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Kurzfassung

Ein sich dndernder Energiesektor erfordert Anpassungen der Betriebsweise von in Kraft-
werken eingesetzten Pumpen. Insbesondere im Falle mehrstufiger Kesselspeisepumpen
restringieren auftretende Kennlinieninstabilitdten die Betriebsgrenzen der Maschinen. Um
einen sicheren teillastigen Betrieb solcher Pumpen sicherzustellen, besteht die Herausfor-
derung allgemein giiltige Methoden zur Beseitigung auftretender Kennlinieninstabilitét
herauszuarbeiten. Als Ursache von Kennlinieninstabilitdten mehrstufiger Kesselspeisepum-
pen konnte in einer Vielzahl vorangegangener Untersuchungen die auftretende Rotor-Stator
Interaktion zwischen Laufrad und nachgeschaltetem Leitrad ausgemacht werden. Aufgrund
der Komplexitat der durch die Rotor-Stator Interaktion induzierten, hochgradig instatio-
niaren Stromung, sind die der Kennlinieninstabilitdt zugrundeliegenden Strémungsphéano-
mene bis heute noch nicht vollstandig verstanden. Einigkeit herrscht dartiiber, dass der
Schragabschnitt des Leitrades bei Einsetzen einer Kennlinieninstabilitat einen Einbruch
im Druckaufbau erfihrt, was die Stabilitdt der gesamten Kennlinie signifikant beeinflusst.
Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der Untersuchung der Schragabschnittsgestaltung
von Leitrddern und deren Einfluss auf die Kennlinieninstabilitit einer radialen Kreiselpum-
pe. Hierzu wurde ein modularer Pumpenpriifstand entwickelt. Dieser umfasst als Hydraulik
eine Repetierstufe mit einer im Auslegungspunkt vorherrschenden, spezifischen Drehzahl
von n, = 35 (min, m?/s, m). Bei der Leitradauslegung wurde darauf geachtet, dass sich
lediglich der Querschnittsflichenverlauf im Schragabschnitt &ndert. Der Leitradeintritts-
winkel, engste Querschnitt und Diffusorverlauf blieben unverédndert. Als Referenz zum
allgemeinen Einfluss des Leitrades auf die Kennlinie wurde zusatzlich eine Variante mit
glattem Leitring untersucht. Neben den klassischen Performance-Kennwerten erfolgte zur
Bestimmung des sich &ndernden Stromungsverhaltens eine Auswertung der Komponenten-
kennlinien, der auftretenden Druckpulsationen an verschiedenen radialen Positionen im
Leitrad sowie die Messung der auftretenden Axialkraft.

Die Ergebnisse der Untersuchungen zeigen, dass eine Anderung des Schrigabschnitts im
Leitrad sowohl den Betriebspunkt bei einsetzender Kennlinieninstablitiat verschiebt als
auch Form und Grofle des entstehenden Sattels verdndert. Ebenso ist eine Anderung der
auftretenden Druckpulsationen im engsten Querschnitt des Leitrades in Abhangigkeit
Schragabschnittsgestaltung zu beobachten. Fiir eine Referenzvariante mit glattem Lei-
tring trat keine Kennlinieninstabilitat auf. Auswertungen der Sekundéarstromungen der
numerischen Simulationen zeigen, dass die Schragabschnittsgestaltung Einfluss auf die
Laufradaustrittsrezirkulation hat. Fiir die Variante des glatten Leitrings weist die Laufrad-
austrittsstromung im zeitlichen Mittel iber die ausgewerteten Betriebspunkte qualitativ
ein stabiles Stromungsprofil auf. Bei Verwendung eines Leitrades stellt sich, unabhéngig der
Leitradvariante, im Bereich der Kennlinieninstabilitit eine Anderung des Strémungsprofils
am Laufradaustritt ein. Hinzu kommen Querkanalwirbel im Schragabschnitt des Leitrades,
die, je nach Schragabschnittsgestaltung, in Position und Groéfle variieren.
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Abstract

Changing demands during the energy transmission require the operating mode of pumps
used in power plants to be adapted. Particularly in the case of multi-stage boiler feed
pumps, head-curve instability restricts the operating flow range. In order to ensure safe
off-design operation, the challenge is to find out generally valid ways to eliminate the
head-curve instability of those pumps. A large number of previous studies have identified
the rotor-stator interaction between the impeller and the vaned diffuser as the cause of
the head-curve instability for this specific type of pumps. Due to the complexity of the
highly unsteady flow induced by rotor-stator interaction, the flow phenomena underlying
the performance curve instability are not fully understood yet. It is commonly believed,
that the inlet triangle section of the vaned diffuser has an important role in the shape of
the head-curve and instability.

The present work investigates the inlet triangle section design of the vaned diffuser and
its influence on the head-curve instability of a centrifugal pump. For this purpose a
model pump with a modular design has been developed. The pump represents a middle
stage of a multistage pumpe with a specific speed of n, = 35 (min, m3/s, m) at design
conditions. When designing the vaned diffuser, care was taken to ensure that only the
area distribution in the inlet triangle section is changed, while the inlet angle, throat area
and the guide-vane channel shape are kept unaffected. As a reference, a model variation
with a vaneless diffuser has additionally been investigated. Besides classic performance
characteristics the changing flow behavior was determined by evaluating the internal head
curves. Furthermore, pressure pulsations occurring at various radial positions in the vaned
diffuser and axial forces are evaluated.

The results of the investigations show that a change in the inlet triangle section shifts the
onset of head-curve instability and also changes the shape of the performance curve. A
change in the pressure pulsations occurring in the inlet throat of the vaned diffuser can
also be observed as a function of the inlet triangle section design. No instability occurred
for a version with vaneless diffuser. Evaluations of the secondary flows from numerical
simulations show that the inlet triangle section design has an influence on recirculation at
the impeller outlet. For the vaneless diffuser, the impeller outlet flow shows a qualitatively
stable time averaged velocity profile for the evaluated operating points. In contrast, the
velocity profiles of the investigated vaned diffusers differ depending on the flow rate. A
change in the impeller outlet recirculation occurs in the area of head-curve instability. In
addition, cross-channel vortices in the inlet triangle section of the vaned diffuser occur,
which vary in shape and size depending on the design of the inlet triangle section.
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1 Einleitung

Kennlinien von Kreiselpumpen, die mit sinkendem Volumenstrom keinen stetigen Anstieg
in der Forderhohe (dH/dQ > 0) aufweisen, werden als instabil bezeichnet. Im Allgemeinen
lassen sich zwei Formen von Kennlinieninstabilitdten unterscheiden. Pumpen mit kleiner
spezifischer Drehzahl (n, < 25 (min,m?/s, m)) weisen die Gefahr einer Kennlinie mit
einem Forderhohendefizit bei Q = 0m?/s auf, [38]. Giilich [38] fiihrt an, dass sich eine
stabile Kennlinie nahe des Nullférderstroms durch eine Verstirkung der Rezirkulation
an Laufradein- und -austritt erzeugen lasst. Neben den in [38] aufgezdhlten Faktoren zur
Stabilisierung der Kennlinie zeigen Neumann [74] und Yedidiah [104] in ihren Veroffentli-
chungen diverse geometrische Modifikationen des Pumpenlaufrades auf, um diese Form
der Instabilitdt zu beheben oder zumindest abzuschwéchen. Weitere Veroffentlichungen zu
diesem Thema finden sich beispielsweise in [14, 67, 78, 76, 77, 62].

Kreiselpumpen mit integriertem Leitrad und spezifischen Drehzahlen n, > 30 (min, m®/s, m)
weisen eine starke Anfélligkeit fiir Kennlinieninstabilitdten in Form eines Sattels auf, vgl.
[38, 37, 39, 47, 46]. Dabei verschiebt sich der Eintritt der Instabilitdt mit wachsender
spezifischer Drehzahl tendenziell in Richtung des Auslegungsvolumenstroms [38]. Fiir diese
Form der Kennlinieninstabilitat sind dem Autor dieser Arbeit nach heutigem Stand weder
die spezifische Ursache noch eine allgemeine Moglichkeit zu deren Unterdriickung bekannt.
Die folgende Arbeit befasst sich daher mit der weiteren Untersuchung der Ursache des
Auftretens einer sattelformigen Kennlinieninstabilitat.

1.1 Stand der Technik

Im Laufe der vergangenen 85 Jahre wurden eine Vielzahl an Untersuchungen zur Kennli-
nieninstabilitdt sowohl im Bereich der Pumpen als auch an Kompressoren durchgefiihrt.
Aus erstgenanntem Bereich finden sich Ergebnisse fiir Radial-, Halbaxial- sowie Axial-
maschinen wieder, da die Gefahr des Eintretens einer Kennlinieninstabilitat mit groferer
spezifischer Drehzahl (n,) stetig zunimmt. Im Folgenden soll lediglich eine Ubersicht der
Arbeiten an Radialpumpen aufgefithrt werden, da sich die primére Art des Druckaufbaus
im Laufrad bei Axialpumpen signifikant unterscheidet. Kompressoren werden in der Litera-
turiibersicht ebenfalls aufler Acht gelassen, da einerseits kompressible Effekte auftreten und
sich andererseits die Auslegung radialer Laufrader in Kompressoren merklich von radialen
Pumpenlaufriddern unterscheidet. Nachfolgend findet eine chronologische Zusammenfassung
aus der Literatur bekannter Untersuchungen zum Phédnomen der Kennlinieninstabilitéit
statt.

Eine der ersten Veroffentlichungen, die eine Kennlinieninstabilitdt bei Kreiselpumpen mit
Leitrad aufzeigt, stammt von Schrader [89] aus dem Jahr 1938. Gegenstand der Unter-
suchung war der Einfluss verschieden ausgefiihrter Leitschaufeln auf den Druckaufbau
im Leitrad an einer Kreiselpumpe mit Leitrad und nachgeschaltetem Spiralgehduse. Als
Variationsparameter wahlte Schrader das Durchmesserverhéltnis von Leitradeintritt zu
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Laufradaustritt (ds/ds), den Einfluss des engsten Querschnittes im Leitrad (a5) sowie
die Form des Schrégabschnittes. Mit Verweis auf frithere Arbeiten von Hagmeyer [44]
und von der Niill [75] gilt ein besonderes Augenmerk dem Schragabschnitt, da dieser als
mafgeblich fiir den statischen Druckaufbau im Leitrad gilt. Die Ergebnisse von Schrader
zeigen, dass eine Anderung der Form der Schaufelsaugseite im Schriagabschnitt, weg von
einer logarithmischen Spirale zu einer geradlinigen Schaufelform, eine Verschiebung des
Kennliniensattels hin zu grofleren Volumenstromen nach sich zieht. Allerdings gilt es
bei den Ergebnissen von Schrader zu beachten, dass mit Verdnderung der Schaufelform
im Schriagabschnitt auch eine Anderung des Leitradeintrittwinkels verbunden ist. Als
weiteres Ergebnis zeigt Schrader die Messergebnisse eines unbeschaufelten Ringraums.
Auch fir diesen Fall ist eine geringe Kennlinieninstabilitét ersichtlich, die sich sehr nahe
am Betriebsoptimum auspragt. Das von Schrader untersuchte Laufrad war als Laufrad
mit einfach gekriimmten Schaufeln und radialem Eintritt ausgefiihrt, was, im Gegensatz
zu modernen Laufradern, insbesondere in Teillast zu einer anderen Laufradstromung und
damit einhergehend zu abweichenden Laufrad-Leitrad Interaktionen fiihrt.

Makay und Szamody [66] gehen in ihrer Veroffentlichung auf mogliche Ursachen ein, die zu
einem Pumpenversagen fithren konnen. Dabei untersuchten sie eine Vielzahl an Pumpen-
schidden auf ihre Ursache und stellten in diesem Zusammenhang heraus, dass im Bereich
der Kennlinieninstabilitaten erhohte Vibrationen und Druckpulsationen entstehen, die als
Ursache fiir das Versagen von Pumpen verantwortlich sein kénnen. Als Resultat fithren die
erwahnten Phdnomene einerseits zu einer Begrenzung des fahrbaren Volumenstroms sowie
der Problematik, Pumpen mit auftretender Kennlinieninstabilitdt im Parallelbetrieb zu be-
treiben. In seiner Arbeit von 1980 stellte Makay [65] einige Stromungsvorgédnge im Laufrad,
die zu hydraulischen Instabilitdten fithren, schematisch dar. Nach Makay und Szamody
[66] liegt die Ursache einer auftretenden Kennlinieninstabilitit allgemein im hydraulischen
Design der Pumpe. So wird diese durch verschiedene Stréomungsabrisse, Riickstromgebiete,
Sekundérstromungen oder Stall in den hydraulischen Kanélen hervorgerufen.

In einer von Kanki et al. [55] 1981 untersuchten Hydraulik mit spezifischer Drehzahl
n, ~ 38 (min, m?/s, m) konnte kein Einfluss der untersuchten Laufrad-Schaufelzahl auf
die Form der Kennlinieninstabilitat einer Leitradpumpe festgestellt werden.

