Geometrie kaum moglich ist, eine charakteristische Langenskala anzugeben, die
Uberall gliltig ist.

Die Berechnung der wandnahen Stromung ist von entscheidender Bedeutung fiir die Genauigkeit
der Ergebnisse, da dort ein Grofdteil der Verluste entsteht und Abldseerscheinungen initiiert
werden. In der Theorie hat sich ein Dreischichtenmodell fir turbulente Grenzschichten
durchgesetzt, das zwischen wandnachstem Bereich, wandnahem Bereich und einer AulRenschicht
unterscheidet [44]. Der erstgenannte Bereich wird auch viskose Unterschicht genannt und ist
gekennzeichnet durch anndhernd konstante Schubspannung und Dominanz der molekularen
Schubspannung gegenliber der turbulenten Scheinschubspannung. Im darauffolgenden
Ubergangsbereich variiert die Schubspannung nur wenig, die turbulente Schubspannung nimmt
zu und die molekulare Schubspannung nimmt ab. SchlieBlich folgt die duBere Schicht, in der die
Schubspannung sehr stark abklingt. Hier spielt die molekulare Schubspannung nur eine sehr
untergeordnete Rolle.

Die Geschwindigkeit im wandnachsten und im wandnahen Bereich ist eine Funktion von
Wandabstand y, Schubspannung ty, Dichte p sowie Viskositat u und weitgehend unabhangig von
der AuBenstromung. Deshalb ist es auch moglich, unabhdngig von der AuBenstrémung ein
Geschwindigkeitsprofil zu bestimmen, welches nur von den genannten EinflussgréBen abhangt.
Mit Hilfe einer Dimensionsanalyse ergibt sich folgender Zusammenhang (Gleichung 7.8) [44].

£ _ {MJ =f(y+) (7.8)
C, u

¢, ist die Wurzel aus dem Quotient von betragsmalliger Wandschubspannung und Dichte und wird
Schubspannungsgeschwindigkeit genannt. Unter der Annahme, dass der Newtonsche
Schubspannungsansatz gilt, lasst sich zeigen, dass die Geschwindigkeit in der laminaren
Unterschicht linear ansteigt (Gleichung 7.9). Sie hat eine Ausdehnung von etwa y+ =0 bis zu y+ =5
- 10.

C _pC,t

=y+
c Y=y (7.9)

T

Hinter der Ubergangsschicht, die sich etwa bis y+ = 30 erstreckt, folgt die AuBenschicht der
Grenzschicht. Dort variiert die Geschwindigkeit gemall dem sogenannten logarithmischen
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Wandgesetz (Gleichung 7.10). Die Integrationskonstanten miissen experimentell ermittelt werden
und sind je nach Anwendungsfall unterschiedlich. Fiir viele Anwendungsfille gilt jedoch k = 0.4 -
0.45und C=5.

iziln(w_rj% (7.10)

c. K LWV

Zur Berechnung der wandnahen Stromungen in CFX kommt das sogenannte , automatic wall
treatment” zum Einsatz. Dabei wird zuerst der Abstand des wandndchsten Knotens bestimmt und
daraus der y+-Wert berechnet. Liegt dieser Wert oberhalb einer bestimmten Grenze, wird die
komplette Grenzschicht mit einem logarithmischen Ansatz gelost, d. h. es gibt keine
Bereichsbildung wie beim oben dargestellten Dreischichtenmodell. Liegt der Wert darunter,
werden die Erhaltungsgleichungen wie in der Kernstromung geldost. Manche Turbulenzmodelle
erfordern jedoch eine Anpassung in Wandndhe, um realistische Werte fiir die
Turbulenzparameter zu erhalten.

Instationdre Strémungsphanomene lassen sich nur durch eine transiente Berechnung abbilden.
Da aber vor einer Simulation nicht genau bekannt ist, ob instationdre Effekte eine Rolle spielen,
bzw. ob diese durch stationdre Modelle gemittelt dargestellt werden kdnnen, gehdren
insbesondere bei Stromungsmaschinensimulationen aullerhalb des optimalen Betriebspunktes
instationdare Kontrollrechnungen zu einer wissenschaftlichen Untersuchung. Die zeitliche
Diskretisierung bestimmt maRgeblich die Gite einer Rechnung, da sie zum einen die Konvergenz
des Iterationsprozesses bestimmt und zum anderen auf die zeitlichen Skalen der instationaren
Phianomene (z. B. Ablosungen) angepasst sein muss, da diese sonst nicht aufgelost werden
kénnen. Zur Untersuchung des notwendigen Zeitschritts werden drei verschiedene Schrittweiten
ausgewahlt (entsprechend etwa 7, 14 und 21 Zeitschritten pro Rotorpassage). Es dauert je nach
Betriebspunkt insgesamt 15 - 25 berechnete Umdrehungen, bis sich globale Stromungsparameter
um weniger als 0.2 % bzgl. ihres Mittelwertes andern. Sobald dieses Kriterium erreicht ist, wird
die Rechnung abgebrochen. Die Auswertung erfolgt dann durch Mittelung Uber eine geniigend
hohe Anzahl an Zeitschritten bzw. durch Darstellung der Schwankungen im zeitlichen Verlauf.

Tabelle 7-1 zeigt eine Auflistung der durchgefiihrten Rechnungen zur Bestimmung des Einflusses
der oben diskutierten Parameter. Diese umfassen vier verschiedene Netzfeinheiten und drei
Turbulenzmodelle fiir die Stufenberechnung, drei verschiedene Netzfeinheiten fir die
Einlaufgehduseberechnungen und drei instationdre Berechnungen der Stufe in Kombination mit
dem Einlaufgehause.
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Geometrie Anzahl der Zellen Turbulenz- Zeitliche
modell Darstellung
IGV Rotor Stator Gesamt
Stufe 1 Passage 0.01Mio. | 0.03Mio. | 0.02Mio. | 0.06Mio.
0.04 Mio. 0.11 Mio. 0.06 Mio. 0.21 Mio.
k
0.18Mio. | 0.39Mio. | 0.17Mio. | 0.75Mio. @
0.75 Mio. 1.5 Mio. 0.71 Mio. 2.96 Mio.
0.75 Mio. 1.5 Mio. 0.71 Mio. 2.96 Mio. SST
0.75 Mio. 1.5Mio. | 0.71Mio. | 2.96 Mio. Spalart-
Almaras
Stationar
Stufe 1 360° Geometrie 1.15 Mio. 1.8 Mio. 1.41 Mio. 4.36 Mio. kw
Einlaufgehduse Radialer 0.62 Mio. kw
Einlauf Variante A
1.04 Mio. kw
4.04 Mio. kw
1.04 Mio. SST
1.04 Mio. Spalart-
Almaras
Beides kombiniert 5.18 Mio. Instationér 3°
360°Geometrie
5.18 Mio. kw Instationar 1°
5.18 Mio. Instationar 0.33°

Tabelle 7-1 Durchgefiihrte Simulationen zur Untersuchung von Modelleinfliissen

Ein Vergleich der berechneten Druckverhiltnisse und Wirkungsgrade fir die Stufe im
Auslegungspunkt zeigt Unterschiede, die im Bereich von etwa 1 % liegen (Tabelle 7-2). Es ist
bemerkenswert, dass die Wahl des Turbulenzmodells einen groReren Einfluss auf das
Druckverhdltnis hat als die Netzauflésung. Mit dem SST-Modell berechnet sich ein um 2 %
niedriger Wert. Insbesondere die Berlicksichtigung von Mischungsebenen bringt
Interpolationsfehler in die Simulation, die aus der Erfahrung des Autors mindestens in der
GrolBenordnung der oben genannten Unterschiede liegen. Es konnte auch festgestellt werden,
dass es fir die Transsonikstufe im Auslegungspunkt ausreichend ist, nur eine Passage zu
berechnen. Die Unterschiede zwischen den Rechnungen der kompletten Geometrie (360°) und
der Passage (nur ein Schaufelkanal) liegen in derselben GréBenordnung wie die Ergebnisse mit
verschiedenen Netzfeinheiten.