Hergt und Starke [47] untersuchten den systematischen Zusammenhang zwischen auftre-
tender Kennlinieninstabilitdt und der spezifischen Drehzahl der Pumpe. Sie kamen zu
dem Ergebnis, dass Radialpumpen mit spezifischen Drehzahlen n, > 30 (min, m?/s, m)
anfallig fiir Kennlinieninstabilitdten mit sattelformigen Férderhohenkurven sind. Durch-
gefiihrt wurden Messungen an Leitradpumpen mit Luft als Medium. Eine sattelférmige
Kennlinieninstabilitdt wird demnach durch eine entgegen der Drehrichtung des Laufrades
auftretende Riickstromung aus dem Leitrad verursacht. Ursache ist eine Anderung der Lauf-
radabstromung in axiale Richtung, die durch geringere Abstromwinkel an der Deckscheibe
gekennzeichnet ist. Durchgefithrte Axialkraftmessungen zeigen, dass ein Auftreten der
sattelformigen Kennlinieninstabilitit mit einer sprunghaften Anderung der auftretenden
Axialkraft einhergeht. Zusétzliche Untersuchungen zeigten, dass sich eine dreidimensionale
Anpassung des Leitradeintrittswinkels kontraproduktiv auf die sattelférmige Kennlinienin-
stabilitat auswirkte und bereits geringe Fertigungstoleranzen die Kennlinieninstabilitét
beeinflussen. Im Rahmen ihrer Untersuchungen zeigten die Autoren ebenfalls auf, dass ein
Auftreten der Kennlinieninstabilitéit keine Reynoldszahlabhéngigkeit aufweist.
Aufbauend auf den Ergebnissen von Hergt und Starke [47] vertieften Hergt und Jaberg
[46] die Untersuchungen zur Ursache einer eintretenden Kennlinieninstabilitdt an einer
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mehrstufigen Pumpe mit Leitrad. Die Ergebnisse zeigen auf, wie sich das umfangsgemittel-
te Abstromverhalten des Laufrades tiber den Bereich der Kennlinieninstabilitit verhélt.
So ist eine asymmetrische Laufradabstromung mit einem Rezirkulationsgebiet an der
Tragscheibe fiir Volumenstrome zwischen dem Auftreten des Sattels und des Auslegungs-
punktes ersichtlich. Im Bereich des Kennliniensattels stellt sich ein relativ symmetrisches
Abstromprofil mit Rezirkulationsgebieten sowohl an der Trag- als auch an der Deckscheibe
ein. Fiir den wieder stabilen Kennlinienbereich zwischen Sattel und Nullférderstrom findet
sich erneut ein asymmetrisches Abstromgebiet vor. Dabei ist allerdings ein Wechsel der
Rezirkulationszone von Trag- zu Deckscheibe aufgetreten. Die Autoren sehen die Ursache
der Kennlinieninstabilitdt in Riickstromungen am Laufradaustritt. Diese beginnen in
einzelnen Laufradpassagen in nicht periodischer Weise und stehen mit dem beginnenden
periodischen Abreiflen (Rotating Stall) im Zusammenhang. Hierdurch verandert sich die
Abstromrichtung aus dem Laufrad dergestalt, dass diese wesentlich stiarker vom theoretisch
berechneten Wert abweicht und somit die Stréomungsverluste im Leitrad deutlich erhoht
werden.

Galich [36, 37], Gilich et al. [40] und Giilich und Egger [39] untersuchten den Einfluss
verschiedener geometrischer Parameter in Bezug auf das Kennlinienverhalten bei vorhan-
dener sattelférmiger Kennlinieninstabilitat. Dies betrifft beispielsweise den Einfluss des
engsten Querschnitts im Leitrad (vgl. [36]), den Spalt zwischen Laufradaustritt und den
Deckscheiben des Leitrades (Gap A) (vgl. [40]), das Breitenverhéltnis von Leitrad zu
Laufrad bs/by (vgl. [39]), sowie das gesamte Laufrad- (vgl. [39, 37]) und Leitraddesign (vgl.
[39]). Des Weiteren zeigt Giilich [36] wie sich eine Kennlinieninstabilitdt einer mehrstufigen
Pumpe in der erste Stufe, einer Repetierstufe und der letzten Stufe unterschiedlich ausprégt.
Nach [36] ist die Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt entscheidend fir den
Druckaufbau im Leitrad, wobei diese auch durch sich andernde Stromungsverteilung am
Laufradeintritt, beispielsweise durch Einsetzen des Teillastwirbels, beeinflusst werden kann.
In [37] fasst Giilich die bisherigen Ergebnisse zur Kennlinieninstabilitét zusammen. Er
kommt zu dem Schluss, dass Kennlinieninstabilitdten in Form eines Sattels durch plotzliche
Anderungen der Stromungsverteilung am Laufradaustritt entstehen und hierdurch den
Druckriickgewinn im Leitrad negativ beeinflussen. Im Bereich des Kennliniensattels findet
ein Wechsel des Rezirkulationsgebietes am Laufradaustritt von Deckscheibe zu Tragscheibe
- oder umgekehrt statt. Dieses Phanomen bezeichnet Giilich als ,,pattern switching“und
ist seiner Ansicht nach die Ursache fiir die Ausbildung einer Kennlinieninstabilitit. Der
Bereich des Minimums an Forderhohe im Sattel ist durch eine symmetrische Laufradab-
stromung mit relativ geringen Rezirkulationsgebieten gekennzeichnet. Zusammenfassend
stellt Giilich in [37] heraus, dass sattelférmige Kennlinieninstabilitaten in der Regel bei
spezifischen Volumenstromen 0,6 < ¢ < 0,9 auftreten und zwar dann, wenn es mit zu-
nehmender Teillast, neben der generell wachsenden Verzogerung im Leitrad, zu immer
starker werdenden Ungleichférmigkeiten der Abstréomung im Laufrad kommt. Wahrend
der statische Druckriickgewinn im Laufrad durch die auftretenden Ungleichférmigkeiten
der Stromung nahezu unbeeinflusst bleibt, wird dieser im Leitrad stark reduziert und die
Kennlinie wird instabil.

Eisele et al. [24] untersuchten instationdre Stromungsvorgénge im Spalt zwischen Laufrad
und Leitrad mittels Laser-Doppler-Anemometrie (LDA) und Particle Tracking Velocimetry
(PTV). Auch bei Eisele et al. tritt im Verlauf des Kennliniensattels ein Wechsel des
Riickstromgebietes von der Deck- zur Tragscheibe auf. Zudem zeigen die Autoren, dass
sich erste Rezirkulationsgebiete aus dem Leitrad in das Laufrad bereits bei Volumenstro-
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men auspragen, die deutlich rechts des Sattels liegen. Diese Rezirkulationsgebiete treten
zunéchst nahe der Leitradeintrittskante auf und sind abhéngig von der Position zwischen
Laufrad und Leitrad. Eine Auswertung des Druckaufbaus im Leitkanal zeigt, dass dieser im
Schragabschnitt mafigeblich zur Kennlinieninstabilitat beitragt und die Stromung in diesem
Bereich hochgradig instationar ist. Im Gegensatz hierzu stabilisiert der sich anschlieSende
Diffuser die Kennlinie wieder sowohl in Hinsicht auf eine Kennlinieninstabilitit als auch in
Bezug auf die Instationaritat.

Im Jahr 1998 veroffentlichte Schill [87] eine Reihe von Vorschldgen, die zu einer Vermeidung
der Kennlinieninstabilitat fithren konnen. Jedoch sind diese Mafinahmen nicht zwingend
von Erfolg und gehen zudem mit einer Einbufle des Wirkungsgrades oder anderer negativer
Auswirkungen einher. Als mogliche Mainahmen nennt Schill beispielsweise eine hydrau-
lische Auslegung nach kleinerer Druckzahl, die Verwendung ldngerer Diffusorkanéle im
Leitrad, weniger Leitschaufelzahlen oder kleinere Laufradabstromwinkel.

Sinha et al. [91] untersuchten die Kennlinieninstabilitdt einer einstufigen Leitradpumpe mit
nachgeschaltetem Spiralgehduse. Die Ergebnisse der Autoren zeigen, dass beim Eintreten
der Kennlinieninstabilitat Rotating Stall im Leitrad vorliegt. Die dadurch auftretenden
Stromungsstrukturen von vollstandig verblocktem Leitradkanal bei abgeloster Stromung
bis hin zu einem Jet Flow durch einen Leitradkanal bringen einen Anstieg der Druckpulsa-
tionen im Leitrad mit sich. Weiter zeigen Sinha et al. auf, dass sich ein Rezirkulationsgebiet
vom Spalt zwischen Leitrad und Laufrad (Gap A) ausbildet und sich in den Laufradaustritt
ausbreitet. Allerdings ist das Durchmesserverhéltnis zwischen Leitradeintrittskante und
Laufradaustritt (Gap B) der untersuchten Pumpe mit ds/dy = 1,2 signifikant groer als
dies in modernen Leitradpumpen der Fall ist.

Pruniéres et al. [83] und Pruniéres und Kato [84] untersuchten die Kennlinie der ersten Stufe
einer mehrstufigen Radialpumpe mit spezifischer Drehzahl n, ~ 34 (min, m®/s, m). Die Au-
toren zeigen mittels RANS-Simulationen auf, dass eine asymmetrische Laufradabstrémung
mit vorhandenem Rezirkulationsgebiet an der Tragscheibe bereits bei Volumentréomen
oberhalb des Kennliniensattels vorhanden ist. Dieses Rezirkulationsgebiet verkleinert das
Einstromgebiet am Leitradeintritt und verhindert nach Ansicht der Autoren somit eine
effektive Stromungsverzogerung und den statischen Druckaufbau im Leitrad. Mit Einset-
zen des Kennliniensattels nimmt das Rezirkulationsgebiet merklich ab. Ein Wechsel zur
Deckscheibe ist nicht erkennbar. Zeitgleich mit der Abnahme des Rezirkulationsgebietes
am Laufradaustritt bildet sich der Teillastwirbel am Laufradeintritt aus. Von Prunieres
und Kato [84] durchgefiihrte LES-Simulationen zur untersuchten Pumpe weichen stark
vom experimentellen Ergebnis ab. Als Ursache hierzu sehen die Autoren einen fiir die nu-
merischen Simulationen falsch angenommenen Vordrall. Im Rahmen der LES-Simulationen
beobachten Prunieres und Kato einen Wechsel des Riickstromgebietes am Laufradaustritt
von der Tragscheibe zur Deckscheibe. Zusétzlich bilden sich im Leitrad Rezirkulationszonen
und Stall aus.

Vermunt et al. [99] stellten eine sattelformige Kennlinieninstabilitdt bei einer Leitradpum-
pe mit spezifischer Drehzahl n, ~ 15 (min, m?/s, m) fest. Erstaunlich ist hier, dass die
Kennlinieninstabilitat lediglich fiir ein abgedrehtes Laufrad, also mit einer Vergroflerung
des Durchmesserverhéltnisses dy/ds eintritt. Anhand durchgefithrter CFD-Simulationen
zeigen die Autoren auf, dass die Kennlinieninstabilitdt mit Einsetzen von Rotating Stall im
Leitrad einhergeht. Dabei bildet sich eine Stall-Zelle aus, die eine Leitrad-Passage blockiert
und ein bis zwei benachbarte Passagen beeinflusst.

Kim [57] untersuchte den Einfluss der meridionalen Breite von Lauf- und Leitrad bei
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konstantem Breitenverhéltnis b3 /by auf die Kennlinieninstabilitdt an einer vierstufigen
Pumpe mit spezifischer Drehzahl n, = 30 (min, m*/s, m). In der gemessenen Kennlinie
treten zwei Instabilitdten auf. Die erste, ndher am Auslegungspunkt gelegene entsteht
durch einen plétzlich abfallenden Druckaufbau im Schragabschnitt des Leitrades. Druck-
messungen im Radseitenraum und zugehorige Geschwindigkeitsverteilungen zeigen, dass
es im Bereich des Kennliniensattels zu einem Wechsel des Rezirkulationsgebietes am
Laufradaustritt von der Deckscheibe zur Tragscheibe kommt. Dieser Wechsel erzeugt einen
erhohten Impulsaustausch zwischen den Stromlinien im Schrigabschnitt des Leitrades.
Kim sieht die dadurch entstehenden Mischungsverluste als hauptverantwortlich fiir die
Kennlinieninstabilitat an. Eine zweite Kennlinieninstabilitat tritt bei starker Teillast auf,
welche durch Einsetzten des Teillastwirbels in der ersten Stufe hervorgerufen wird. Ein
systematischer Zusammenhang zwischen meridionaler Breite und dem Auftreten der sat-
telformigen Kennlinieninstabilitat konnte nicht gefunden werden. Zusatzlich fasst Kim in
seiner Arbeit einige wichtige geometrische Parameter und Betriebsparameter zusammen,
die die Kennlinieninstabilitat und die Pumpleistung beeinflussen.

Untersuchungen zu sattelformigen Kennlinieninstabilitdten an Pump-Turbinen im Pumpen-
Modus stammen von Ubaldi und Zunino [98], Ran et al. [85], Guggenberger et al. [43]
und Guggenberger [42]. Ubaldi und Zunino [98] untersuchten eine Pump-Turbine im
Pumpen-Modus mit Luft als Stromungsmedium. Die zugehorige Kennlinie weist einen
instabilen Verlauf zwischen ¢ = 0,58 und ¢ = 0,83 auf. Bereits fiir Volumenstrome
q > 0,83 bildet sich im Bereich der Deckscheibe ein dreidimensionales Ablosegebiet im
Leitkanal aus. Die Grofle des Ablosegebietes nimmt fiir sinkende Volumenstréme zu bis im
Forderhohenminimum des Sattels eine instabile Stromungsstruktur am Laufradaustritt
beobachtet wird. Bei diesem Volumenstrom kommt es, wie auch in [46, 37] beschrieben, zu
einem Wechsel des Riickstromgebietes - in diesem Fall von der Deck- zur Tragscheibe. Fiir
weiter sinkende Volumenstrome verharrt das Riickstromgebiet an der Tragscheibe. Mit
dem Wechsel der Position des Riickstromgebietes stellt sich ein Teillastwirbel ein, der mit
sinkendem Volumenstrom zunimmt.

In der von Ran et al. [85] untersuchten Pump-Turbine treten zwei Instabilitdten auf, eine
sehr nahe am Auslegungspunkt und eine bei starkerer Teillast. In der Veroffentlichung
wird lediglich die Ursache der sich in starkerer Teillast befindlichen Instabilitat untersucht.
Als Ursache machen die Autoren ein komplexes Wirbelgebilde am Laufradeintritt aus.
Diese Wirbelgebilde treten nahe der Deckscheibe auf und fithren dort zur vollstandigen
Verblockung einzelner Schaufelpassagen.

Guggenberger et al. [43] und Guggenberger [42] analysierten das Stromungsverhalten
einer Pump-Turbine mit spezifischer Drehzahl n, = 45 (min, m*/s, m). Auch bei dieser
Pumpturbine ist eine ausgepriagte Kennlinieninstabilitdt vorhanden. Allerdings ist auf
Basis durchgefiihrter PIV-Messungen kein Wechsel eines Rezirkulationsgebietes von der
Deckscheibe zur Tragscheibe oder umgekehrt aufgetreten. Stattdessen bildeten sich einzelne
Wirbel aus, die sich von den Laufradschaufeln entgegen der Hauptstromungsrichtung in
das Saugrohr ausdehnten.

Kaupert [56] und Baum und Bohle [5] untersuchten das Einsetzten einer sattelformigen
Kennlinieninstabilitdt an Spiralgehdusepumpen mit Doppelspirale. In der von Kaupert
untersuchten Pumpe mit spezifischer Drehzahl n, &~ 91 (min, m®/s, m) tritt die Kennli-
nieninstabilitidt aufgrund eines Hystereseeffekts bei unterschiedlichen Volumenstrémen
auf, abhéngig davon, ob die Kennlinie von niedrigem zu hohem Volumenstrom gefahren
wird oder umgekehrt. Am Laufradaustritt konnte Kaupert experimentell mittels Fiinfloch-
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sondenmessung ein asymmetrisches Abstromverhalten mit einsetzender Rezirkulation an
der Deckscheibe beobachten. Ein Wechsel des Rezirkulationsgebietes von Deckscheibe zu
Tragscheibe konnte hingegen nicht identifiziert werden. Numerisch ist in den Ergebnissen
von Kaupert kein Rezirkulationsgebiet am Laufradaustritt erkennbar.

Die numerischen Ergebnisse von Baum und Bohle [5] an einer Spiralgehdusepumpe mit
spezifischer Drehzahl n, = 52 (min, m?/s, m) weisen mit Einsetzen der Kennlinieninsta-
bilitat kein Rezirkulationsgebiet am Laufradaustritt auf. Stattdessen wird ein plotzlich
einsetzender Teillastwirbel als Ursache der plotzlichen Anderung der Foérderhéhe ausge-
macht. Dieser fiihrt zu einer Verblockung der Stromung nahe der Deckscheibe am Eintritt
in den Laufradkanal. Stromab des Teillastwirbels stromt das Fluid von der Tragscheibe in
Richtung Deckscheibe und heilt die Stromung zum Laufradaustritt hin.

Im Folgenden wird aufbauend auf den Ergebnissen der Literatur die Forschungsfrage der
vorliegenden Arbeit abgeleitet.

1.2 Zielsetzung und Arbeitshypothesen

Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, eine mogliche Ursache fiir das Auftreten einer Kenn-
linieninstabilitat zu identifizieren. Wie im vorherigen Abschnitt dargelegt, hat sich der
statische Druckaufbau im Schragabschnitt des Leitrades als signifikant fiir das Eintreten
einer Kennlinieninstabilitat erwiesen. Da dem Autor dieser Arbeit zum jetzigen Zeitpunkt
keine Arbeiten bekannt sind, die den Einfluss der Schragabschnittsgestaltung, bei un-
verdndertem Leitradeintrittswinkel (ay), Diffusorbereich und Leitradaustrittswinkel (ap)
untersuchen, soll diese Fragestellung hier aufgegriffen werden.

Hierzu wird zunéchst ein Auslegungstool zur parametrischen Entwicklung von Leitrddern
entwickelt, welches es ermoglicht, gezielt einzelne Parameter beim Leitradentwurf systema-
tisch zu untersuchen. Mit Hilfe dieses Tools soll die zentrale Fragestellung dieser Arbeit
untersucht werden. Diese lautet:

Wie wirkt sich eine Anderung der Geometrie des Schrigabschnittes eines Leitrades auf die
Kennlinieninstabilitdt einer Repetierstufe einer mehrstufigen Leitradpumpe aus?

Zur Untersuchung dieser Fragestellung wird eine Repetierstufe einer mehrstufigen Leitrad-
pumpe ausgelegt. Zunichst werden, neben einem Laufrad, drei Leitrader mit unterschiedli-
chem Flachenverlauf im Schragabschnitt ausgelegt. Neben den drei Leitradvarianten erfolgt
eine Betrachtung mit schaufellosem Diffusor als Referenz, um den Einfluss eines Leitrades
auf die Laufradstromung zu evaluieren. Neben der Performance der Pumpenstufe werden
experimentell und numerisch verschiedene Komponentenkennlinien betrachtet. Zuséatzlich
wird ein Zusammenhang zwischen eintretendem Teillastwirbel und Kennlinieninstabilitat
dargestellt. Es wird aufgezeigt, wie sich auftretende Druckpulsationen am Leitradeintritt
und im engsten Querschnitt iiber die Kennlinie verhalten. Mittels numerischer Ergebnisse
erfolgt ein Vergleich der Stromungsverluste im Schragabschnitt der drei unterschiedli-
chen Leitradvarianten. Eine Betrachtung von Sekundérstromungen in zwei benachbarten
Schriagabschnitten soll Anderungen in der Stromung im Bereich der Kennlinieninstabilitét
aufzeigen.



1 FEinleitung

1.3 Aufbau der Arbeit

Die folgende Arbeit ist wie folgt aufgebaut: In Kapitel zwei werden die theoretischen
Grundlagen dieser Arbeit beschrieben. Zunéchst werden die verwendete Nomenklatur und
die Berechnung der Performance Grofien eingefithrt. Anschlielend erfolgt eine Beschreibung
verschiedener Stromungszustinde, Rotor-Stator Interaktion sowie die Verlustberechnung
und die Transformation von Zeit in Frequenzbereich. Das Kapitel schlieft mit der Beschrei-
bung des entwickelten Auslegungstools fiir die parametrische Erzeugung von Leitrddern.
Das dritte Kapitel beschaftigt sich mit den untersuchten Hydrauliken. Es wird detailliert
auf die Auslegung des Laufrades und der verschiedenen Leitrdder eingegangen. Im vier-
ten Kapitel werden der experimentelle Aufbau der Versuchspumpe und der verwendete
Versuchskreislauf beschrieben. Zusétzlich wird die verwendete Messtechnik eingefithrt. Im
finften Kapitel erfolgt eine Erlauterung der durchgefiihrten numerischen Simulationen
mittels CFD. Zunachst wird das Simulationssetup, bestehend aus Modellaufbau und
durchgefiihrter Vernetzung, erlautert. AnschlieBend werden die Ergebnisse einer durchge-
fithrten instationdren Netzstudie préasentiert. Im sechsten Kapitel werden die Ergebnisse
der experimentellen und numerischen Ergebnisse ausgewertet. Der Einfluss der Gestaltung
des Schriagabschnitts wird anhand von Stufenkennlinien, Komponentenkennlinien und
Druckpulsationen numerisch und experimentell gegeniiber gestellt. Auf Basis der nume-
rischen Ergebnisse erfolgt eine detaillierte Betrachtung der Stromungsverluste und der
Sekundarstromungen im Schragabschnitt. Die Arbeit schliefft in Kapitel sechs mit einer
Zusammenfassung der erzielten Ergebnisse und einem Ausblick tiber mégliche zukiinftige
Forschungsfragen.






2 Theoretische Grundlagen

Im Folgenden Kapitel werden theoretische Grundlagen im Bereich radialer Stromungs-
maschinen beschrieben. Zunéachst werden die Hauptabmessungen der Pumpenstufe defi-
niert und deklariert sowie verschiedene Kenngrofien und verwendete Koordinatensysteme
definiert. Anschliefend erfolgt die Beschreibung verschiedener stréomungsmechanischer
Phéanomene, bevor am Ende des Kapitels das zur Auslegung der Lauf- und Leitrdder
erzeugte Auslegungstool vorgestellt wird.

2.1 Nomenklatur und Notation

Zunachst ist es notwendig, eine geeignete Nomenklatur und Notation verschiedener Kenn-
groflen der Pumpe und der Auswertung zu definieren. Dabei wird neben den geometrischen,
die Versuchspumpe beschreibenden Groéflen auf verschiedene Kennzahlen und verwendete
Koordinatensysteme eingegangen.

2.1.1 Hauptabmessungen und Nomenklatur

Eine Repetierstufe stellt eine mittlere Stufe einer mehrstufigen Pumpe dar. Sie zeichnet
sich durch gleiche An- und Abstrombedingungen aus. Sie setzt sich aus Laufrad, Leitrad,
Rickfithrbeschaufelung sowie vorderem und hinterem Radseitenraum zusammen. Abbil-
dung 2.1(a) gibt einen Uberblick der relevanten Hauptabmessungen von Laufrad und
Leitrad. Da sich der statische Druckaufbau im Leitrad als mafigeblich fiir das Einsetzen
einer Kennlinieninstabilitdt gezeigt hat, ist es sinnhaft neben Leitradeintritt und -austritt
weitere signifikante Abmessungen zu definieren. Diese sind inklusive der zugehoérigen
Bezeichnungen der sich ergebenden Teilabschnitte in Abbildung 2.1(b) dargestellt. In
Abbildung 2.2 findet sich die Nomenklatur zur geometrischen Beschreibung im Laufrad
und Leitrad.
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2.1.2 Koordinatensystem und Geschwindigkeitsnotation

In dieser Arbeit wird ein kartesisches rechtsdrehendes x,y,z Koordinatensystem als ab-
solutes Bezugskoordinatensystem verwendet. Die z-Achse ist dabei als Drehachse der
Maschine definiert. Der Meridianschnitt ergibt sich durch die umlaufende Projektion
der Schaufelanstrom- (LE) und -abstromkante (TE), sowie den Konturen von Trag- und
Deckscheibe und wird im Folgenden in der z,r Ebene definiert, wobei sich fiir jeden axialen
Punkt der zugehorige Radius berechnet mit:

r=/x%+y>? (2.1)

Zwischen Trag- und Deckscheibe lassen sich beliebig viele Stromlinien erzeugen, deren
Rotationsflachen einen Schnitt konstanten spans durch das Laufrad abbilden. Abbildung
2.3(a) zeigt eine Meridiankontur, eine Rotationsflache sowie die Konvention des verwendeten
Koordinatensystems. Entlang einer Stromlinie lédsst sich die meridionale Koordinate m
mit Gleichung (2.2) bestimmen:

m(u) = / " J(dz/du) + (dr/du)’du (2.2)

wobei die Kurve entlang der Stromlinie durch den Kurvenparameter u beschrieben wird.
Dabei wird u im Intervall u € [0, 1] definiert, wobei u; = 0 die Position der Meridianein-
tritts und uy = 1 den Meridianaustritt definiert (vgl. Abbildung 2.3(a)). Als normierte
meridionale Koordinate m’ wird die meridionale Koordinate in Bezug zur Gesamtlinge
des Stromfadens gesetzt: -
!/

"= mmax,str (23)
Die Umfangskomponente r O steigt in Anbetracht eines rechtsdrehenden Koordinatensys-
tems in Richtung positiven Drehwinkels © an. Der Betrag der Winkelgeschwindigkeit w
ist positiv bei Drehung in Richtung ©. Mit Hilfe der Winkelgeschwindigkeit folgt fiir die
Umfangsgeschwindigkeit « in jedem beliebigen Radius 7:

Uu=w-r=2-mT-7r"MN (2.4)

Die Absolutgeschwindigkeit ¢ lasst sich betragsméaflig auf Basis des oben eingefithrten
Koordinatensystem berechnen aus:

c=,/ci+c]+c (2.5)
c=/c2, + 2+ (2.6)

Durch Vernachlassigung der Umfangskomponente cg in Gleichung (2.6) ergibt sich die

Meridiangeschwindigkeit c,,:
Cm =/ 2, + C2 (2.7)

Die Geschwindigkeit in Stromlinienrichtung cg,. zeigt in jedem Punkt in die tangentiale
Richtung der Stromlinie im Meridianschnitt. Zusammen mit der senkrecht auf ihr stehenden

bzw.:

11
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(a) Koordinatensystem (b) Geschwindigkeitsnotation

Abb. 2.3: Koordinatensystem und Geschwindigkeitsnotation

spanwise Geschwindigkeit c,, lasst sich aus beiden wieder die Meridiangeschwindigkeit

bilden:
Cm =/ Cgtr + Cgp (28)

Abbildung 2.3(b) zeigt den Zusammenhang zwischen der Meridiangeschwindigkeit und
den einzelnen Geschwindigkeitskomponenten in Meridianebene.

Ein grundlegender Ansatz in der Analyse von Stromungsmaschinen ist die Auswertung der
relativen Stromungsgeschwindigkeiten w. Das sich ableitende relative Koordinatensystem
ist stationar in Bezug auf die rotierenden Schaufeln, wodurch sich ein im drehenden System
stationdres Stromungsfeld einstellt. [22]

Auf jedem Punkt der Rotationsflache lassen sich die Stromungszusténde mit Hilfe von
Geschwindigkeitsdreiecken beschreiben, vgl. Abbildung 2.4a. Dabei ergibt sich die Ab-
solutgeschwindigkeit ¢ aus einer Vektoraddition der Relativgeschwindigkeit w mit der
Umfangsgeschwindigkeit w. Fiir Radialmaschinen werden die Stromungswinkel gegen die
Umfangskomponente aufgetragen, sodass sich folgender Zusammenhang ergibt:

3 = arctan ™ (2.9)
we

o = arctan ™ (2.10)
Co

Aufgrund der endlichen Schaufelanzahl ist der tatséchliche Abstromwinkel im Relativsystem
B2 kleiner als der Winkel der Schaufelaustrittskante [o,. Dieses als Slip bezeichnete
Phénomen reduziert die von der Schaufel auf das Fluid tibertragene Energie. [80]

In der Literatur finden sich eine Vielzahl an Untersuchungen zur Vorhersage des Slipfaktors,
vgl. z.B. [80, 15, 103, 4, 22, 54]. Dennoch ist eine allgemeingtiltige Vorhersage schwierig,
was die Notwendigkeit der iterativen Anpassung in vielen Auslegungsfillen erfordert.
Der Drall am Laufradeintritt lasst sich mit Hilfe der Drallzahl § beschreiben:

Co
=1-— 2.11
=1-5 (211)

12
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Up = We,1 ﬁl

(a) Geschwindigkeitsnotation (b) Drallfreie Anstréomung

Abb. 2.4: Geschwindigkeitsdreiecke

Fiir den speziellen Fall einer drallfreien Anstromung verschwindet die Umfangskompo-
nente der Absolutgeschwindigkeit (ce = 0), sodass 6 = 1 folgt, vgl. Abbildung 2.4b.
Dementsprechend gilt fiir ein Stromungsfeld mit Mitdrall 6 < 1 und mit Gegendrall § > 1.