Je weiter der berechnete Betriebspunkt vom Auslegungspunkt abweicht, desto groRer sind die
Unterschiede zwischen stationdrer und instationdrer Simulation. Hier muss zwischen dem
zusatzlichen Aufwand und dem hoheren Genauigkeitsgrad fir die instationdre Modellbildung
abgewogen werden. Auch wenn insbesondere nahe der Pumpgrenze die stationaren
Berechnungen ungenauer werden, lassen sich Aussagen hinsichtlich des Einflusses der
untersuchten Parameter (Bauldnge, Einlaufgehdusegestaltung) treffen. Der gewahlte
Betriebspunkt nahe der Pumpgrenze stellt auch die numerische Berechnungsgrenze fiir stationare
Simulationen dar. Betriebspunkte, die noch ndher an der Pumpgrenze liegen, lassen sich nur noch
durch eine instationdre Berechnung abbilden.
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Fiir die Einlaufgeometrie wird der berechnete Verlustbeiwert als Kriterium fiir den Netzeinfluss
auf die Stromungsberechnung herangezogen. Es gibt kaum Unterschiede zwischen den
Rechnungen mit unterschiedlichen Netzfeinheiten und auch die Berechnungen mit verschiedenen
Turbulenzmodellen liefern nur leicht unterschiedliche Ergebnisse.

Geometrie Gesamtanzahl | Turbulenz- Zeitliche Betriebs- Totaldruck- Isentroper Verlust-
der Zellen modell Darstellung punkt verhidltnis Wirkungsgrad | beiwert
Stufe 1 Passage 0.06 Mio. 1.350 0.891
0.21 Mio. 1.353 0.892
Auslegungs-
0.75 Mio. punkt 1.358 0.903
kw
2.96 Mio. 1.350 0.897
0.21 Mio. Nahe 1.427 0.892
2.96 Mio. Pumpgrenze 1.422 0,889
2.96 Mio. SST 1.340 0.902
Auslegungs-
2.96 Mio. Spalart- Stationdr punkt 1.349 0.896
Allmaras
Stufe 1 . Auslegungs-
360° Geometrie 4.36 Mio. ounkt 1.358 0.904
4.36 Mio. Nahe 1.417 0.899
Pumpgrenze
Einlaufgehduse 0.62 Mio ko 0.023
Radialer Einlauf ) ) )
Variante A 1.04 Mio. 0.023
4.04 Mio. 0.023
1.04 Mio. SST 0.022
Auslegungs-
1.04 Mio. Spalart- punkt 0.025
Allmaras
Beides 5.18 Mio. Instationdr 1356 0.895
kombiniert 3°
360°Geometrie 518 Mio. o Insta;cionar 1366 0.895
5.18 Mio Instationar 1.359 0.903
) ) 0.33° ’ )

Tabelle 7-2 Modelleinfluss auf berechnetes Stufenverhdltnis, Stufenwirkungsgrad und Verlustbeiwert

Abbildung 7-1 zeigt den Druckverlauf auf einem Rotorblatt im Mittenschnitt flir verschiedene
Netzauflosungen im Auslegungspunkt (oben) und nahe der Pumpgrenze (unten). Auf der
Druckseite lassen sich nur minimale Unterschiede zwischen den Rechnungen feststellen, dagegen
variiert der Druckverlauf auf der Saugseite, vor allem im Bereich des VerdichtungsstoRes, sehr
stark. Dies ist verstandlich, da der VerdichtungsstoR nicht aufgeldst wird und je nach Netz an
unterschiedlichen Stellen berechnet wird. Diese Unterschiede treten im Blattspitzenbereich noch
viel starker in Erscheinung, da dort der Stol} eine stirkere Wirkung hat. Insofern bleibt auch bei
dem feinsten der untersuchten Netze ein Einfluss der Diskretisierung bestehen, und es kann
davon ausgegangen werden, dass eine weitere Netzverfeinerung noch veranderte Ergebnisse
hinsichtlich der Lage des VerdichtungsstoRes und damit der Gesamtstromung bewirkt. Wegen der
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raumlichen Struktur des VerdichtungsstoBes ist es bei der Vernetzung mit Hexaederzellen
schwierig, eine lokale Netzverfeinerung durchzufihren. Auch die von CFX zur Verfligung gestellten
Adaptionshilfen liefern keine zufriedenstellenden Ergebnisse, bzw. sind unbrauchbar, weil
negative Zellen entstehen und die Rechnung danach abbricht.
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Abbildung 7-1  Einfluss der Netzfeinheit auf die Profildruckverteilung am Rotormittenschnitt,
Auslegungspunkt (oben), Teillastpunkt (unten)
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7.2 Varianten des Einlaufgehauses

Im Rahmen dieser Arbeit werden drei verschiedene Einlaufgehdusevarianten betrachtet
(Abbildung 7-2). Mit dem axialen Gehduse soll untersucht werden, wie gut sich
Stromungsungleichformigkeiten, die in einem radial umlenkenden Einlaufgehduse einer
stationdren Gasturbine entstehen, durch Einbauten simulieren lassen. Desweiteren bietet sich
diese Simulation an, da das Einlaufgehdause zusammen mit dem 5-stufigen Axialkompressor auf
einem Prifstand vermessen wurde und so ein Vergleich mit Messwerten moglich ist. Der
Strémungsquerschnitt ist an einer Stelle durch ein eingebautes Blech verengt, um ein
ungleichférmiges Stromungsprofil zu erzeugen. Die beiden anderen Gehduse entsprechen
Varianten, wie sie in realen Gasturbinen eingesetzt werden. Jede Variante hat drei Stiitzrippen in
unterschiedlicher Grofle und Anordnung, die Nabenkorper und aduRere Gehdusestruktur
miteinander verbinden. In Vorabuntersuchungen konnte bereits festgestellt werden, dass es fiir
die Transsonikstufe keinen Unterschied macht, ob die Stltzrippen in einer A- bzw. Y-Form
angeordnet sind. Die von vertikal auf horizontal umlenkenden Einlaufgehduse, im folgenden
radiale Einlaufgehduse genannt, unterscheiden sich durch die Formgebung der duReren Bleche,
sowie durch die Breite der Stitzrippen. Insgesamt hat die stromungstechnisch optimierte Variante
A weniger Ecken und Kanten, dafiir mehr gebogene Flachen und ist demnach fertigungstechnisch
aufwendiger herzustellen. Abbildung 7-2, unten, zeigt Ausschnitte der verwendeten Netze. Sie
Ubertreffen bei weitem die empfohlenen Qualitatskriterien flir Hexaedernetze und zeichnen sich
durch eine starke Zunahme der Zelldichte in Wandnahe aus.
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technisch
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Formgebung

Abbildung 7-2  Einlaufgehédusegeometrien und Netze, Axialer Einlauf mit Rampe (links), Radialer Einlauf,

Variante A (mitte), Radialer Einlauf, Variante B (rechts)
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Zuerst werden die Verlustbeiwerte der Einlaufgehduse miteinander verglichen. Sie stellen ein
allgemeines Bewertungskriterium hinsichtlich der auftretenden Verluste dar, sagen aber nichts
Uber Abstrombedinungen und damit die Ungleichférmigkeit am Verdichtereintritt aus. Abbildung
7-2 zeigt die beiden Bezugsflichen, auf denen die Auswertung erfolgt. Ebene 1 ist die
Einlauffliche des Berechnungsgebiets, Ebene 2 befindet sich an der Stelle, wo sich die
Einlaufkante der Vorleitreihe befinden wiirde. Die Winkel in Umfangsrichtung sind wie abgebildet
definiert und bei allen Berechnungen gleich. Da die Einlaufgehduse symmetrisch sind, reicht es
aus, nur einen Teil des Einlaufgehduses in die Berechnung mit einzubeziehen und an der
Symmetrieebene eine Symmetrierandbedingung vorzugeben.

Der Verlustbeiwert ist definiert als die Differenz der Totaldriicke zwischen Eintritt und Austritt,
bezogen auf den dynamischen Druck in der Eintrittsebene. Um die untersuchten
Einlaufgehdusevarianten mit einem Verlustkoeffizienten vergleichen zu kénnen, wird die
Totaldruckdifferenz hier auf den dynamischen Druck an der Ebene 2 bezogen, da der
Austrittsquerschnitt bei allen Varianten gleich ist (er muss auf die Geometrie der darauffolgenden
Vorleitreihe passen) und bei konstantem Massenstrom und Randbedingungen am Eintritt
demnach in erster Ndherung (exakt nur bei isentroper Stromung) der dynamische Druck
Ubereinstimmt (Gleichung 7.11).

¢ = Po2 ~Pos

(7.11)
Aoz

Nachfolgende Tabelle 7-3 zeigt die ermittelten Verlustziffern der drei Varianten. Das axiale
Einlaufgehause hat einen sehr geringen Verlustbeiwert, der weniger als einem halben Prozent des
Wirkungsgrades der Stufe entspricht. Das aerodynamisch optimierte Gehduse hat einen um 60 %
erhohten Verlustbeiwert, die andere umlenkende Variante hat einen mehr als dreifach so hohen
Wert, der einem Wirkungsgradverlust im Bereich von einem Prozentpunkt entsprache, wenn der
Druckverlust in die Berechnung des Stufenwirkungsgrades mit einbezogen werden wiirde.

Totaldruck Totaldruck Bezogener
Bezugsflache 1 Bezugsflache 2 Verlustbeiwert {
Axialer Einlauf 101325 101156 1
Radialer Einlauf Variante A 101325 101098 1.6
Radialer Einlauf Variante B 101325 100853 33

Tabelle 7-3 Verlustbeiwerte der Einlaufgehduse

Abbildung 7-3, oben, zeigt die Variation der Strémungswinkel sowie des Totaldrucks in der
Bezugsebene 2 am mittleren Radius flir die drei Varianten. Das axiale und das radiale
Einlaufgehduse erzeugen ein sehr gleichmaBiges Stromungsprofil mit Winkelvariationen von
ungefahr 5°, die von der Vorleitreihe gut toleriert werden koénnen und als
Stromungsungleichférmigkeit quasi zu vernachldssigen sind. Auch das Totaldruckprofil ist sehr
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gleichmalig und zeigt lediglich zwei Nachlaufdellen hinter den Stiitzrippen. Sowohl von der
Ausdehnung in Umfangsrichtung als auch vom Absolutwert sind die Ungleichférmigkeiten
moderat. Lediglich in Nabenndhe werden die Schwankungen starker und variieren bis zu 10 ° im
Strémungswinkel. Wegen der Symmetrie treten die Stromungswinkelvariationen auf der
gegeniberliegenden Seite in umgekehrter Richtung auf, das heillt die Variation der
Anstromwinkel ist doppelt so hoch.

Das eingebaute Blech im axialen Einlaufgehause stellt eine Versperrung dar und fiihrt dazu, dass
die Stromung abgelenkt wird. Auf diese Weise entsteht eine Drallkomponente, die vom Ausmald
und der Starke mit dem Drall aus der radialen Umlenkung vergleichbar ist. Die
Axialgeschwindigkeit ist hinter der Verengung um etwa 10 % geringer, der statische Druck ist lokal
um ungefdahre 3 % gegenlber dem Mittelwert erhoht (Abbildung 7-3, mitte). Ein Vergleich mit
dem Axialgeschwindigkeitsprofil am Austritt des radialen Einlaufgehauses, Variante A, zeigt, dass
das Blech in der axialen Variante durchaus geeignet ist, vergleichbare Geschwindigkeiten zu
simulieren, wie sie durch die Umlenkung entstehen, auch wenn Abweichungen in der rdumlichen
Ausdehnung der Zone niedriger Geschwindigkeit erkennbar sind (Abbildung 7-3, unten links).

Kritisch sind die Abstromverhaltnisse hinter dem radialen Einlaufgehause, Variante B. Es treten
stellenweise Zustromwinkel von lber 15° auf, wodurch hohe Verluste in der Vorleitreihe erzeugt
und Abldsungen initiiert werden, wie spater bei der Betrachtung der kombinierten Berechnung
ausfihrlich gezeigt wird. Die Schaufelblatter der Vorleitreihe sind so gewdlbt und angestellt, dass
die Stromungswinkel ungefdahr den Inzidenzwinkeln entsprechen. Grund fir die grole
Drallkomponente sind zwei Wirbel, die sich an der Gehdusewand bilden und sich groRflachig Gber
insgesamt fast ein Viertel der Austrittsflache erstrecken (Abbildung 7-3, unten rechts).
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Abbildung 7-3

Strémungswinkel und Totaldruck am Einlaufgehéuseaustritt, Span = 0.5 (oben),

Geschwindigkeits- und Druckverteilung am Austritt des axialen Einlaufgehduses (mitte),
Geschwindigkeitsverteilung am Austritt des radialen Einlaufgehduses, Variante A (unten
links), Wirbel im radialen Einlaufgehéuse, Variante B, dargestellt durch Iso-Fléche Q-

Kriterium (unten rechts)
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Bei der Auslegung der Vorleitreihe wurde eine ungleichférmige Zustromung, wie sie durch die

Geometrie des Einlaufgehduses entsteht, beriicksichtigt. Sowohl durch die Gehaduse- und

Nabenkontour als auch durch die Art der Umlenkung bei den radialen Einlaufgehdusen entstehen

groRere axiale Zustromgeschwindigkeiten in Gehausendhe, d. h. die Luft wird dort bei anndhernd

gleichem Totaldruck auf eine héhere Machzahl beschleunigt und der statische Druck abgesenkt.

Die Vorleitreihe wirkt wie eine Diise, die die Stromung in Nabenndhe starker beschleunigt als in

Gehdusendhe und so aus dem ungleichformigen Stromungsprofil am Eintritt ein in radialer

Richtung weitgehend gleichmalRiges Stromungsprofil mit konstanten Zustrommachzahlen und

statischem Druck am Austritt erzeugt. Ist die Zustromung zur Vorleitreihe aber anders als bei der

Auslegung angenommen, kann dadurch die VergleichmaRigung der Stromung beeintrachtigt

werden.

Beispielsweise wirde ein

absolut

gleichmaRiges

Stréomungsprofil durch die

unterschiedliche Umlenkung in Gehduse- und Nabennahe verzerrt. Insofern ist es wichtig zu

untersuchen, wie sich die Profile bei den einzelnen Einlaufgehdusevarianten in radialer Richtung

unterscheiden. Im Hinblick auf eine mogliche axiale Verkilirzung der Bauldange soll auch der Verlauf

der Stromungprofile in axialer Richtung untersucht werden. Abbildung 7-4 zeigt neben den

unterschiedlichen Druck- und Massenstromverteilungen in der IGV-Eintrittsebene fir das

stromungstechnisch optimierte Einlaufgehduse den Verlauf an der entsprechenden Stelle nach

einer

20-prozentigen Verkiirzung des

Eintrittsgeh

duses. Durch das dort vorliegende

Stréomungsprofil mit nur einem schwachen Druckgradient in radialer Richtung ist davon

auszugehen, dass die Vorleitreihe fiir eine unglinstige Zustrémung des Rotors sorgen wird.
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Abbildung 7-4

Druckverteilung und Massenstromdichte in radialer Richtung am IGV Eintritt
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7.3 Erste Transsonikstufe (einzeln und in Kombination mit Einlaufgehduse)

Als erstes werden die Berechnungen der einzelnen Stufe mit den kombinierten Berechnungen von
Stufe und Einlaufgehduse verglichen, um festzustellen, welchen Einfluss die
Einlaufgehausegestaltung auf das Druckverhaltnis und den Wirkungsgrad der Transsonikstufe hat.
Bis auf die Simulationen mit dem radialen Einlaufgehduse, Variante B, sind alle Rechnungen
stationar mit Frozen Rotor Mischungsebenen zwischen stehenden und bewegten Zonen
durchgefiihrt worden. Durch die bereits im vorherigen Kapitel beschriebenen Wirbel im radialen
Einlaufgehduse, Variante B, wird die Strémung dort stark instationdr und lasst sich nicht mit
einem stationdren Modell berechnen. Die dadurch stark erhohte Rechenzeit (Faktor 20) lies
lediglich die Berlicksichtigung von 3 verschiedenen Betriebspunkten zu: neben dem
Auslegungspunkt wurden zwei Massenstrome gewahlt, die einmal nahe an der Pumpgrenze und
einmal nahe der Schluckgrenze liegen. Fir die instationaren Rechnungen ist es je nach
Betriebspunkt notwendig, zwischen 15 und 30 Rotorumdrehungen zu simulieren, damit die
numerischen Schwankungen soweit ausgedampft sind, dass die globalen KenngréfRen um weniger
als 0.2 % um den gemittelten Absolutwert schwanken. Auf die Ergebnisse dieser Simulationen
wird in einem separaten Abschnitt eingegangen. An dieser Stelle seien nur die Berechnungen
ohne, mit axialem, sowie mit optimiertem radialem Einlaufgeh&use (Variante A) vorgestellt.