2.1.3 Kennzahlen

Die theoretische von den Laufradschaufeln auf das Fluid iibertragene Energie 1, kann
mit Hilfe der Eulerschen Turbinengleichung ausgedriickt werden. Sie lasst sich aus dem
Drehimpulssatz herleiten und ergibt sich zu:

Y = w (rowe s — Mwe 1) + w? (r% — r%) (2.12)

Dabei beschreibt der erste Term in Gleichung (2.12) die Energiegewinnung durch die
Stromungsumlenkung aufgrund der Anderung des Schaufelwinkels und der zweite Term
die Energiegewinnung durch zentrifugale Effekte aufgrund der Radiusdnderung zwischen
Laufradein- und -austritt. [61]

Die spezifische Stutzenarbeit y lisst sich durch die Anderung des Totaldrucks von Lauf-
radeintritt zu -austritt bestimmen:

y = Ptz — Prot (2.13)
P

Sie beinhaltet im Vergleich zu vy, sowohl Reibungsverluste als auch die durch Minderum-
lenkung entstehenden Verluste und gibt die tatséchliche durch das Laufrad auf das Fluid
tibertragene nutzbare Energie an. [38, 80]

Im Bereich der Pumpenanwendungen ist es iiblich die durch das Laufrad iibertragene Ener-
gie nicht in Form der spezifischen Stutzenarbeit, sondern als Férderhohe H auszudriicken.
Die Forderhohe ergibt sich nach DIN 9906 [53] aus der Differenz der Energieh6hen der
Auswerteebenen zu:

2 — Dro _ 22
H:Q:ptm Ptot1 _ P2 p1+ 2 1_1_(22_21) (2.14)

g pg p-g 2.9

13
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Der Zusammenhang zwischen theoretischer Forderhohe Hy, und effektiver Forderhohe H
wird mit Hilfe des hydraulischen Wirkungsgrades 7, erfasst [38]:

H

- 2.15
i (2.15)

Mh

Die hydraulische Leistung einer Pumpe berechnet sich fiir jeden Betriebspunkt aus dem
Produkt aus gefordertem Massenstrom 7 und der zugehorigen spezifischen Stutzenarbeit
y [38]:

Py=m-y=p-g-Q-H (2.16)

Die Antriebsleistung der Maschine ergibt sich aus dem an der Welle anliegenden Drehmo-
ment M und der Winkelgeschwindigkeit w [38]:

P=M-w=2-m-n-M (2.17)

Das Verhéltnis aus hydraulischer Leistung und der Antriebsleistung definiert den Wir-

kungsgrad der Pumpe [38]:
=8
= 2.1
=7 (2.18)

Da die Performance einer Pumpe abhéngig vom Volumenstrom ) und der Drehzahl n ist,
lassen sich Pumpen verschiedener Bauform, Baugrofie und Nenndrehzahl nicht anhand
dimensionsbehafteter Kenngrofien vergleichen. Daher bietet es sich an, dimensionslose
Kenngrofien zu verwenden, vgl. bspw. [22]. So lasst sich die Druckzahl ¢ in Abhéngigkeit
der Forderhohe H und der Umfangsgeschwindigkeit am Laufradaustritt bestimmen:

= 2 92 H _ 2-9g-H

(5 (7 - dy-n)?

(2.19)

Das Verhéltnis aus Meridiangeschwindigkeit ¢, und Umfangsgeschwindigkeit u als dimen-
sionslose Form des Volumenstroms wird als Durchflusszahl ¢ bezeichnet. Im restlichen
Teil dieser Arbeit werden hierzu grundsétzlich die Geschwindigkeitskomponenten am
Laufradaustritt verwendet, so dass folgt:

== (2.20)

Die Leistungszahl A als dimensionslose Form der Leistung P lasst sich bestimmen mit:

2-P

\ =
p-ud - dy - b

(2.21)

2.1.4 Kennlinien

Reale Kennlinienverlaufe weichen aufgrund auftretender Reibungsverluste im Laufrad,
Stofiverluste an der Lauf- und Leitschaufeleintrittskante, Sekundarstromungsverlusten, und
Leckagestromungen von der theoretischen Kennlinie ab. In der Regel ist die Summe der
zuvor genannten Stromungsverluste ((p) und damit die Abweichung zwischen theoretischer
(Y (p)) und realer Kennlinie (¢)(¢)) im Bereich des Auslegungspunktes am geringsten
[81]. Dabei ist die Charakteristik des Verlaufs der realen Férderhohe von der Verlust-
entwicklung in Abhangigkeit des Volumenstroms definiert. Je nach ausgefithrter Pumpe

14
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Abb. 2.5: Mogliche Kennlinienverlaufe

kann zwischen drei verschiedenen Kennlinienformen unterschieden werden: Kennlinien
mit monoton negativer Steigung dH/d@) < 0 (Abbildung 2.5(a)), Kennlinien mit einem
Bereich positiver Steigung nahe des Nullférderstroms (Abbildung 2.5(b)), und Kennlinien
mit Sattel (Abbildung 2.5(c)). Letztgenannte zeichnen sich durch einen Bereich positiver
Steigung (dH/dQ) > 0) relativ nahe am Bestpunkt der Pumpe aus. Schneidet die Anlagen-
kennlinie den instabilen Bereich der Pumpenkennlinie, so kann hierdurch das Hochfahren
der Anlage erschwert bzw. unmoglich wird (Abbildung 2.5(d)). [12]

2.2 Rotor-Stator Interaktion

Durch die Interaktion von rotierenden Laufradschaufeln mit nachgeschalteten Leitradschau-
feln oder Spiralgehdusezunge(n) entstehen periodische Druckpulsationen. Diese weisen
charakteristische Frequenzen, entsprechend der sich aus der Drehzahl und Schaufelan-
zahl ergebenden Schaufelpassierfrequenz und ihrer Harmonischen auf [11]. Ursache der
Rotor-Stator Interaktion ist das Aufeinandertreffen ungleichférmiger Druckfelder am Lauf-
radaustritt und Leitradeintritt [12]. Diese ergeben sich aus der, durch viskose Effekte
hervorgerufenen, Nachlaufstromung hinter der Laufradschaufelaustrittskante und aufgrund
sich ergebender Druckgradienten um Laufrad- und Leitradschaufel[23, 100, 6].

Zahlreiche Veroffentlichungen befassen sich mit dem Einfluss geometrischer Faktoren auf
die durch Rotor-Stator Interaktion entstehenden Druckpulsationen sowie deren Ursache,
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siehe bspw. [23, 11, 35, 100, 1, 2, 7, 6, 12, 13, 27, 28, 32, 33, 34, 92, 93].

Um detaillierte Informationen tiiber die sich auf Basis der Rotor-Stator Interaktion er-
gebenden Druckpulsationen zu erhalten, ist es sinnvoll, die spektralen Eigenschaften
des entstehenden Signals zu betrachten. Dabei wird das vorliegende Zeitsignal s(t) mit-

tels Fourier-Transformation in den Frequenzbereich transformiert und es ergibt sich die
Frequenzfunktion S(f), vgl. [73]

[e.e]

S(f) = / s(t) - e 2 Et gy (2.22)

—00

Fiir ein reales System liegt in der Regel ein endliches Zeitsignal im Intervall [0, 7] vor,
wobei das Signal in einem Intervall At aufgenommen wird. Daraus lasst sich die diskrete
Fourier Transformation (DFT) eines Zeitsignals ableiten:

N-1
Sk) =" s(n)-e kN | =0,1,...,N -1 (2.23)
n=0

wobei n den n-ten Abtastwert im Zeitbereich und k die k-te Frequenzlinie im Frequenzbe-
reich beschreibt [73]. Zur Berechnung der DFT wird die schnelle Fourier Transformation
(FFT) nach Cooley und Turkey [19] angewendet.

Mit diesem Ansatz lassen sich die Amplituden der sich aus der Interaktion der rotierenden
und stehenden Domain ergebenden Druckfelder berechnen. Beschreiben lassen sich die
Druckfelder aus einer Kopplung von Fourier Reihen fiir das jeweilige Bezugssystem [11]:

o0

p'(0,t) = Z Pn - €S (M- Zaiff - Odifr) - Pm - €OS (M - Zimyp + Gimyp) (2.24)

n,m=1

Dabei stehen rotierende und stehende Domain tiber folgende Beziehung miteinander in
Verbindung;:
ediff = Qimp —w-t (225)

Aus den Gleichungen (2.24) und (2.25) lésst sich herleiten, dass sich aufgrund der Rotor-
Stator Interaktion verschiedene Druckmoden im rotierenden und stehenden System ausbil-
den, vgl. [33]. Fiir das stehende System ergibt sich:

kl =T Zimp — N Zdif f (226)

k‘g =M Zimp +n- Zdif f (2.27)

wobei die jeweilige Druckmode mit der Winkelgeschwindigkeit

wy = L Fimp (2.28)
Ky

oy = L Fimp (2.29)
ks

rotiert [33].

Durch die finite Lange des Messsignals konnen auftretende Periodizitdaten am Ende des
Messsignals abgeschnitten werden. Dies hat zur Folge, dass Anfangs- und Endwert des
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Messsignals nicht zusammen passen, was zu einer Anhebung der Frequenzlinien im Fre-
quenzspektrum fithrt. Dieses Phdnomen wird als Leckageeffekt bezeichnet [45, 30]. Es
kann durch Anwendung einer Fensterfunktion eliminiert werden. Eine der verbreitetsten
Fensterfunktionen fiir Ingenieuranwendungen ist das von Hann-Fenster [45]:

1 2m -t
w(t)—2<1—cos< T )),t—ONT (2.30)
Das von Hann-Fenster hebt die Diskontinuitdt des Messsignals zwischen Anfang und Ende
des Messsignals auf, fithrt jedoch zu einer Reduktion der Amplitude im Frequenzbereich.
Da das von Hann-Fenster an seinen Randern den Wert 0 annimmt, ist es notwendig, eine
Uberlappung der Fenster einzufiihren. Hierfiir wird dabei in der Regel eine Uberlappung
von 50% gewahlt. Um die sich daraus ergebende abgeschwéchte Amplitude zu kompen-
sieren ist es notwendig, einen Korrekturfaktor von 2 einzufithren um die Genauigkeit der
Amplitudenspitzen zu erhohen.

2.3 Axialkrafte

Die auf eine horizontal aufgestellte Pumpe wirkende Axialkraft ergibt sich aus der Summe
aller Kréfte in axialer Richtung auf den Laufer. Dabei kann generell zwischen hydrosta-
tischen und hydrodynamischen Kréften unterschieden werden. Erstgenannte beinhalten
Krifte, die aus der statischen Druckverteilung in den Radseitenrdumen und im Laufrad
resultieren. Letztgenannte beinhalten die vom Fluid iibertragenen Impulskréifte. Zusétzlich
zu berticksichtigen sind unausgeglichene Wellenschiibe, die sich aus der Differenz des vor-
herrschenden Systemdrucks und des Umgebungsdrucks ergeben. Die auftretende Axialkraft
ist stark abhéngig von der Geometrie der Radseitenraume und der Laufradgestaltung.
[96, 38|

In Anlehnung an Trautmann [96] lassen sich die Einzelkrifte wie folgt berechnen:

T2

Frsisa = 27T/PTS,ISG(T) credr (2.31)
i

Fpsisq = 2m /PDS,ISG(T) redr (2.32)
T2

Frsimp = 27r/pTg7imp(r) cr-dr (2.33)
"

Fps.imp = 27T/pDS,imp(’l“) -7 dr (2.34)

FI:p-W(rf—ri) e (2.35)

FW =T - (T? . T?sys — T’TQL . patm) (236)

17



2 Theoretische Grundlagen

Unter Berticksichtigung der Wirkrichtung der Einzelkréfte ergibt sich die resultierende
Axialkraft F,z aus:

Foo = Frsisa — Frsimp — Fpsjisc + Fpsimp — F1 — Fw (2.37)

Wie aus den Gleichungen (2.35) und (2.36) ersichtlich ist, hat ein einsetzender Teillastwirbel
am Laufradeintritt lediglich einen sehr geringen Anteil an der resultierenden Axialkraft.
Hingegen zeigen Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt aus zweierlei Griinden einen
deutlich signifikanteren Einfluss. So wird durch die Rezirkulation Fluid mit einem erhéhten
statischen Druckanteil in das Laufrad befordert, wodurch der auf die passagenzugewandte
Seite der Radscheibe wirkende statische Druck erhoht wird. Zusétzlich hat eine Rezir-
kulation am Laufradaustritt direkten Einfluss auf die Rotation und damit auch auf die
statische Druckverteilung im Radseitenraum, vgl. u.a. [38, 57].

2.4 Sekundarstromungen in Lauf- und Leitrad

Infolge von Wandreibung und der Umlenkung der Stromung in Lauf- und Leitrad bilden
sich dreidimensionale Geschwindigkeitsverteilungen aus. Dabei kommt es zu Ausgleichsstro-
mungen, die senkrecht zu der sich nach potentialtheoretischen Uberlegungen ergebenden,
Hauptstromung gerichtet sind. Sie kennzeichnen sich durch hohe Verluste und kénnen
zu Stromungsablosungen fithren. Als Resultat der Sekundérstromungen wird sowohl die
Energieiibertragung von der Laufradschaufel auf das Fluid als auch der Druckriickgewinn
im Leitrad beeinflusst. [38]

2.4.1 Laufrad

Mafgeblichen Einfluss auf die Energieiibertragung im Laufrad und damit die Férderho-
henkennlinie haben die Stromungszustinde am Laufradein- und -austritt, vgl. Gleichung
(2.12). Mit zunehmender Teillast steigt die Ungleichférmigkeit der Stromung in den
Schaufelkanalen, die Geschwindigkeitsverteilung andert sich aufgrund sich einstellender Se-
kundérstromungen und es treten Ablosungen und Rezirkulationsgebiete auf [79, 16, 6]. Am
Laufradeintritt werden diese durch drei physikalische Mechanismen erzeugt: Eine Redukti-
on des Volumenstroms fithrt zu einem gréferen Inzidenzwinkel am Laufradeintritt, wodurch
die Gefahr der Stromungsablosung erhoht wird. Zusatzlich wird die Relativgeschwindigkeit
im engsten Querschnitt des Laufrades reduziert und es stellen sich Druckgradienten senk-
recht zur Hauptsromung ein. Durch die Kombination dieser drei Stromungsphédnomene
bildet sich ab einem gewissen Volumenstrom ein Rezirkulationsgebiet im Saugmund des
Laufrades aus. Dabei stromt Fluid aus dem Laufrad zuriick in das Saugrohr. Das riickstro-
mende Fluid prigt dem Fluid im Saugrohr eine Drallkomponente ¢,; in Drehrichtung des
Laufrads auf, was nach Gleichung (2.12) zu einer Reduktion der theoretischen Férderhohe
fihrt. [14, 47, 95, 38, 6]

Ablosungen und Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt werden durch teillastig indu-
zierte Sekundérstromungen und sich stromab des Laufrades befindliche Bauteile geférdert
und konnen sowohl an der Trag- als auch an der Deckscheibe auftreten. Dabei hingt die
Position des Rezirkulationsgebietes stark von der sich stromabwérts des Laufrades befind-
lichen Kavitat ab, vgl. bspw. [70]. Zusétzlich werden Laufradaustrittsrezirkulationen durch
Einsetzen des Teillastwirbels am Laufradeintritt beeinflusst. Allgemeingiiltige Vorhersagen
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Abb. 2.6: Schematische Darstellung moglicher Rezirkulationsgebiete am Laufradein- und
austritt, adaptiert von [38]

zu Zeitpunkt und Ort der Laufradaustrittsrezirkulation sind nach heutigem Stand nicht
moglich. Austrittsrezirkulationen wurden unter anderem von Eisele [24], Hergt und Jaberg
[46], Furukawa [34] und Feng [27] untersucht.