Die berechneten Kennlinien sind in Abbildung 7-5 dargestellt und zeigen hinsichtlich des
Druckverhaltnisses kaum Unterschiede. Es konnte also festgestellt werden, dass die Stromung
durch die hier untersuchten Einlaufgehause Stromungsungleichférmigkeiten erzeugt, die den
Druckaufbau der Stufe nicht negativ beeinflussen. Beim isentropen Wirkungsgrad gibt es je nach
Betriebspunkt und Einlaufgehduse Abweichungen von 0.5 - 2 Prozentpunkten. Alle in der
Abbildung dargestellten Werte sind mit einem Bezugswert normiert, der dem simulierten
Auslegungspunkt ohne Einlaufgehause entspricht.

In Abbildung 7-5, unten, sind berechnete und gemessene Werte des Wirkungsgrads und des
Stufendruckverhaltnisses gegeniibergestellt. Die Kurven unterscheiden sich von denen, die im
oberen Teil der Abbildung dargestellt sind, obwohl es sich um dieselbe Rechnung handelt. Dies
kommt durch die unterschiedlichen Bezugsflachen zustande, die der Auswertung zugrunde liegen.
Da an der IGV- sowie an der Stator-Vorderkante Totaldruck und Totaltemperatur gemessen
wurden, beziehen sich auch die aus der Simulation gewonnenen GroéRen hier auf diese
Bezugsflachen. Die Unterschiede zwischen Messung und Simulation betragen im Auslegungspunkt
weniger als 1 % und steigen Richtung Pumpgrenze bis auf 2 % an. Ein Teil der Messpunkte (rot
dargestellt) wurde bei gedrosseltem Eintrittsdruck ermittelt und anschlieBend mit den Ublichen
Reynoldszahlkorrekturen angepasst. Der dulRerst linke der dargestellten Messwerte entspricht der
gemessenen Pumpgrenze des 5-stufigen Kompressors. Alle dargestellten Werte sind mit dem
gemessenen Bezugswert im Auslegungspunkt normiert.
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Abbildung 7-5  Kennlinien fiir Druckverhdltnis und Wirkungsgrad der Transsonikstufe in Kombination mit
den verschiedenen Einlaufgehdusevarianten (oben), Vergleich zwischen CFD-Berechnung
und Messung (unten)

Der Gesamtverlust und analog dazu der Gesamtwirkungsgrad ergeben sich aus der Summe der
Einzelverluste in Vorleitreihe (IGV), Rotor und Stator und teilen sich keineswegs gleichmaRig auf
die drei Komponenten auf. Eine Moglichkeit diese Aufteilung festzulegen, ist die Berechnung des
Rotorwirkungsgrades gemall Gleichung 5.2 und anschlieBendem Vergleich mit dem
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Gesamtwirkungsgrad. Die Differenz wird dann, je nach Totaldruckverlust, der Vorleitreihe bzw.
dem Stator zugesprochen. Bei dieser Vorgehensweise verteilt sich fiir den Auslegungspunkt der
Wirkungsgradunterschied von 0.7 % zwischen der Berechnung ohne Einlaufgehduse und der
Berechnung mit radialem Einlaufgehause zu 0.15 % auf die Vorleitreihe, zu 0.2 % auf den Rotor
und zu 0.35 % auf den Stator. Da diese Verlustunterschiede zum einen gering, zum anderen auf
den gesamten Stromungsbereich der jeweiligen Komponente verteilt sind, ist eine eindeutige
Lokalisierung der unterschiedlichen Verlustentstehung nur schwer moglich. Hinzu kommt der
Einfluss der Mischungsebenen zwischen den Stromungsgebieten, die ebenfalls einen
Totaldruckverlust mit sich bringen. Dennoch lassen sich Verlustentstehungsmechanismen
aufdecken, indem die aus der Einlaufgehdusestromung resultierenden unterschiedlichen
Zustrombedingungen der Vorleitreihe aufgezeigt und die verdnderte Stromung durch die
einzelnen Komponenten dargestellt werden.

Ein Vergleich zwischen den gemessenen Werten (Totaldruck und Totaltemperatur entlang der
Schaufelhéhe am Stator, Druckverteilung am Mittenschnitt eines Stators) und den mit dem k-w-
Modell berechneten Werten zeigt vor allem im Auslegungspunkt eine sehr gute
Ubereinstimmung. Es fillt auf, dass die Messpunkte im Nabenbereich mit einer Abweichung von
weniger als 2 % sehr dicht bei den berechneten Werten liegen. Dagegen sind die Abweichungen in
Gehdusendhe mit bis zu 5 % deutlich groRer. Eine Ursache hierflir kdnnte der Einfluss der
Spaltwirbelstromung sein, die vom Rotorspalt ausgeht und von den eingesetzten
Turbulenzmodellen nur ungenau erfasst werden kann. Dafiir spricht auch die Tatsache, dass die
Abweichungen nahe der Pumpgrenze groRer werden, da es durch den héheren Druckunterschied
zwischen Druck- und Saugseite bei diesem Betriebspunkt zu einem friheren Auftreten eines
starkeren Spaltwirbel kommt. Neben dem Turbulenzmodell beeinflusst vor allem die Wahl des
Mischungsebenen-Modells die Berechnung, wie ein Vergleich zwischen der Passagen-Rechnung
(Stage-interface) und der Full-Circle-Rechnung (Frozen Rotor Interface) eindrucksvoll zeigt. Die
Stage-Modellierung fuhrt durch die Mittelung in Umfangsrichtung zu einer ungenauen Abbildung
des Spaltwirbels und dadurch auch zu einer fehlerbehafteten Strémungsberechnung in den
darauffolgenden Stromungsgebieten. Besonders deutlich konnte dies bei der hier nicht
diskutierten Berechnung des 5-stufigen Axialkompressors festgestellt werden, als die Genauigkeit
der Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Messung mit jeder Stufe abnahm. Mit
zunehmender Entfernung vom Auslegungspunkt werden die Unterschiede zwischen Frozen Rotor
und Stage Modellierung gréRer. Sehr gut ist die Ubereinstimmung der statischen Druckverteilung
auf den Statorbldttern sowohl im Auslegungspunkt als auch nahe der Pumpgrenze. Die
dargestellte berechnete Verteilung ist als Mittelwert Gber alle Statorblatter zu verstehen. Da die
Messung der StromungsgroRen nicht bis in die Seitenwandgrenzschichten reicht, kann die Giite
der Grenzschichtberechnung nicht abschlieRend bewertet werden. Da die Sekundarstrémungen
aber die Hauptstromung beeinflussen und dort eine sehr gute Ubereinstimmung vorliegt, wird
vermutet, dass der Einfluss der Seitenwandgrenzschicht richtig abgebildet wird (Abbildung 7-6).
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Abbildung 7-6

Vergleich von Messergebnissen und CFD-Ergebnissen, Totaldruck und Totaltemperatur in
radialer Richtung am Statoreintritt (oben und mitte), Druckprofil am Statormittenschnitt

(unten)
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7.4 Einfluss der axialen Baulange

Eine Verkiirzung der axialen Bauldnge des Einlaufgehduses macht eine geometrische Anpassung
der Naben- bzw. Gehdusekontur erforderlich, da ansonsten Einlaufgehduse und Stufengeometrie
nicht mehr aufeinander passen wiirden. Abbildung 7-7, unten rechts, zeigt den Verlauf der
Naben- und Gehausekontur im Bereich der Anpassung flir den Originalzustand und nach 10- bzw.
20-prozentiger Verklirzung. Wegen der Geometrieveranderung ist eine vollstiandige
Vergleichbarkeit bei unterschiedlichen axialen Bauldngen zwar nicht gegeben, da die
Strémungsprofile aber hauptsachlich durch die dreidimensionale Formgebung der Einlaufgehaduse
inklusive der Umlenkung verursacht werden, ist die vergleichende Gegeniberstellung der
Ergebnisse dennoch bedeutend. Stromaufwarts der mit einem Stern gekennzeichneten Stelle
sowie stromabwarts der Hinterkante der Vorleitreihenbeschaufelung ist die Geometrie nicht
verandert worden.

Abbildung 7-7, oben, zeigt, dass eine Verkilirzung der Einlaufgehduse-Baulange zu einer
Reduzierung des Stufen-Druckverhaltnisses sowie zu einer Abnahme des Wirkungsgrades fihrt.
Allerdings gibt es eine kritische kleinste Bauldnge, bis zu der keine nennenswerte Abnahme im
Druckverhiltnis und im Wirkungsgrad auftritt. Erst wenn diese Lange unterschritten wird, kommt
es zu einer drastischen Verschlechterung der Stufencharakteristik. Fir das hier betrachtete radiale
Einlaufgehduse entspricht diese Verkiirzung etwa 10 % der urspringlichen axialen Bauldnge.
Besonders auffallend ist der starke Abfall von Druckverhaltnis und Wirkungsgrad in der Nahe der
Schluckgrenze. Wie spater noch ausfihrlicher gezeigt wird, kommt es durch die ungleichférmige
Anstromung der Stufe zu erhohten Machzahlen im Stator, die durch den starkeren
Verdichtungsstold zu einem Abldsen der Profil-Grenzschicht und einem Sperren der ganzen Stufe
fihren. Interessanterweise nimmt der Einfluss der Verkirzung mit kleiner werdendem
Massenstrom ab. Es muss aber davon ausgegangen werden, dass eine Verkiirzung Uber die
kritische Bauldange hinaus auch zu einem deutlich friiheren Erreichen der Pumpgrenze fiihrt, da
die veranderten Zustrombedingungen starkere Abldseerscheinungen erwarten lassen. Die
Einschrankung des Betriebsbereichs ist flir den Betreiber der Maschine nicht hinnehmbar, da er
wahrscheinlich, um genlgend Abstand zur Pumpgrenze einzuhalten, die Maschine mit
abgesenkter Fahrlinie betreiben wirde und zusatzlich einen geringeren Wirkungsgrad in Kauf
nehmen miusste. Im Folgenden wird nun genauer untersucht werden, was passiert, wenn die
Baulinge verkirzt wird und welche Anderungen in den StrémungsgroRen und der
Energieumsetzung dazu flihren, dass es zu den negativen Auswirkungen auf die
Stufencharakteristik kommt.
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Abbildung 7-7

Kennlinien fiir Druckverhdéltnis und Wirkungsgrad bei unterschiedlichen axialen Bauliingen

des Einlaufgehduses (oben), Definition der axialen Lédnge des Einlaufgehduses (unten, links)
Radienverlauf von Gehduse und Nabe (unten,rechts)

Die nachfolgenden Abbildungen zeigen die Zustrémbedingungen fir Rotor und Stator bei 3
verschiedenen Betriebspunkten. Es werden verglichen: die Berechnungen der Transsonikstufe
separat, die Berechnung der Transsonikstufe in Kombination mit dem radialen Einlaufgehause, die
kombinierte Berechnung mit dem um 20 % verkiirzten Einlaufgehduse. Grundsatzlich machen sich
alle verkirzten Varianten in gleicher Weise bemerkbar. In den Abbildungen sind nur die
Ergebnisse der starksten Verkirzung dargestellt. Die Zustréomwinkelunterschiede nahe der
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Schluckgrenze sind mit 10 Grad im Nabenbereich ahnlich grof8 wie normalerweise zwischen
Schluck- und Pumpgrenze, d. h. obwohl sich der Betriebspunkt der Maschine nahe der
Schluckgrenze befindet, sind die Inzidenzwinkel im Nabenbereich héher als bei der unverkiirzten
Variante, wenn sie nahe der Pumpgrenze betrieben wird. Bei der urspriinglichen Konfiguration
ohne Verkirzung kommt es im Gehadusebereich zuerst zum Sperren, dagegen tritt bei der
verkilrzten Variante das Sperren an der Nabe auf. Auch in der Massenstromdichte zeigen sich
erhebliche Unterschiede. Der Massenstrom verlagert sich zum Gehause hin und fihrt dort zu sehr
hohen axialen Zustrémmachzahlen und damit zu einer gestiegenen Sensibilitat gegentlber
Zustromwinkelveranderungen. Die mittlere Zustrommachzahl verandert sich dagegen kaum. In
Nabenndhe zeigt sich eine deutliche Abnahme der Zustrémmachzahl und der erreichten
maximalen Machzahl in der Passage (siehe Anhang: Abbildung 9-1). Das radial stark
ungleichférmige Stromungsprofil am Rotor (Abbildung 7-8) wird zwar bis zum Statoreintritt etwas
vergleichmaligt, dennoch sind die verbleibenden Ungleichférmigkeiten groR genug, wobei im
Stator insbesondere nahe der Schluckgrenze die groRten Verluste erzeugt werden. Wie Abbildung
7-10 zeigt, sind die Verluste im Nabenbereich stark erhoht. Dort kommt es auf der Saugseite der
Statorschaufeln zu einer sehr starken Beschleunigung der Stromung (Machzahlen bis 1.4), die
starke VerdichtungsstoBe bewirkt und durch die damit verbundene Grenzschichtablosung
zusatzliche Verluste verursacht. Die lokalen Ablésungen blockieren den Strémungskanal zusatzlich
und sorgen dafiir, dass die Schluckgrenze frihzeitig erreicht wird. Durch die unterschiedlichen
Zustromwinkel dndert sich auch die Schaufelbelastung im Rotor und im Stator. Nachstehende
Tabelle zeigt die Diffusionszahlen von Rotor und Stator fiir 3 verschiedene Radien. Die Werte
unterscheiden sich deutlich. Trotz der stark verzerrten Stromungsprofile kommt es nicht zu einer
erhohten Profilbelastung. Zwar misste am Rotor durch die groBere Umlenkung bei verkiirztem
Einlaufgehause die Belastungszahl ansteigen, wegen der reduzierten Geschwindigkeit am Eintritt
ist die Stromungsverzogerung jedoch nicht so stark ausgepragt, und die Effekte heben sich quasi
gegenseitig auf.

DRotorl DRotorl DRotorl DStatorl DStatorl DStatorr

Span 0.1 | Span0.5 | Span0.9 | Span0.1 | Span 0.5 | Span 0.9

Auslegungspunkt

Rad. Einlaufgehsuse, Var. A 0.28 0.35 0.37 0.4 0.42 0.38

Auslegungspunkt

Rad. Einlaufgehduse, Var. A, 20 % verk. 0.21 0.33 0.39 0.33 041 0.41

Nahe Pumpgrenze

Rad. Einlaufgehsuse, Var. A 0.32 0.4 0.43 0.46 0.48 0.4

Nahe Pumpgrenze

Rad. Einlaufgehduse, Var. A, 20 % verk. 0.26 0.38 0.46 0.39 0.48 0.44

Nahe Schluckgrenze

Rad. Einlaufgehsuse, Var. A 0.23 0.29 0.3 0.29 0.32 0.31

Nahe Schluckgrenze

Rad. Einlaufgehduse, Var. A, 20 % verk. 0.16 0.24 03 0.23 0.26 0.28

Tabelle 7-4 Diffusionszahlen bei unterschiedlichen Betriebspunkten und Einlaufgehduseléngen
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Abbildung 7-8
Einfluss der axialen Bauldnge

Inzidenz und Massenstromdichte am Rotoreintritt bei 3 verschiedenen Betriebspunkten —
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Abbildung 7-9
Einfluss der axialen Baulénge

Inzidenz und Massenstromdichte am Statoreintritt bei 3 verschiedenen Betriebspunkten —
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7.5 Einteilung der Verluste