Abbildung 2.6 zeigt schematisch die Positionen moglicher Rezirkulationsgebiete am
Laufradein- und -austritt.

2.4.2 Leitrad

Neben dem Laufrad treten in Teillast auch im Leitrad Ablosungen und Rezirkulationen
auf. Am Leitschaufeleintritt sind die gleichen physikalischen Mechanismen wie am Laufrad-
schaufeleintritt verantwortlich fiir auftretende Ablosegebiete. Verschiedene Untersuchungen
wurden durchgefiihrt, um den Einfluss des Leitschaufeleintritts auf Ablésungen und durch
Rotor-Stator Interaktion induzierte Kennlinieninstabilitat zu untersuchen, vgl. [101, 47].
Beginnt die Stromung im Leitrad abzultsen, tritt dies in der Regel zunéchst in einem
Leitradkanal auf, wihrend die ibrigen Kanéle noch keine Ablosegebiete aufweisen. Mit
zunehmender Teillast steigt die Anzahl der Kanéle, in denen Ablosungen auftreten, wobei
die Ablosungen in Form von alternate stall oder von rotating stall auftreten konnen. [86]
Die sich andernden Stromungsbedingungen im Leitrad haben einen signifikanten Ein-
fluss auf die Laufradabstromung und wirken sich auf Grofle, Form und Position der
Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt aus [38].

2.5 Verlustbetrachtung

Verluste in Stromungsmaschinen lassen sich in der Regel in innere und duflere Verluste
aufteilen. Auflere Verluste treten hauptsichlich in Form von Reibung an Lagern und
Dichtungen auf. Sie sind im realen System vorhanden, konnen in der numerischen Stro-
mungssimulation jedoch nicht quantifiziert werden. Innere Verluste treten in Form von
Dissipationsverlusten, Stofiverlusten und volumetrischen Verlusten auf. Letztgenannte
beinhalten die Umwandlung von mechanischer Energie in Warme und kénnen, insbesondere
in Teillast, einen signifikanten Anteil an den Gesamtverlusten ausmachen.
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Die zur numerischen Berechnung von Stromungen benotigten Grundgleichungen erge-
ben sich aus den Erhaltungssiatzen fiir Masse, Impuls und Energie, vgl, z.B [88]. Die
Massenerhaltung ergibt sich fir ein inkompressibles System zu:

div(e) =0 (2.38)
wobei ¢ den Geschwindigkeitsvektor darstellt. Die Impulserhaltung wird durch die Navier-
Stokes Gleichungen in Vektorschreibweise wie folgt beschrieben:

dc

Pot

Hierbei beschreibt k die Volumenkraft und 7 den Spannungstensor. Im Rahmen dieser
Arbeit wird von einer inkompressiblen, isothermen Stromung ausgegangen, bei der aus-

schlieBlich durch Reibung Dissipation entsteht. Hierfiir lasst sich die innere Energie e mit
Hilfe der spezifischen Entropie s und der Temperatur 9 berechnen zu:

p(as+ @Jrcy@st &9>__div<q)+q) (2.40)

+c-grad(pec) =k — gradp + divr (2.39)

ot “or " Yoy T %5 9) "0

Fiir die zuvor getroffene Annahme beschreibt der zweite Term der rechten Seite in Gleichung
(2.40) die GroBe der irreversiblen Verluste durch Reibung. [88]

Im Rahmen dieser Arbeit werden die irreversiblen Verluste in den CFD Simulationen mit
einem Ansatz nach Fleder [31] und und Bohle et al. [10] quantifiziert. Dieser Ansatz beruht
auf einem Verfahren nach Herwig [48], welches es ermoglicht die Entropieproduktion durch
Dissipation direkt zu berechnen. Demnach setzen sich die irreversiblen Verluste aus zwei
Termen zusammen:

(j) =3P s (2.41)

Hierbei steht der erste Term fiir die viskose Dissipation und kann direkt aus den Lo-
sungsgroflen berechnet werden. Der zweite Term beinhaltet die turbulente bzw. indirekte
Dissipation und kann aufgrund der turbulenten Schwankungen nicht direkt berechnet
werden. Mit Hilfe des Ansatzes von Kock und Herwig [58, 59] lésst sich letztgenannte aus
der turbulenten kinetischen Energie € des Turbulenzmodells ableiten:

D = % (2.42)

Erfolgt zusétzlich eine Kopplung der Dissipation mit der Entropie nach dem Ansatz von
Kock und Herwig [58], kann die Dissipation unabhéngig von der Temperatur ausgedriickt
werden.

oy =03P, (2.43)

Op =057 (2.44)

wrr

Fiir alle im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Hydrauliken hat sich gezeigt, dass die
Verluste aufgrund viskoser Dissipation im Vergleich zu den Verlusten durch turbulente
Dissipation zu vernachléssigen sind. Daher werden im Folgenden lediglich die turbulenten
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Dissipationsverluste betrachtet. In dimensionsloser Form lassen diese sich durch folgende

Gleichung berechnen:
€. dg
Cpr = 20 (2.45)

Eine ausfiihrliche Herleitung ist in Fleder [31] und Bohle et al. [10] zu finden.

2.6 Auslegungstool SAM stagedesign

Ziel des im Rahmen dieser Arbeit erstellten Auslegungstools ist die Erzeugung von radialen
Laufrad- und Leitrad-Hydrauliken ohne auf kommerzielle Software zuriickgreifen zu miissen.
Zur Beschreibung des geometrischen Aufbaus von Laufrad und Leitrad werden Funktionen,
Gleichungen und Kurven verwendet, um eine genaue mathematische Beschreibung als
auch eine Reproduzierbarkeit der Hydrauliken zu gewahren. Das Tool wurde in der
Programmiersprache Python entwickelt.

2.6.1 B-Splines

Die Verwendung parametrischer Kurven zur Beschreibung der Konturen in Laufrad und
Leitrad bieten den Vorteil, dass die zur Berechnung verwendeten Algorithmen sowohl
schnell als auch numerisch stabil sind. Zusétzlich lassen sich beliebig geformte Kurven auf
einfache Weise beschreiben und modifizieren. [82]

Die in dieser Arbeit verwendeten Kurven sind rationale B-Splines 3.Ordnung. Verglichen mit
Bézierkurven [17] besitzen B-Splines den Vorteil, dass bei Variation eines Kontrollpunktes
nicht die gesamte Kurve, sondern lediglich eine Kombination aus Segmenten variiert wird.
Zusétzlich kann eine komplexe Geometrie durch Segmente niedrigerer Ordnung abgebildet
werden, wihrend die Ordnung der Bézierkurve mit der Anzahl der Stiitzpunkte ansteigt
[82].

In der Literatur findet sich eine Vielzahl an Beschreibungen zur Erstellung rationaler und
nicht-rationaler B-Spline Kurven mit untereinander teils abweichender Nomenklatur (vgl.
w.a. [52, 82, 72, 26] ). Im Folgenden wird die im Rahmen dieser Arbeit implementierte Form
rationaler B-Splines zusammenfassend beschrieben. Hierzu wird sich an die Nomenklatur
von Piegl und Tiller [82] gehalten.

Allgemein lésst sich jeder Punkt einer Kurve C' in Abhéngigkeit eines unabhingigen
Parameters u im Intervall [a, b] in parametrischer Form beschreiben mit:

Clu)=(z(u),yu),zw), a<u<b (2.46)

In allgemeiner Form lasst sich ein B-Spline vom Grad p durch folgende mathematische
Formulierung beschreiben:

=

(WP, a<u<b (2.47)

p

Clu) =Y

=0
wobei in der Regel das Intervall [a, b] normalisiert wird, so dass gilt:

C(u) = p(W)P;, 0<u<l1 (2.48)

M-
=

-
I
o
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T T
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(a) Uniforme, kubische Basisfunktion (b) Uniformer, hermiter B-Spline

Abb. 2.7: Beispielhafte Darstellung einer Basisfunktion und daraus berechnetem B-Spline

Die sich ergebende Kurve ist definiert durch eine Basisfunktion V;, p-ten Grades und
n + 1 Kontrollpunkten P;. Zur Berechnung der Basisfunktion wird ein rekursiver Ansatz
nach Cox [20] und de Boor [21] verwendet. Fiir einen Knotenvektor U, bestehend aus
monoton steigenden realen Zahlen u;, Vj =0,...,m

U = {ug, U1, e, Uppp—1, U } (2.49)

berechnet sich die Basisfunktion N, aus:

1 wenn u; <u < iy,

Ni,O(u) = {

0 sonst
U — Uy U; 1—u
Nip(u) = mNi,pfl(u) + ﬁ]\hl,p—l(@ (2.50)
TP ? 1+p 7

Abbildung 2.7(a) zeigt beispielhaft den Verlauf einer kubischen Basisfunktion. Auf Basis
der Zusammenstellung des Knotenvektors U ergeben sich verschiedene Ausbildungsformen
von B-Splines. So kann zwischen hermiten und nicht-hermiten B-Splines und zusétzlich
zwischen uniformen und nicht-uniformen B-Splines unterschieden werden. Im Rahmen
dieser Arbeit finden ausschlielich hermite uniforme B-Splines Anwendung, vergleiche
Abbildung 2.7(b). Fur diese ist U charakterisiert durch p + 1 fache Wiederholung des
ersten und letzten Knotens (hermite-Bedingung), sowie einem &dquidistanten Abstand
d = u;11 — u; zwischen den inneren Knoten fiir alle p <7 < m — p — 1, so dass gilt:

U={a,...,a,upi1,...;Um—p-1,b,....,b} (2.51)
—— ——

p+1 p+1

2.6.2 Laufrad

Die hydraulische Auslegung eines Laufrades kann in zwei Segmente aufgeteilt werden.
Zunachst erfolgt die Berechnung der Hauptabmessungen und der Meridiankontur des
Laufrades. AnschlieSend wird auf Basis der Meridiankontur die Schaufel des Laufrades
ausgelegt.
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2.6.2.1 Hauptabmessungen und Meridiankontur

Die Bestimmung der Hauptabmessungen eines Laufrades stellt den ersten Schritt in der
Erzeugung einer neuen Hydraulik dar. Die implementierten Formelséitze finden sich in
zahlreichen Fachbiichern wieder, beispielhaft sei hier auf [80, 38, 102 verwiesen.

Hauptabmessungen

Ausgangspunkt bilden die im Auslegungs- bzw. Design Punkt (D P) angestrebte Forderhohe
des Laufrades H;,,, bei gegebenem Volumenstrom @)pp, die Dichte des Fordermediums
p und Drehzahl n. Neben diesen den Design Punkt betreffenden Groéflen werden zur
Berechnung der Hauptabmessungen die in Tabelle 2.1 aufgelisteten spezifischen Parameter
fiir Welle und Laufrad benotigt.

Tab. 2.1: Eingabeparameter Laufradauslegung

Parameter Bezeichnung Einheit
maximale Schubspannung Welle 7,4, max__shear _stress shaft N/mm
Sicherheitsfaktor Welle fiir Passfeder safety factor m

und Kerben sf;

Wandstéarke Tragscheibe Laufradeintritt — disk_thickness m

Ady,

Spaltvolumenstrom g leakage_factor %
Schaufeleintrittswinkel Deckscheibe 31, inflow angle shrd ©
Schaufelaustrittswinkel [, outflow _angle_blade °
Drallzahl 6, swirl_number —
Schaufelzahl Laufrad 2z, number_of blades —
Schaufeldicke Laufradaustritt sg i, blade _thickness min
Druckzahl ¥ (optional) psi -

Zunachst erfolgt die Berechnung der spezifischen Drehzahl n, des Laufrades mit:
(2.52)

Eine Abschitzung des maximalen Wirkungsgrades 7! im Auslegungspunkt erfolgt mit
Hilfe des Formelsatzes aus Giilich [38]. Dabei kann anhand der Variablen multistage vom
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Typ boolean zwischen dem Wirkungsgrad einer mehrstufigen Pumpe, G1.(2.53a), und einer
einstufigen Pumpe, GI1.(2.53b), variiert werden.

m 2
est —1-0,116 (Q”ef> —0,4<0,26—10 (”q>) 2.53a
i Qpp 5125 ( )
m 2 Q 0,05
est —1-0,095 <Qf> ~0,3 <0, 35— 1o ("")) <f> 2.53b
nszngle QDP g 23 QDP ( )

mit: Qe = 1m?/s

0,15 0,06
/r.e b 4 b
m = 0,05 <Qf> <5>
QDP Ng

Der benétigte Wellendurchmesser dy ergibt sich aus:

16-0-0- H
dW:\3/ 6-p-9 Qo Hy | (2.54)

T Tomax * W * T]est

Mit Hilfe der gewiinschten Wandstéirke der Nabe Ady,, berechnet sich der Durchmesser
der Tragscheibe des Laufrades am Eintritt dj zu:

dh = dW +2- Adhub (255)

Die Berechnung des Saugmunddurchmessers dy erfolgt nach Pfleiderer [80] durch Vorgabe
des Schaufeleintrittswinkels am Auflenfaden /3 ,:

dy = \/ 1 Qi (2.56)

w2 n- 0, ky - tan (Br,)

dp
it: k,=1—1|—
mi <d>

Zur Berechnung der Hauptabmessungen am Laufradaustritt stehen zwei Varianten zur
Verfligung, die tiber die Variable use pressure coefficient gewahlt werden kénnen. Fiir
beide ist eine Abschatzung der Meridiangeschwindigkeit am Laufradaustritt ¢,,, notwendig.
Diese lasst sich mit Hilfe der Korrelation nach Stepanoff ([94]) durchfithren. Es gilt:

Cm2 = kcmg . \/2 - g- Hstg (257)

Durch Vorgabe einer gewiinschten Druckzahl ¢ ergibt sich der Laufradaustrittsdurchmesser

dy zu:
2-9-H,; 1
dy = P 2.
2 V (0 T-n (2:58)
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Hieraus kann die Laufradaustrittsbreite by berechnet werden:

Qimp

by = - T 2.59
2 T - d2 * Cm?2 2 ( )
. 12
mit: Ty =
tg — 09
m-d
tz == 2
Zimp
52 imp
Oy = ——
sin (Bap)

Bei dieser Variante muss der Schaufelwinkel am Laufradaustritt 8, iterativ so angepasst
werden, dass die gewiinschte Férderhohe fiir die sich ergebenden Austrittsparameter er-
reicht wird.

Wird hingegen ein Schaufelwinkel am Laufradaustritt vorgegeben, kann die Umfangsge-
schwindigkeit am Laufradaustritt u, mit Hilfe des Minderleistungsfaktors p nach Pfleiderer
[80] berechnet werden mit:

Cm, Cm 2 -Hy, (1 +
2 2 Fug -y + g ;;;&St p)

"= San (Gag) J 2 tan (o) (2.60)

wobei sich der Minderleistungsfaktor fiir ein radiales Laufrad mit nachgeschaltetem Leitrad
vereinfacht abschatzen lasst mit:

8
=—- 2.61
R (2.61)
mit: ' =0,6(1+ P2y (2.62)
60
Hiermit lésst sich der Laufradaustrittsdurchmesser berechnen aus:
U2
do = 2.63
*Treon (263)
Die Breite des Laufrades am Austritt ergibt sich analog nach GI1.(2.59).
Die axiale Erstreckung A, wird nach Giilich [38] berechnet mit:
n\ 107 by
A, = (dy — do) - q) 2 2.64
(@ d)<74 3 (2.64)

Meridiankontur
Auf Basis der Hauptabmessungen erfolgt die Erstellung der Meridiankontur mit Hilfe von B-
Splines 3. Ordnung. Beide Radscheibenverldufe werden hierbei durch einen Kontrollvektor,
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Py,

(a) Kurvenentwurf (b) Triangulation (c) Auskreisen

Abb. 2.8: Meridionaler Kurvenentwurf

bestehend aus 5 Kontrollpunkten, definiert, wobei sich sowohl der erste als auch der letzte
Punkt beider Kurven durch die Hauptabmessungen ergibt. Es gilt:

Po,h:m,d;)

P4,h:(Az+b227ng)
Po,8=<o,f>b d
P4,s:(Az—§2752)

Die iibrigen Kontrollpunkte P ;...P3; konnen frei gewdhlt werden. Abbildung 2.8(a) zeigt
beispielhaft eine Meridiankontur eines radialen Laufrades inklusive der zugehorigen Kon-
trollpunkte.

Zur Beurteilung der Entwicklung der Meridiankontur anhand des Flachenverlaufs, sowie
der sich hieraus ergebenden Meridiangeschwindigkeit findet das Verfahren nach Kramer [60]
Anwendung. Hierzu erfolgt in einem ersten Schritt eine Triangulation der Meridiankontur,
vgl. Abbildung 2.8(b). Die Verbindungslinie zwischen Trag- und Deckscheibe ergibt sich
aus dem Minimum der Verbindungsstrecken zwischen zweier Punkte P, und P, zu

& =min (Pi,stH,h, Pz’+1,st,h)7 wobei fir die Laufvariable der Tragscheibe im néchsten
Schritt gilt, dass j,h = j + 1, h falls P; ;P11 < Piy1,sP; . Andernfalls erhoht sich die
Laufvariable auf der Deckscheibe im Folgeschritt zu ¢, s = ¢ + 1, s. Hieraus ergeben sich
iiberschneidungsfreie Verbindungslinien von Trag- zu Deckscheibe.

Fiir jede Verbindungslinie wird anschlielend iterativ ein Kreismittelpunkt bestimmt, wobei
der zugehorige Kreis die Trag- und Deckscheibe tangiert. Das Ergebnis dieses Auskreise-
verfahrens ist in Abbildung 2.8(c) abgebildet. Mit Hilfe der radialen Kreismittelpunktsko-
ordinaten r; und den zugehorigen Kreisdurchmessern d; lassen sich die Querschnittsflichen
A; mit:
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und die sich ergebende Meridiangeschwindigkeit mit:

__ Qur
m,i Az

(2.66)

berechnen.

2.6.2.2 Schaufelkontur

Der Schaufelentwurf erfolgt mit dem hauseigenen Auslegungsprogramm des Lehrstuhls.
Hierzu dienen auf Basis der Hauptabmessungen errechneten Kurven fiir Trag- und Deck-
scheibe als Input-Parameter. Zusatzlich miissen fiir die Schaufeleintrittskante und die
Schaufelaustrittskante die Position an Trag- und Deckscheibe sowie ein Stiitzpunkt im
Inneren des Meridians definiert werden.

2.6.3 Leitrad

Zur Auslegung des Leitrades wird dieses in einzelne Segmente unterteilt, um eine moglichst
grofe Freiheit im Untersuchungsprozess einzelner Parameter zu gewahrleisten. Neben der
gingigen Aufteilung in Schaufeldruckseite und Schaufelsaugseite erfolgt eine Unterteilung
des Stromungskanals analog zu Giilich [38] in einen Schragabschnitt, einen Diffusorbereich
und den hinteren Teil der Schaufeldruckseite, vgl. Abbildung 2.2(b).

Die Berechnung der Hauptabmessungen des Leitrades dy/ds, d7/ds und b3 /by erfolgt iiber
Groflenverhaltnisse bezogen auf den Laufradaustritt. Durch die Wahl dieser dimensionslo-
sen Groflen lassen sich direkt gewiinschte Beziehung herstellen, und einen Abgleich mit
Angaben der Literatur (vgl. bspw. [38, 80, 102, 97]) ermoglichen. Tabelle 2.2 gibt einen
Uberblick iiber alle weiteren, zur Auslegung des Leitrades benotigten, Input-Parameter:
Im Folgenden werden die einzelnen Schritte zur Erzeugung der Leitradkontur in chronolo-
gischer Reihenfolge genauer erlautert.

Hauptabmessungen

Die Hauptabmessungen des Leitrades (dy, d7, b3) berechnen sich als Absolutwerte aus den
entsprechenden Input-Parametern und den zugehorigen Groflen am Laufradaustritt. Fir
die Leitradbreite wird dabei immer eine konstante Breite tiber die Kanallange angewendet.

Engster Querschnitt

Der engste Querschnitt (as) im Leitrad ist maBigeblich fiir die Lage des Punktes besten
Wirkungsgrades (BEP) verantwortlich. Generell verschiebt eine Vergrofierung von as den
BEP hin zu grofieren Volumenstromen, wéahrend eine Verkleinerung das Gegenteil, also
eine Verschiebung hin zu kleineren Volumenstromen verursacht.

Zur Berechnung stehen zwei Moglichkeiten zur Verfiigung. Im Verfahren nach [80, 97, 90]
ergibt sich a5 auf Basis des Anstromwinkels des Leitrades ay4, der Schaufelstérke s, dem
Leitradeintrittsdurchmessers d4 und der Leitschaufelzahl zg -

dy - - sin(ay) <1+7T-Sin(2-044) 5)
D St Bl Sl ZAN )

2.67
Zdif f 2 Zaiss (2.67)

a5 =
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Tab. 2.2: Eingabeparameter Leitradauslegung

Parameter Bezeichnung Einheit

Verhéltnis Leitradeintritt zu Laufradaustritt ratio_ diffin__impQOut —

(Gap B) dy/ds

Verhéltnis Leitradaustritt zu Laufradaustritt  ratio  diffOut__impOut —

d7/ds

Verhaltnis Leitradbreite zu Laufradaustritts- ratio_width diff imp —

breite b3 /bs

Anzahl Leitradschaufeln zg s number__of diffuser _blades —

Schaufeldicke Leitradeintrittskante ss diffuser__blade_thickness mm

Verzogerungsverhéltnis  Leitradeintritt zu ¢5/c2 =

engstem Querschnitt (nach [38]) ¢5/co

Erfahrungswert fiir Verzogerungsverhaltnis mu —

nach [80] p (optional)

Laufradférderhéhe im Auslegungspunkt H;,,, impeller head m

Inzidenzwinkel Leitradeintritt iy incidence_ 4 °

Inzidenzwinkel engster Querschnitt Leitrad incidence 4 prime °

(33

Austrittswinkel Leitrad oz diffuser__outflow_angle ©

Umschlingungswinkel Leitrad 0y ¢ total_diffuser _wrap angle  °

Diffusoroéffnungswinkel Leitradaustritt dg diffuser _opening _angle °

Inkrement Leitrad Austritt ~; delta__wrap__ps_ss °
Der Anstromwinkel des Leitrades lasst sich oy berechnen mit:

a4 = arctan (- tan(as) - 74) (2.68)

c
mit: tan(as) = 2
Cu3
(7}
T4 =
4 t4 — 04
m-d
ty=—2
Zdif f
S4
o1 =
* 7 sin(ay)

Dabei ist in Gleichung (2.68) der Faktor p ein Erfahrungswert, der sich im Bereich
p=1,2...1,8 bewegen soll [80]. Da u maBgeblich fir die Grofie des engsten Querschnittes ist,
ist dieser Wert iterativ anzupassen, bis der Punkt besten Wirkungsgrades bei gewiinschten
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Volumenstrom eintritt. Aus Gleichung (2.68) wird ersichtlich, dass mit der Variation von
w auch direkt eine Anderung des Inzidenzwinkels i, einhergeht, wobei gilt:

g = Oup — (2.69)

Alternativ lisst sich der engste Querschnitt nach Giilich [38] berechnen. Dabei dient
das gewahlte Verzogerungsverhéaltnis zwischen der Absolutgeschwindigkeit im engsten
Querschnitt und der Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt c;/cy als Grundlage,
wobei nach Giilich Verzogerungsverhéltnisse c¢5/co = 0,7...0, 85 zu wéhlen sind. Der engste
Querschnitt ergibt sich dann auf Basis der Kontinuitatsgleichung zu:

Qpp

17, 2
cs/ca - \/072712 + (g}i%) " Zdif f

Das Verzogerungsverhéltnis, und damit auch der engste Querschnitt, zum Erreichen des
Design Punktes ist dabei iterativ zu bestimmen [38].

as = (2.70)

Verlauf Schriagabschnitt
Der Verlauf des Schragabschnittes lasst sich mit Hilfe zweier Varianten auslegen. So
beschreibt bspw. Pfleiderer [80] die Gestaltung des Schriagabschnitts in Form einer logarith-
mischen Spirale. Hierbei behélt die Stromung im Schragabschnitt nach dem Drallsatz einen
konstanten Stromungswinkel bis zum engsten Querschnitt des Leitrades bei. Aquivalent
hierzu steigt der Flachenverlauf entlang des mittleren Stromfadens linear an. Der Verlauf
des Schriagabschnittes berechnet sich in diesem Fall durch:
d4 ¥

r(0) =5 - eltan(aa)-9) (2.71)
In diesem Fall hangen Design Punkt, engster Querschnitt und Leitschaufeleintrittswinkel
voneinander ab.
Alternativ lasst sich der Verlauf des Schréagabschnitts mit Hilfe eines B-Splines 3. Ordnung
berechnen, wodurch der Fliachenverlauf und damit das Verzogerungsverhaltnis im Schrégab-
schnitt variiert werden kann. Gebildet wird der B-Spline mit Hilfe von 4 Kontrollpunkten.
Dabei ist der erste Kontrollpunkt Pg%, durch den Eintrittsdurchmesser und der vierte
Kontrollpunkt P37, durch den engsten Querschnitt sowie die sich ergebende Umschlingung
aufgrund des Eintrittswinkels ay, dem Inzidenzwinkel 74, der Schaufelstéirke s, und der
Schaufelanzahl definiert. Der zweite Kontrollpunkt P77, liegt auf einer Geraden durch
Pg’;, deren Steigung durch ay und 4 definiert ist. Variiert wird der Flichenverlauf durch
den Abstand von P71, zu Pg’,. Analog ergibt sich der Kontrollpunkt P57, wobei hier die
Gerade durch P3%; und durch die von a4 und i5 definierte Steigung gebildet wird. Als
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2 Theoretische Grundlagen

(a) Kurvenentwurf Schrigabschnitt (b) Auskreisen Schriagabschnitt

Abb. 2.9: Leitradentwurf Schaufelsaugseite - Schrégabschnitt

maximaler Abstand der Kontrollpunkte P7%, und P37, dient der Schnittpunkt S7%, der
beiden aufgespannten Geraden. Es gilt:

Pgszt = (O ) d4>
Py, = (P, — fel- (S5 - P5,))
Py, = (P33, + fe2- (S5 — P3y,))

d
Py, = ( sS4+ as) - sin(ay + 14) , 54 + (844 as) - cos(ay + i4)>

Abbildung 2.9(a) zeigt die Konstruktion des Schriagabschnittes auf Basis eines B-Splines.
Zur Beurteilung des Flachenverlaufs im Schriagabschnitt wird, analog zur Meridianerstel-
lung des Laufrades, das Auskreiseverfahren nach Kramer [60] verwendet. Als begrenzende
Flachen dienen hierbei einerseits der Schragabschnitt und andererseits der Leitradeintritts-
durchmesser d4. Abbildung 2.9(b) zeigt beispielhaft den ausgekreisten Schrégabschnitt
eines Leitrades.

Diffusorbereich
Zur Ausgestaltung des Diffusorbereichs werden zwei separate B-Splines, je einer fir
Schaufeldruck- und Schaufelsaugseite, verwendet. Der schaufelsaugseitige B-Spline schliefit

(a) Minimale Umschlingungswinkel (b) B-Spline Diffusorbereich

Abb. 2.10: Leitrad - Entwurf Schaufelsaugseite Diffusorbereich
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2 Theoretische Grundlagen

tangential an den Schrigabschnitt an. Dabei entspricht der erste Kontrollpunkt des Diffu-
sorbereichs dem vierten Kontrollpunkt des Schrigabschnitts. Es gilt: Py, ., = P37;. Der
vierte Kontrollpunkt P3%,;; ergibt sich aus dem AuBendurchmesser und dem Umschlin-
gungswinkel des Leitrades. Zunéchst wird gepriift, ob der angegebene Umschlingungswinkel
Ba4irr grofier ist als ein minimaler Umschlingungswinkel 03}}’}, der sich aus dem Schnittpunkt
des Leitradauflendurchmessers d;, errechnet aus dem gewéhlten Durchmesserverhéaltnis
dz/dy, und einer Geraden durch P3%; und P3’, ergibt, vgl. Abbildung 2.10(a). Ist die Be-
dingung erfiillt, wird im weiteren Verlauf mit a4i5¢ gerechnet, andernfalls gilt: g5 = 92’}}7}
Die beiden mittleren Kontrollpunkte P{’;,, und P35, befinden sich auf den Strecken
zwischen Py’ ¢ bzw. P3%, ¢ und dem Schnittpunkt S, der beiden Geraden, die durch
Py und i5 bzw. durch P35, und den Abstromwinkel a; definiert sind. Der Kurven-
verlauf wird dann, analog zum Schrigabschnitt, durch die Positionen der Kontrollpunkte
auf der zugehorigen Strecke bestimmt. Abbildung 2.10(b) zeigt beispielhaft einen Diffu-
sorbereich der Schaufelsaugseite mit den zugehorigen Kontrollpunkten des B-Splines. Es
gilt:

= (P3)
1de ( Odsz fCl Sdsz S,Sdiff))
=

sdir = (Paaipr2+ fc2- (S — gfdiff))
sdifp = (dr - sin(Oairy, dy - cos(Oaiss)

Odzf

Fiir den schaufeldruckseitigen B-Spline ergibt sich der erste Kontrollpunkt P, aus dem
Leitradeintrittsdurchmesser d4, dem Leitschaufeleintrittswinkel oy, und der Schaufelstéarke
s4. Der vierte Kontrollpunkt P, ., errechnet sich aus P53, ; und dem Offnungswinkel
des Diffusors d¢. Hierzu wird iterativ tiber die Diffusorlénge /4 ¢y und den Offnungswinkel
daifs die Lichtweite ag am Diffusoraustritt bestimmt. Analog zum vorherigen Abschnitt
errechnet sich der Schnittpunkt Sgiss,s der Geraden, die durch P und ayp bzw.
durch P%, ., und den Diffusoréffnungswinkel 45y definiert sind. Die beiden mittleren
Kontrollpunkte ergeben sich durch Verschiebung auf den Strecken zwischen P, bzw.
Py p und S .. Bs gilt:

s : o d .
Py diff = <34 -sin(ay + i4), 54 + s4 cos(ay + u))

1dsz ( Odsz fCl Sdsz g,sdiff))
Py ( Saifp T F2(-Ship — gsdiff))
3de ( Sodiff SN (Ogirr +90° — a7), P3isre cos(fairy +90° — a7)>

Abbildung 2.11(a) zeigt die Erstellung des B-Splines der Schaufeldruckseite im Diffusorbe-
reich.