Im Abschnitt Theoretische Grundlagen wurde bereits auf die unterschiedlichen
Verlustentstehungsmechanismen und die Problematik der Zuordnung von
Strémungsphanomenen und Verluste ndher eingegangen. Im Hinblick auf eine weitere
Optimierung der Stufe ist es sinnvoll, sich diesem Thema zu widmen, da die Kenntnis einer
ungefahren Verlustverteilung sinnvolle Ansatzpunkte fiir eine Verringerung der Gesamtverluste
aufzeigt. Im Folgenden wird eine Abschatzung durchgefiihrt, die fiir den Auslegungspunkt die
Gesamtverluste am Rotor in Stolverluste, Spaltverluste und sonstige Verluste unterteilt. Die
Spaltverluste werden aus der Differenz der Gesamtentropieerhohung lber die Stufe ermittelt, die
sich bei einer Rechnung mit und ohne Spalt ergeben haben. Alle sonstigen Randbedingungen,
Modelle und die Netzauflésung bleiben gleich, so dass die Ursache der Verlustunterschiede auf
die Spaltstromung zurlickgefiihrt werden kann. Um die StoRverluste zu ermitteln, wird eine
Abschatzung vorgenommen, bei der die Stromung durch die Stoffliche betrachtet wird.
Abbildung 7-12 zeigt diese Flache fiir den Auslegungspunkt. Es fallt auf, dass die Flache nur einen
Bruchteil des durchstrémten Querschnitts ausmacht und demnach auch nur dieser Anteil von den
StoRverlusten betroffen ist. Diese Flache wird nun durch Kreisbogensegmente in Teilflichen
zerlegt, die jeweils in 10 % Schritten der Schaufelhhe angeordnet sind. Fir diese Flachenstiicke
wird dann die maximale Machzahl und dann mithilfe der Gleichung 4.5 die Entropieerhéhung
Uber den StoR ermittelt. Die Betrachtung der StoRRgleichung fiir einen geraden Verdichtungsstol3
bietet, genauso wie die Bericksichtigung der maximalen Machzahl in den Flachenabschnitten,
eine obere Grenze fiir die Abschatzung. Es treten auch Uberschallzonen im Stator auf, die jedoch
im Auslegungspunkt unterhalb von Ma = 1.1 liegen und demnach nur durch einen sehr schwachen
Verdichtungsstol} abgeschlossen werden. Die hierdurch zusatzlich auftretenden Verluste kdnnen
bei der Uberschlagsrechnung vernachlissigt werden. Um die berechneten Werte der spezifischen
Enthalpieerhéhung vergleichen zu konnen, werden sie mit dem jeweiligen Massenstrom
(Gesamtmassenstrom  bzw.  Teilmassenstrom  durch  Stoffliche)  multipliziert.  Die
Gesamtentropieerhohung Uber die Stufe lasst sich durch Auswertung der Temperaturen und
Dricke an Ein- und Austritt bestimmen (Gleichung 7.12). Als Differenz der beiden oben
beschriebenen Verlustanteile und des Gesamtverlusts ergibt sich die Summe der sonstigen
Verluste. In nachstehender Tabelle ist das Ergebnis dargestellt.

As,, =c, In| 2 |—rin| P2 (7.12)
p T p
1 1

Gesamt iiber Stufe | Spaltstrémung | Verdichtungsstofl | Sonstige Verluste

Massenstrom* 262 16=6% 28=11% 218=83 %
Spezifische

Entropieerhohung [J/Ks]
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Im Auslegungspunkt spielen Spaltstromungen und VerdichtungsstoRe nur eine untergeordnete
Rolle bezogen auf die Gesamtverluste. Fast 80 % der Gesamtverluste sind auf dissipative Effekte in
Profil- und Seitenwandgrenzschichten bzw. den daraus entstehenden Sekundarstromungen
zuritickzufihren. Nur 20 % sind Spaltstromungen und VerdichtungsstéfRen zuzuordnen.

1.000e4000

Abbildung 7-12 Lage des Verdichtungsstofies im Auslegungspunkt
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7.6 Einfluss der Einlaufgehduseoptimierung

Da die Vorabberechnungen des radialen Einlaufgehauses, Variante B, zum einen deutlich groRere
Verlustbeiwerte, zum anderen durch das Auftreten zweier groBer Wirbel eine stark
ungleichférmige Zustromung vorhergesagt haben, wird von einer starken Beeinflussung der
Stufenperformance im Vergleich zum optimierten Einlaufgehduse ausgegangen. Um die
Auswirkungen zu quantifizieren, wird eine zum vorangegangenen Kapitel analoge Vorgehensweise
gewahlt, indem zuerst auf Unterschiede in der Berechnung von globalen Stufenparametern wie
Druckverhaltnis und Wirkungsgrad eingegangen wird, bevor dann mit einer detaillierteren
Betrachtung der Stromungsprofile die Ursachen der Unterschiede erforscht werden. Durch die
instationdaren Stromungen im Einlaufgehause, Variante B, ist es nicht moglich gewesen, eine
verldssliche stationdare Rechnung durchzufiihren. Zum einen bleiben die Residuen auch nach
vielen Iterationen vergleichsweise hoch, zum anderen stellt sich kein stationdarer Wert fir
Stufendruckverhaltnis und Wirkungsgrad ein. Vielmehr schwanken diese Werte in einem relativ
weiten Bereich von etwa 3 - 5 % des Absolutwerts. Aus diesem Grund mussten fir diese
Einlaufgehdusevariante alle Berechnungen instationar durchgefiihrt werden und durch den damit
einhergehenden hohen zeitlichen Aufwand wurden anstatt 5 (wie bei den anderen
Einlaufgehdusevarianten) nur 3 Betriebspunkte berechnet, die aber den gesamten stabilen
Arbeitsbereich der Stufe abdecken. Wie im Abschnitt zur Erprobung des Rechenverfahrens bereits
erwahnt, wurden fiir das aerodynamisch optimierte Einlaufgehduse stationare und instationare
Rechnungen durchgefiihrt, und es wurde festgestellt, dass die berechneten Druckverhaltnisse und
Wirkungsgrade im Auslegungspunkt quasi Gbereinstimmen. Es wurde jedoch auch erkannt, dass in
Richtung Pumpgrenze die Unterschiede deutlich groRer werden, insofern ist der Vergleich von
verschiedenen Einlaufgehausen, die einmal instationar und einmal stationdr berechnet wurden,
mit einer gewissen Ungewissheit verbunden. Abbildung 7-13 zeigt die berechnete Kennlinie fir
das radiale Einlaufgehduse, Variante B, im Vergleich mit den Berechnungen ohne und mit
optimiertem Einlaufgehause. Fir den Auslegungspunkt ist deutlich zu erkennen, dass sowohl
Druckverhdltnis als auch Wirkungsgrad der Transsonikstufe durch das radiale Einlaufgehause,
Variante B, abnehmen. Die Verringerung des Druckverhaltnisses um etwa 1 % und des
Wirkungsgrades um sogar 2 % bedeuten eine deutliche Verschlechterung des Betriebs des
Kompressors. Noch deutlicher sind die Unterschiede bei hoheren Massenstromen. Hier kommt es
zu einer drastischen Abnahme von Druckverhaltnis und Wirkungsgrad um fast 5 Prozentpunkte.
Dagegen kommt es im Bereich der Pumpgrenze nur zu einer geringen Verschlechterung der
Effizienzparameter. Es stellt sich nun die Frage, wo diese zusatzlichen Verluste auftreten und
wodurch sie hervorgerufen werden. Zur Beantwortung dieser Frage wurde ermittelt, wie sich die
Gesamtverluste der Stufe auf Vorleitreihe, Rotorreihe und Statorreihe verteilen, und es konnte
festgestellt werden, dass die zusatzlichen Verluste im Auslegungspunkt fast ausschlieBlich in der
Vorleitreihe entstehen. Der Verlauf des bezogenen Verlustbeiwerts (auf den gemittelten Wert bei
Variante A) Uber die Schaufelhdhe ist in Abbildung 7-14 dargestellt.
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Abbildung 7-13 Kennlinien fiir Druckverhdltnis und Wirkungsgrad bei unterschiedlicher
Einlaufgehdusegestaltung (oben)