Abstrombereich Schaufeldruckseite
Der erste Kontrollpunkt zur Erstellung des B-Splines des Abstrombereichs P, entspricht
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(a) Kurvenentwurf Diffusorbereich (b) Kurvenentwurf Abstrémbereich

Abb. 2.11: Leitrad - Entwurf Schaufeldruckseite

dem letzten Kontrollpunkt des Diffusorbereichs der Schaufeldruckseite P%’;. Der letzte
Kontrollpunkt P34’ ergibt sich aus der Umschlingung des Leitrades und dem Inkrement
zwischen Schaufeldruck- und Schaufelsaugseite an der Abstréomkante. Die Steigung der
Geraden zur Berechnung des Schnittpunktes entspricht fiir P%’,, dem Abstromwinkel
des Leitrades a;. Analog zum Diffusorbereich liegen die mittleren Kontrollpunkte auf
den Strecken zwischen Pg’,, bzw. P%,, und dem Schnittpunkt der beiden Geraden S7°
Abbildung 2.11(b) zeigt beispielhaft einen B-Spline zur Erstellung des Abstrémbereichs
der Schaufeldruckseite inklusive der zugehorigen Kontrollpunkte. Es gilt:

PO?"p (Pgsdsz)

Py, = (P}, + fcl(Sh — PF,))
Py, = (P, + fe2(Sh — PY,)
ps
D 14 ) . 7 -
Py, = (=dr - sin(0airs — 1), dr - cos(Oaigr — 7))

Schaufeleintritts - und -austrittskante

Die Schaufelaustrittskante ergibt sich aus dem Inkrement des Auflendurchmessers zwischen
den Kontrollpunkten P%’. ) und P53, vgl. Abbildung 2.12(a).

Die Schaufelvorderkante wird als Ellipse ausgefiihrt, wobei das Ellipsenverhéltnis frei
gewahlt werden kann. Abbildung 2.12(b) zeigt beispielhaft eine elliptische Vorderkante
mit dem Ellipsenverhéaltnis 2 : 1.
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4 - ’,

(a) Schaufelaustrittskante (b) Schaufeleintrittskante

Abb. 2.12: Leitrad - Schaufelanstromkante und Schaufelabstromkante
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3 Untersuchte Hydrauliken

Ziel der Auslegung ist die Erzeugung einer Hydraulik, die anféllig fiir eine Kennlinien-
instabilitat ist. Wie in Kapitel 1.2 beschrieben, betrifft dies Leitradpumpen mit einer
spezifischen Drehzahl von n, > 30 (min, m3/s, m). Daher wurde fiir die Auslegung zunéchst
die spezifische Drehzahl der Stufe mit n, = 35 (min, m*/s, m) festgelegt. Auf Grundlage
des bestehenden Versuchskreislauf ergibt sich die Wahl des Volumenstroms im Auslegungs-
punkt zu Qpp = 60m?/h. Da der Drallbrecher, das Laufrad und das Leitrad im Rapid
Prototyping Verfahren hergestellt sind, um eine moéglichst grofle Variationsfreiheit bei
moglichst geringer Fertigungszeit zu erzielen, wird fiir die Kennlinienversuche eine Drehzahl
von n = 2000 min~! angesetzt. Hierdurch wird die strukturmechanische Belastung der
Hydraulik reduziert und somit die Gefahr eines Bruchs von Lauf- oder Leitrad reduziert,
ohne die Wandstéarken der Schaufeln und Radscheiben in einer Form erhohen zu miissen,
die signifikant von in der Industrie verbauten Hydrauliken abweichen. Daraus ergibt sich
eine Forderhohe im Auslegungspunkt von:

Hy, = (n v QDP>3 — 14.36m (3.1)

g

Die sich fiir die in der Modellpumpe verbaute Hydraulik ergebenden Hauptabmessungen
und Charakteristika sind in Tabelle 3.1 aufgefithrt Auf die Auslegungsphilosophie wird im
Folgenden detailliert eingegangen.

Tab. 3.1: Hauptabmessungen Hydraulik

Variable Wert Einheit Variable Wert Einheit
ng 35 min, m?/s, m || Al 34 mm

n 2000 min! Zimp 7 —

Qpp 60 m?/h dy 173  mm
Hpp 14,4 m by 20 mm

ds 163 mm dr 225  mm

by 16,5 mm 2diff 10 -

dg 97,1 mm Zrw 10 —
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3 Untersuchte Hydrauliken

3.1 Laufrad

Die Gestaltung des Laufrades wird in zwei Abschnitten durchgefiihrt. Zunachst erfolgt die
Auslegung der Meridiankontur mit Hilfe des oben beschriebenen Auslegungsprogramms.
Das anschlieBende Schaufeldesign findet mit Hilfe des lehrstuhleigenen Entwurfprogramms
SAM-Impeller statt.

3.1.1 Meridionales Design

Da hoch belastete Laufrader tendenziell starker zu einer Kennlinieninstabilitét neigen (vgl.
[38]), erfolgt die Auslegung der Hauptabmessungen des Laufrades mit Hilfe der Druckzahl.
Fiir die eingesetzte Hydraulik wird eine Druckzahl von ¢ = 1,14 bei einer theoretischen
Laufradforderhohe im Auslegungspunkt von Hy;"” = 17 m gewéahlt. Der Schaufelaustritts-
winkel von B, = 32° spiegelt ebenfalls ein hoch belastetes Laufrad wieder. Das Laufrad
wird drallfrei (0 = 1) ausgelegt. Fiir die Schaufeldicke wird ein Wert von s, = 3 mm
verwendet. Da die Welle fiir die Belastung einer Stufe ausgelegt ist, aber das Verhalten
einer Stufe einer Gliedergehédusepumpe abgebildet werden soll, wird die Wandstéarke der
Tragscheibe am Laufradeintritt bewusst grofler ausgefiihrt, um die Differenz im Wellen-
durchmesser auszugleichen. Somit betragt der Eintrittsdurchmesser an der Tragscheibe
dyp, = 44 mm.

Auf Basis des in Kapitel 2.6 beschriebenen Algorithmus wird das sich aus den Hauptabmes-
sungen ergebende Design der Meridiankontur bestimmt. Mit Hilfe der Verschiebung der
Kontrollpunkte der B-Splines fiir Trag- und Deckscheibe wird der Flachen- und Meridian-
geschwindigkeitsverlauf so angepasst, dass dieser eine moglichst monoton abfallende Kurve
ohne Sprungstellen beschreibt. Abbildung 3.1(a) zeigt den entwickelten Kurvenverlauf fir
Trag- und Deckscheibe. Der zugehorige Flédchen und Meridiangeschwindigkeitsverlauf als
Funktion des mittleren Stromfadens ist in Abbildung 3.1(b) dargestellt.

3.1.2 Schaufeldesign

Die Auslegung der Laufradschaufel erfolgt auf 5 Stromlinien. Die Laufradschaufel besitzt
auf allen Stromlinien eine Umschlingung von ¥ = 100°. Der sich hieraus ergebende Winkel-
verlauf ist in Abbildung 3.2(a) dargestellt. Abbildung 3.2(b) zeigt den 3D Schaufelentwurf
des Laufrads.
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3 Untersuchte Hydrauliken

3.2 Diffusor

Im Rahmen der Arbeit erfolgen Untersuchungen zum Einfluss des Flédchenverlaufs im Schré-
gabschnitt auf die Kennlinieninstabilitat der Modellpumpe. Um den Einfluss des Leitrades
auf die Kennlinie herauszuarbeiten, wird zusétzlich eine Hydraulik mit unbeschaufeltem
Diffusor (Ringraum) untersucht.

3.2.1 Leitrad

Die Auslegung der Leitrader erfolgt mit der in Kapitel 2.6 beschriebenen Auslegungsme-
thodik. Durch die Nutzung von B-Splines zur Erzeugung einzelner Leitschaufelsegmente
ist es moglich, den Flachenverlauf im Schragabschnitt zu variieren, ohne weitere Teile
der Schaufel zu beeinflussen. So bleiben beispielsweise der Schaufelwinkel oy, der engste
Querschnitt as, die Lange des Diffusors l4 und dessen Flachenverlauf konstant. Insgesamt
werden drei unterschiedliche Ausfithrungen des Schragabschnitts untersucht. Die erste
Variante beschreibt einen nahezu linearen Flachenverlauf und bildet somit in Ndherung
eine logarithmischen Spirale ab. Diese Variante wird im Folgenden mit dem Index [in
versehen. Die zweite Variante beschreibt im zweiten Drittel der meridionalen Lange einen
degressiven Flachenverlauf. Der Verlauf im ersten und letzten Drittel ist durch den vorge-
gebenen Leitschaufelwinkel oy, und den sich anschlieenden Diffusor beeinflusst. Hierbei
verzogert die Stromung nach Eintreten in das Leitrad stérker als in Variante eins. Als
Restriktion wurde darauf geachtet, dass die Schaufelstiarke des Leitrades ihr Minimum an
der Eintrittskante besitzt. Diese Variante wird im Folgenden mit dem Index deg bezeichnet.
Die dritte Variante beschreibt einen progressiven Flachenverlauf und wird im Folgenden
mit dem Index prog bezeichnet. Hier erfahrt die Stromung nach Eintritt ins Leitrad, im
Vergleich zur ersten Variante, eine weniger starke Verzogerung. Als Restriktion wurde
darauf geachtet, dass der Eintrittswinkel ay; erhalten bleibt. Abbildung 3.3 zeigt die
geometrischen Verlaufe der unterschiedlichen Schragabschnittsgestaltung im Leitrad. Die
zugehorigen Querschnittsflachenverlaufe sind in Abbildung 3.4(a) iiber die normalisierte
Lange des jeweiligen mittleren Stromfadens m/}, abgebildet. Die Diffusorlénge befindet sich
mit einem Wert von lg = 3,1 - a5 am unteren Ende des von Troskolanksy empfohlenen
Bereichs [97]. Da der Diffusorbereich stabilisierend auf die Kennlinie wirken kann (vgl.
bspw. [57, 24]), sollte dieser fir die Untersuchungen nicht zu lang ausgefiihrt werden.
In Abbildung 3.4 (b) ist der Diffusoréffnungswinkel als Funktion des Verhéaltnisses von
Diffusorlédnge zu engstem Querschnitt dargestellt.

— lin — deg — prog

Abb. 3.3: Vergleich der Kurvenverlaufe der Schriagabschnitte im Leitrad
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Abb. 3.4: Parameter Leitrad

3.3 Riickfiihrbeschaufelung

Die Riickfiihrbeschaufelung ist als einfach gekriimmte Kreisbogenschaufel mit konstanter
Dicke ausgefiihrt. Der Eintrittswinkel ag berechnet sich mit Hilfe des Drallsatzes auf Basis
des Abstromwinkels in Verbindung mit dem Auflendurchmesser der Leitradbeschaufelung
und dem Eintrittsdurchmesser der Riickfiihrbeschaufelung. Der Schaufelaustrittswinkel cvg
wurde tibertrieben und mit agj, = 96° ausgefiihrt, um eine moglichst drallfreie Abstromung
zu erzeugen [38]. Die Anzahl der Riickfiihrschaufeln entspricht der Anzahl der Leitrad-
schaufeln zry = 24y = 10. Abbildung 3.5 zeigt das 3D Modell der Riickfithrschaufeln.

Abb. 3.5: 3D Modell Riickfithrbeschaufelung
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4 Experimenteller Aufbau

Fir die im Rahmen dieser Arbeit durchgefithrten Versuche kommt eine eigens hierfiir
entwickelte modulare Versuchspumpe zum Einsatz. Diese soll eine, auch fiir zukiinftige
Untersuchungen, moglichst flexible Variation einzelner Komponenten einer Repetierstufe
ermoglichen. Neben der Modellpumpe werden im Folgenden der Versuchskreislauf und die
verwendete Messtechnik detailliert beschrieben.

4.1 Versuchskreislauf

o

FC2

V4

FC1

RPM

Abb. 4.1: Rohrleitungs- und Instrumentenschema (R & I-Schema) des Pumpenpriifstan-
des

Abbildung 4.1 zeigt das R & I-Flielschema des verwendeten Priifstandes. Dieser ist als
geschlossener Versuchskreislauf ausgefithrt. Der Systemdruck lésst sich mit den beiden am
Tank angebrachten Magnetventilen MV'1 und MV2 regeln. Wird das Magnetventil MV'1
geoffnet, wird die Wasseroberfliche im Tank mit Druckluft aus der Hausdruckluftleitung
beaufschlagt. Uber das Magnetventil M V2 lisst sich Uberdruck an das System abfiihren.
Es besteht die Moglichkeit an das Magnetventil M V2 eine Vakuumpumpe anzuschlielen
um den Systemdruck unter den Umgebungsdruck abzusenken. Die Uberwachung des Sys-
temdrucks erfolgt tiber ein am Tank angebrachtes Manometer (PG).