Es fallt auf, dass die zusatzlichen Verluste etwa gleichmaRig in radialer Richtung auftreten.
Abbildung 7-14 zeigt auch die Zustrombedingungen der Vorleitreihe am Mittenschnitt, in
Gehausenahe sowie in Nabennahe fiir den Auslegungspunkt. Auffallig sind hier, wie schon bei der
separaten Betrachtung der Einlaufgehdusestromung, die beiden Wirbel, die lber etwa einem
Drittel der Zustromflache fiir sehr unglinstige Stromungsverhéltnisse vor allem im Bereich der
Nabe sorgen. Abhdngig vom Betriebspunkt treten sie in verschiedener Stiarke und an
verdnderlicher radialer Position auf. Da die Schaufelblatter der Vorleitreihe nur schwach
verwunden sind, wurde reprasentativ fiir die Gesamtschaufel eine 2D-Berechnung der
Profilumstromung am Mittenschnitt durchgefiihrt und so der zuldssige Arbeitsbereich des Gitters
ermittelt. Unter zuldssigem Arbeitsbereich des Gitters ist hier der Zustromwinkelbereich gemeint,
fir den die Profilverluste den doppelten Wert der Verluste bei optimalem Zustrémwinkel nicht
Uberschreiten. Durch die Wirbel entstehen lokal Zustromwinkel, die aulRerhalb des zuldssigen
Arbeitsbereichs liegen, und es kommt als Folge an den betroffenen Schaufelbldttern zu einer
Ablésung sowohl am Blatt als auch an der Nabe. Dadurch ist auch die Abstrémung in den von den
Wirbeln erfassten Bereichen hinter der Vorleitreihe deutlich verdandert (Abbildung 7-15, unten).
Dass die zusatzlichen Verluste in der Vorleitreihe vor allem durch die Wirbel verursacht werden,
lasst sich auch an der deutlicheren Auspragung der Nachlaufdellen hinter der Vorleitreihe
erkennen wie Abbildung 7-15, unten, ebenfalls eindrucksvoll zeigt. AuBerdem ist bemerkenswert,
dass die Ungleichférmigkeiten aus Umlenkung, Nachlauf, usw. wesentlich starker sind, als die
Ungleichformigkeiten, die direkt durch das Einlaufgehduse verursacht werden. Fir den
umlaufenden Rotor sind die starken Winkelvariationen von etwa 15 ° nur deshalb
unproblematisch, weil sie nur lokal und fir einen kurzen Moment auftreten. Es bleibt zu
untersuchen, ob die Rotorcharakteristik genau so ware, wenn Uiber den kompletten Umfang ein
konstanter mittlerer Fehlanstrémwinkel vorherrschen wirde. Abbildung 9-5 im Anhang zeigt am
Beispiel der Radialgeschwindigkeit und der spezifischen Entropieerhohung als MalR fir die
Verluste im Bereich der Wirbelstruktur hinter der Vorleitreihe die zeitliche Variation der
StrémungsgroRen. Die dargestellten maximalen Abweichungen vom (ber 3 Rotorumdrehungen
gebildeten Mittelwert sind sehr gering, d. h. der Wirbel verandert seine rdaumliche Lage nur wenig.
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In den Abbildungen 9-2 bis 9-4 im Anhang werden die umfangsgemittelten Zustrombedingungen
fir Rotor und Stator bei Verwendung des radialen Einlaufgehaduses, Variante B, mit denen bei
Verwendung des aerodynamisch optimierten Einlaufgehduses verglichen. Auch wenn sich nur
marginale Unterschiede zeigen, offenbart eine genauere Betrachtung der Zustrombedingungen in
Umfangsrichtung, dass die durch die Wirbel hervorgerufenen Ungleichférmigkeiten am
Rotoreintritt noch nicht vollstandig ausgeglichen sind. Im Hinblick auf Instabilitdten kénnten diese
Unterschiede im Strémungsprofil einen entscheidenden Einfluss haben, und es ist moglich, dass
neben der Reduzierung des Stufenwirkungsgrades auch eine Einschrankung des stabilen
Betriebsbereichs entsteht. Die Abbildungen 9-6 und 9-7 im Anhang zeigen den Verlauf der
Stromlinien und der Wirbelstrukturen (grau eingefarbt) im Nabenbereich, die aus der kombinierte
Berechnung der Transsonikstufe mit Einlaufgehduse, Variante A bzw. B, an 6 verschiedene
Zeitschritten ausgewertet wurden. Die Farben der Stromlinien kennzeichnen die turbulente
kinetische Energie. Es ist zum einen erkennbar, dass die Lage der Wirbel aus dem
Einlaufgehduase, Variante B, stabil ist, zum anderen, dass die turbulente kinetische Energie am
IGV-Eintritt nur lokal im Bereich der Wirbel erhdht ist und dann hinter der Transonikstufe tber
einen weiten Bereich verteilt wird. In den Berechnungen des Einlaufgehauses, Variante A, zeigen
sich dagegen die Wirbel und die erhohte Turbulenz nur sehr schwach.
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Abbildung 7-14 Verlustbeiwert der Vorleitreihe — Einfluss der Einlaufgehdusegestaltung (oben links),
Zustromwinkel Vorleitreihe — Radiale Position: Span = 0.1 (oben rechts),
Zustromwinkel Vorleitreihe — Radiale Position: Span = 0.5 (unten links),
Zustromwinkel Vorleitreihe — Radiale Position: Span = 0.9 (unten rechts)
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Abbildung 7-15 Lokale AblGsung in der IGV-Beschaufelung (oben), Strémungswinkel am IGV-Austritt bei

unterschiedlichen Einlaufgehdusevarianten (unten, links), Totaldruck am IGV-Austritt bei
unterschiedlichen Einlaufgehdusevarianten (unten, rechts)
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8 Zusammenfassung und Ausblick

Mit Hilfe numerischer Stromungssimulationen konnte der Einfluss der Einlaufgehdusegestaltung
auf die Stromungen in einer Transsonikstufe aufgezeigt werden. Eine nach aerodynamischen
Gesichtspunkten optimierte Gehdusegeometrie fihrt zu Anstromprofilen in der stromabwarts
liegenden Vorleitreihe, die von dieser so weit ausgeglichen werden, dass keine nennenswerten
negativen Auswirkungen auf die Stufencharakteristik zu erwarten sind. Durch die Umlenkung von
radialer in axiale Richtung sowie durch die Formgebung des Einlaufgehduses entstehen jedoch in
jedem Fall ungleichformige Stromungsprofile, die bei der Auslegung der Vorleitreihe
mitberiicksichtigt werden mussen.

Die axiale Baulange der Gehdusegeometrie bestimmt nicht nur den Platzbedarf der Maschine,
sondern auch das Stromungsprofil am Eintritt in die Vorleitreihe und damit auch deren Eignung,
die Stromung so umzulenken, dass der Rotor gilinstig angestrémt wird. Eine Verkirzung der
axialen Bauldnge ist nur in engen Grenzen moglich wenn nicht auch die Vorleitreihe an die
geanderten Zustromverhaltnisse angepasst wird. So konnte festgestellt werden, dass eine starke
Verkiirzung des Einlaufgehduses hohe Wirkungsgradverluste und eine Reduktion des
Druckverhdltnisses zur Folge hat. Die Transsonikstufe reagiert wegen der hohen Machzahlen
deutlich sensibler auf ein verandertes Einlaufstromungsprofil, und es entstehen Strémungen in
Vorleitreihe, Rotor und Stator, die nicht nur stark verlustbehaftet sind, sondern auch den stabilen
Arbeitsbereich der Stufe einschranken. Es kommt insbesondere zu einem fritheren Eintritt der
Schluckgrenze.

Die Untersuchungen haben auch bestatigt, dass die VergleichmalRligung und gewlinschte
Umlenkung der Stromung (iber die Vorleitreihe innerhalb eines sehr grolien
Zustromwinkelbereichs moglich ist. Alle Simulationsergebnisse sprechen dafiir, dass in dem
untersuchten Fall eines von radial auf axial umlenkenden Einlaufgehduses auch bei einer
Verkiirzung nicht mit Stromungswinkeln zu rechnen ist, die aulerhalb des zuldssigen Bereichs
liegen. Als groRte Herausforderung fiir eine weitere Verklrzung des Einlaufgehauses bleibt die
radial stark veranderliche Druck- und Massenstromverteilung so durch die Vorleitreihe
auszugleichen, dass am Rotoreintritt glinstige Zustrombedingungen vorliegen. Dies bedeutet aber
ebenfalls, dass eine bei der Auslegung beriicksichtige Ungleichformigkeit am Eintritt in die
Vorleitreihe vorliegen muss, da die Vorleitreihe ansonsten ihrerseits fir ein ungleichférmiges
Stromungsprofil am Rotoreintritt sorgen wiirde.

Es konnte im Rahmen dieser Arbeit dargestellt werden, dass die Gestaltung des Einlaufgehauses
einen auBerordentlich groRen Einfluss auf Druckverhéltnis und Wirkungsgrad der Transsonikstufe
hat. So bilden sich bei ungilinstiger Gestaltung Wirbel, die zum einen im Einlaufgehause selbst und
zum anderen in Vorleitreihe, Rotor und Stator der ersten Stufe hohe Verluste hervorrufen
kénnen. Darliber hinaus ergaben die Untersuchungen, dass die Wirbel hinter der ersten Stufe,
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wenn auch abgeschwacht, nach wie vor vorhanden sind und die Zustromung eventuell folgender
Strémungen negativ beeinflussen.

Eine starke Rickwirkung der Stromungen in der Transsonikstufe auf die Stromungen im
Einlaufgehduse konnte nicht nachgewiesen werden. Insofern liegt die Vermutung nahe, dass es
ausreichend ist, mit aus einer separaten Einlaufgehduserechnung ermittelten Randbedingungen
am Eintritt in die Vorleitreihe zu rechnen und so die Simulation des Einlaufgehduses von der
Simulation der Transsonikstufe zu entkoppeln.

Fir den Entwickler stellt sich die Frage, in wie weit der Entwurf eines Einlaufgehduses den
Verdichterbetrieb beeintrachtigt bzw. welche Ungleichformigkeiten toleriert werden kénnen. Die
in der Flugzeugindustrie weit verbreiteten Grenzwerte fir Kennzahlen wie das DC60-Kriterium
lassen sich nicht ohne weiteres auf die Gegebenheiten am Eintritt in den Verdichter einer
stationdren Gasturbine (bertragen. Hier haben die Simulationen gezeigt, dass negative
Auswirkungen bereits bei DC60-Werten beobachtet werden, die deutlich unter den Ublichen
Grenzwerten liegen. Am Beispiel des radialen Einlaufgehduses, Variante B, konnte gezeigt
werden, dass genau dort hohe Verluste entstehen, wo die Zustrombedingungen aulBerhalb des
Arbeitsbereichs des Vorleitreihen-Profils liegen. Dieser Arbeitsbereich wurde mit einer 2D-
Betrachtung und der Berechnung der Verlustbeiwerte fiir verschiedene Anstromwinkel ermittelt.
Um die Frage nach dem zuldssigen Stromungsprofil zu beantworten, missen die Stromungswinkel
an der Stelle, an der sich die Vorderkante der Vorleitreihe befindet, mit dem zulassigen
Zustromwinkelbereich der Vorleitreihe verglichen werden. Es bleibt fraglich, ob diese Aussage
auch bei einer Stufe ohne Vorleitreihe oder mit stark verwundenen Profilen giiltig bleibt.

Hinsichtlich der Genauigkeit von CFD-Simulationen einer Transsonikstufe bleiben zwei groRe
Herausforderungen. Zum einen ist es notwendig, die Werkzeuge zur Netz-Adaption so
weiterzuentwickeln, dass eine Auflésung eines raumlich gekriimmten VerdichtungsstofSes auch in
einer dreidimensionalen Stromungssimulaiton moglich wird. Erst hierdurch kénnen so wichtige
Phianomene wie die StoB-Grenzschicht-Wechselwirkung besser abgebildet und ein tieferes
Verstandnis gewonnen werden. Desweiteren missen Modelle entwickelt werden, die instabile
Betriebszustande wie das Pumpen zuverlassiger vorhersagen kénnen. Erst dann wird es moglich
sein, einen weiteren Kennlinienbereich des Verdichters mit Hilfe der numerischen
Stromungsmechanik zu berechnen und somit den Einfluss der Gehadusegestaltung auf die
Pumpgrenze zu quantifizieren.

Zuklinftige Forschungsarbeiten sollten sich auch intensiver mit der Frage beschaftigen, wie lange
eine Stoérung andauern muss, bis es zu negativen Auswirkungen auf die Verdichterstufe kommt.
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Abbildung 9-1  Zustrémmachzahl und maximale Machzahl in der Rotorpassage — Einfluss der axialen
Bauldnge
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Abbildung 9-2  Inzidenz und Massenstromdichte am Rotoreintritt bei 3 verschiedenen Betriebspunkten —
Einfluss der Einlaufgehédusegestaltung
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Abbildung 9-3

Einfluss der Einlaufgehédusegestaltung

Inzidenz und Massenstromdichte am Statoreintritt bei 3 verschiedenen Betriebspunkten —
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Abbildung 9-4

Zustrémmachzahl in der Rotorpassage (links) und maximale Machzahl in der Rotorpassage

(rechts)— Einfluss der Einlaufgehdusegestaltung
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Abbildung 9-5  Variation der Radialgeschwindigkeit mit der Zeit am IGV-Austritt - Span = 0.15 (unten,
links), Variation der spez. Entropieerh6hung mit der Zeit am IGV-Austritt - Span = 0.15
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Abbildung 9-6  Stromlinien im Nabenbereich mit Wirbelstrukturen (grau dargestellt durch Q-Isofléche),
Berechnung des radialen Einlaufgehduses, Variante A, mit Transsonikstufe zu
verschiedenen Zeitschritten (jeweils nach 60° Rotordrehung)
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Abbildung 9-7  Stromlinien im Nabenbereich mit Wirbelstrukturen (grau dargestellt durch Q-Isofldche),
Berechnung des radialen Einlaufgehduses, Variante B, mit Transsonikstufe zu
verschiedenen Zeitschritten (jeweils nach 60° Rotordrehung)
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10 Formelzeichen

a Schallgeschwindigkeit m/s

A Flache m’

C Absolutgeschwindigkeit m/s

Cp Spezifische Warmekapazitat bei konstantem Druck J/kgK = m/s’K

C: Schubspannungsgeschwindigkeit m/s

C Integrationskonstanten -

Co1, Coa, Cuty Turbulenzmodellkonstanten -

D Diffusionszahl -

DC60 Index einer Totaldruckungleichférmigkeit in Umfangsrichtung -

fw, fua, fua Dampfungsfunktionen im Turbulenzmodell -

h Spezifische Enthalpie m’/s’

i Inzidenz-Winkel rad

k Turbulente kinetische Energie mz/s2

m Massenstrom kg/s

Ma Machzahl -

n Drehzahl 57

p Statischer Druck Pa = kg/ms2

Py Produktionsterm kg/ms’
Dynamischer Druck Pa = kg/ms2

R Gaskonstante J/kgK = m/s’K

Ry Kriimmungsradius m

Re Reynoldszahl -

s Spezifische Entropie J/kgK = m/s’K

Sij Verzerrungsgeschwindigkeitstensor 1/s

Sd Stromdichte -

t Zeit s

T Temperatur K

u Umfangsgeschwindigkeit m/s

w Relativgeschwindigkeit m/s

y Wandabstand m

y+ Dimensionsloser Wandabstand -

Oly, O Turbulenzmodellkoeffizienten -

B StoRwinkel rad
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B4, B, B* Turbulenzmodellkoeffizienten -
) Grenzschichtdicke m
) Deviation-Winkel rad
& Kronecker-Delta -
APc/P Index einer Totaldruckungleichférmigkeit in Umfangsrichtung -
APr/P Index einer Totaldruckungleichférmigkeit in radialer Richtung -
ne Polytroper Wirkungsgrad -
Nrr Isentroper total-to-total Wirkungsgrad -
K Isentropenkoeffizient -
K Kdrmankonstante -
u Dynamische Viskositat Pas = kg/ms
s Wirbelviskositét Pas = kg/ms
% Kinematische Viskositat mz/s
0 Winkel rad
0 Index der Ausdehnung einer Ungleichférmigkeit in Umfangsrichtung -
v Stromungsablenkung Uber Verdichtungsstol rad
p Dichte kg/m’
c Uberdeckung = Profillinge/Teilung -
Gy Ows Oopls Ow2 Turbulenzmodellkonstanten -
T Reynoldsspannungen Pa = kg/ms2
Tw Schubspannung Pa = kg/ms’
0] Spezifische Dissipationsrate 1/s
Q Mittlere Vortizitat 1/s
Q; Vortizitatstensor 1/s
O Vortizitdtsterm 1/s
4 Verlustbeiwert -
Indizes:
* Kritische GroRRe im engsten Querschnitt
0 TotalgroRRe
1 Bezugsstelle 1
2 Bezugsstelle 2
area Flache
ave gemittelt

Summationsindex

Summationsindex

Summationsindex
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low

Niedrigdruckzone

lowest 60 degrees

60° Kreisausschnitt mit geringstem mittlerem Totaldruck

n Normalkomponente

red Reduzierte GrofRe

S Isentrope Zustandsanderung
u Umfangskomponente

Grenzschicht
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