Der Tank ist durch zwei Zulaufleitungen und die Ventile V1 und V2 mit dem Rohrlei-
tungssystem des Versuchskreislaufs verbunden. Werden beide Ventile gedffnet, stromt das
Fluid sowohl durch den Tank, als auch durch das parallel geschaltete Rohrleitungssystem.
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Hierdurch kann zu Beginn einer Versuchsreihe eine Entgasung des Fluids erfolgen. Ist
eines der beiden Ventile geschlossen, stromt das Fluid lediglich durch die umliegenden
Rohrleitungen, wobei das System durch den im Tank vorherrschenden Druck beaufschlagt
wird.

Im Versuchskreislauf befindet sich eine Booster-Pumpe (BP) der Firma GEA Hilge zur
Kompensation von Rohrreibungs- und Systemverlusten. Die Steuerung erfolgt durch einen
Elektromotor der Firma GEA Hilge und einen Frequenzumrichter (F'C2). Stromab der
Booster-Pumpe befindet sich ein induktives Durchflussmessgerat (IDM) der Firma ABB
zur Uberwachung des Volumenstroms. Nachgeschaltet angeschlossen ist ein Sensor zur
Messung des Sauerstoffgehalts (O) und der Temperatur (7°) der Firma Atex. Stromabwérts
des Sensors befindet sich die Testsektion (7'S), auf welcher die Modellpumpe appliziert
ist. Die Modellpumpe wird mit einem Elektromotor der Firma KSB SE &Co. KGaA
betrieben. Die Drehzahl lisst sich mit einem Frequenzumrichter (FC1) regeln. Zwischen
Modellpumpe und Antriebsmotor ist eine Drehmomentmesswelle (7'M ) der Firma KTR
angeflanscht. Uber diese wird, neben dem an der Pumpe auftretenden Drehmoment, die
Drehzahl (RPM) der Pumpe gemessen. Zwischen der Testsektion und der Boosterpumpe
befindet sich eine pneumatisch gesteuerte Drossel der Firma Samson (C'V') zur Regelung
des Volumenstroms im Versuchskreislauf. Drossel und Drehzahlregelung ermoglichen die
Vermessung gesamter Pumpenkennfelder zu untersuchender Modellpumpen. Der Versuchs-
kreislauf besteht aus DN80 Rohrleitungen. Die Zulaufstrecke der Modellpumpe besitzt
eine Lange von 10 - ds und eine DN100 Rohrleitung. Zusétzlich befindet sich am Anfang
der Zulaufstrecke ein Drallbrecher, der die Zustromung der Pumpe homogenisiert. Mit
Hilfe der Absperrventile V3 und V4 lésst sich der Bereich der Testsektion entleeren.

Die im Versuchskreislauf verwendete Aktorik und Sensorik sind in Tabelle 4.1 und 4.2
zusammenfassend aufgelistet. Die Datenerfassung aller im Versuchskreislauf und der Ver-

Tab. 4.1: Uberblick Aktorik Versuchskreislauf

Aktor Hersteller Bezeichnung Kennzahlen
Elektromotoren GEA Hilge P =4kW
n = 1450 min~*
KSB SE & Co. KGaA P =11kW
n = 2945 min—*
Booster-Pumpe GEA Hilge HYGIA || ADAPTA P =4kW
n = 1450 min~*
Qpp =80m*/h
Hpp =8m
Stellventil SAMSON 3730 — 2 Iy =4 — 20mA
h = 3,6 — 300mm
0 =24 —100°

suchspumpe installierten Sensoren und Aktoren erfolgt mit Hilfe geeigneter Messverstérker
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Tab. 4.2: Uberblick Sensorik Versuchskreislauf

Sensor Hersteller Bezeichnung Messbereich (Genauigkeit)
Drehmomentmesswelle ~ KTR Dataflex 16/30 +30Nm (0.1 %)

0 — 10000 min~! (—)
Volumenstrommessgerdt ABB Process Master FEP 300 0 — 100 m3/h (0.4 %)
Manometer WIKA CL 2.5 —1 —5bar(—)

und Messumformer und wird mit einem Compact DAQ der Firma National Instruments
erfasst. Die Steuerung des Priifstandes und Erfassung der Daten findet iiber die Software
LabView in der Version 21.0 statt.

4.2 Modellpumpe

Die Modellpumpe ist als modulare Versuchspumpe zur Untersuchung von Repetierstufen
mehrstufiger Kreiselpumpen konzipiert. Durch die modulare Bauweise lassen sich einzelne
Komponenten unabhéngig der restlichen verbauten Hydraulik untersuchen.

4.2.1 Konstruktiver Aufbau

Abb. 4.2: Modelpumpe Gesamtansicht

Abbildung 4.2 zeigt den Aufbau der Modellpumpe mit verwendeter Hydraulik in ge-
schnittener Ansicht. Eine saugseitige Druckmessstelle befindet sich gemafi DIN 9906 [53]
in einem Abstand des zweifachen Innendurchmesser der Saugleitung stromaufwérts des
Pumpeneintritts. Das Fluid stromt axial durch die Saugleitung in die Pumpe und trifft
dort zunéchst auf ein Vorleitrad. Dieses kann je nach untersuchter Hydraulik ausgetauscht
werden und dient dazu, die Abstréombedingungen einer vorangeschalteten Stufe zu imitieren.
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Das Vorleitrad befindet sich unmittelbar vor dem saugseitigen Spalt zwischen Laufrad und
Gehéuse, um die Ausbreitung des Teillastwirbels an einen mehrstufigen Aufbau anzunahern.
Stromab der Hinterkante des Vorleitrades befindet sich eine weitere Druckmessstelle. Mit
dieser kann die Ausbildung des Teillastwirbels iberwacht werden. Das Fluid stromt im
Anschluss durch das radiale Pumpenlaufrad und das sich stromab befindliche Leitrad.
Der Uberstromkanal zwischen Leitrad und Riickfiihrbeschaufelung ist signifikant linger
ausgebildet, als dies in einer Pumpe im industriellen Einsatz tiblich ist. Dies liegt im
modularen Aufbau der Modellpumpe begriindet, welcher es ermdoglicht, verschiedenste
Geometrien von Laufridern und Leitridern zu untersuchen. Stromab des Uberstromkanals
schliefit sich die Riickfiihrbeschaufelung an. Diese lenkt die Stromung in eine drallfreie
Stromung um, bevor diese in axiale Stromungsrichtung umgelenkt wird. Im axialen Be-
reich befindet sich eine weitere Druckmessstelle zur Messung des, durch die Repetierstufe
erzeugten, Druckniveaus. Stromab dieser Druckmessstelle stromt das Fluid durch einen
Drallbrecher in einen Sammelbehélter, von welchem der Druckstutzen das Fluid zuriick in
den Versuchskreislauf férdert. Der Drallbrecher dient dazu, mégliche durch den Ubergang
von Sammelbehalter in Druckleitung entstehende Verwirbelungen von der Druckmessstelle
hinter der Riickfithrbeschaufelung fern zu halten.

Die Modellpumpe ist radial mit Hilfe von zwei Nadellagern gelagert. Die axiale Lagerung
befindet sich am motorseitigen Ende der Welle. Das zugehorige Lagergehduse umfasst
neben dem eigentlichen Lager noch zwei kardanische Ringe zur Messung der auftretenden
Axialkraft. Hierbei erfolgt die Krafteinleitung ausgehend vom Pumpenrotor tiber das
Axiallager auf einen der beiden kardanischen Ringe. Je nach Wirkrichtung der Axialkraft
wird einer der beiden kardanischen Ringe auf Biegung beansprucht, wodurch die resul-
tierende Axialkraft ausgewertet wird. Beide kardanischen Ringe sind verdrehsicher tiber
einen Zylinderstift mit den Deckeln des Lagergehéauses verbunden. Der Aufbau des axialen
Lagergehduses ist in Abbildung 4.3 dargestellt.

kardanische Ringe - Axiallager

Lagertriager

Abb. 4.3: Aufbau des axialen Lagergehéuses zur Messung der auftretenden Axialkraft
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4 Experimenteller Aufbau

4.2.2 Messung der Axialkraft

Zur Messung der auftretenden Axialkraft kommen kardanische Ringe zum Einsatz, vgl.
[96]. Ein kardanischer Ring besteht aus einem diinnen Ring, welcher je Seite zwei um
180° versetzte Erhohungen aufweist. Abbildung 4.4 zeigt den Aufbau eines kardanischen
Rings mit applizierten Dehnungsmessstreifen (DMS). Die, durch die Axialkraft verursachte,
Biegebeanspruchung des kardanischen Rings wird mittels aufgeklebter DMS erfasst. Auf
jedem Ring sind acht DMS appliziert, welche zu je zwei Wheatstoneschen Messbriicken
verschaltet sind. Die DMS befinden sich jeweils auf der dem Axiallager zugewandten Seite.
Verwendet werden DMS vom Typ DY/1-1.5/350 der Firma HBM.

Dehnungsmessstreifen nehmen eine Verformung durch den sich é&ndernden Widerstand

Abb. 4.4: Aufbau kardanischer Ring

aufgrund einer Dehnung oder Stauchung des DMS auf. Dabei stehen Deformation und
Widerstandsdnderung in einem proportionalen Zusammenhang:

Mit Hilfe des Proportionalitiatsfaktors k, welcher DMS spezifisch von Herstellerseiten fir

jeden DMS ausgegeben wird, ergibt sich

AR _

7 k-e (4.2)

Fiir eine Vollbriicke, bestehend aus vier DMS mit gleichem Widerstand in unbelastetem
Zustand, ergibt sich die an der Messbriicke vorliegende Ausgangsspannung U, zu

o (5 us

Eine Herleitung der Formel 4.3 ist beispielsweise in [51] zu finden. Mit Hilfe einer durchge-
fithrten Kalibrierung kann ein Zusammenhang zwischen Dehnung und resultierender Kraft
berechnet werden.

Bei Anwendung einer Vollbriicke werden Temperatureinfliissse, die beispielsweise durch
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4 Experimenteller Aufbau

induzierte thermischen Dehnung des kardanischen Rings zu Widerstandsédnderungen im
DMS fiihren, kompensiert. Dies fithrt zu einer hoheren Messgenauigkeit fiir die berechnete
Axialkraft. Der Einfluss der Kabellange zwischen kardanischem Ring und Messmodul
auf die Messgenauigkeit kann mit Hilfe einer 6-Leiter Schaltung kompensiert werden
[51]. Hierzu werden zwei zusétzliche Leiter mit dem Anschluss der Messbriicke an die
Briickenspannung parallel geschaltet. Mit Hilfe des verwendeten Messverstarkers 9237 der
Firma National Instruments konnen diese Einfliilsse kompensiert werden.

Durch Parallelschaltung der Ein- und Ausgangssignale der beiden, auf einem kardanischen
Ring applizierten, Vollbriicken bildet die Schaltung den Mittelwert der Briickenausgangssi-
gnale ab, um durch eventuelle exzentrische Krafteinleitung auftretende, ungleichméaflige
Spannungsverteilungen auszugleichen. Der Aufbau der verwendeten Messbriicke ist in
Abbildung 4.5 dargestellt.

U,
O O
{ -
( ( ( o
1A 4A 1B 4B Rs+
U
A
2A 3 2B 3B ns.
O
©

Abb. 4.5: Schaltplan Wheatstonescher Messbriicken eines kardanischen Rings

4.2.3 Messung der Druckniveaus

Zur Messung der einzelnen Druckverteilungen kommen sowohl stationére als auch insta-
tiondre Druckmessungen zum Einsatz. Abbildung 4.6(a) zeigt die Position der einzelnen
Messstellen der Hydraulik im Meridianschnitt. Zuséatzlich befindet sich im Abstand von
2 - dg vor dem Saugstutzen eine weitere Druckmessstelle (pss). Die Messung der Drucknive-
aus im Saugstutzen (pss), zwischen Drallbrecher und Laufrad (p;), am Diffusoraustritt des
Leitrades (pg), sowie am Stufenaustritt (pg) erfolgt mit Hilfe von stationdren Absolutdruck-
sensoren der Firma ABB. Da sich der Druckaufbau innerhalb des Schriagabschnitts als
signifikant fiir das Eintreten einer Kennlinieninstabilitat erwiesen hat, erfolgen instationére
Druckmessungen zur Aufnahme der Druckpulsationen auf Hohe des Leitradeintritts (p,)
sowie des engsten Querschnitts im Leitrad (ps). Hierzu kommen Drucksensoren der Firma
Kulite zum Einsatz. Auf Hohe der Leitradeintrittskante befinden sich fiinf gleichmafig
um den Umfang verteilte, mittig zwischen zwei Eintrittskanten befindliche Drucksensoren.
Zuséatzlich sind fiinf weitere instationdre Drucksensoren in der Position des engsten Quer-
schnittes des Leitrades angebracht. Aufgrund der Anzahl an instationdren Drucksensoren
und Leitradschaufeln befindet sich somit in jedem zweiten Leitradkanal ein instationarer
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(a) Position Druckmessstellen Meridian- (b) Positionierung Druckmessstellen
schnitt im Leitrad

Abb. 4.6: Druckmessstellen

Drucksensor. Alle instationaren Drucksensoren schlieffen biindig auf der Deckscheibe des
Leitrades ab. Das stationdre Druckniveau zur Beurteilung der Performance am Leitradein-
tritt und auf Hohe des engsten Querschnitts wird durch das zeitliche und arithmetische
Mittel der einzelnen instationdren Drucksignale gebildet.

Am Austritt des Diffusorbereichs des Leitrades befindet sich eine weitere Druckmessstelle.
An dieser wird der sich einstellende stationare Druck mit Hilfe einer, die Messstellen pg;
bis pgs verbindenden, Leitung aufgenommen. Eine Ubersicht der sich im Leitrad befind-
lichen Druckmessstellen ist in Abbildung 4.6(b) abgebildet. Zur Messung der einzelnen
Druckniveaus kommen die in Tabelle 4.3 aufgefithrten Drucksensoren zum Einsatz.

Tab. 4.3: Uberblick Sensorik Versuchskreislauf

Position Sensor Hersteller Messbereich (Genauigkeit)
Saugstutzen (pss) Absolutdrucksensor ABB 10 bar(0.04 %)

IGV (p) Absolutdrucksensor ABB 10 bar(0.04 %)
Leitradaustritt (pg) Absolutdrucksensor ABB 10 bar(0.04 %)
Stufenaustritt (ps) Absolutdrucksensor ABB 10 bar(0.04 %)
Leitradeintritt (dy) Absolutdrucksensor  Kulite 7bar(+1 %)

engster Querschnitt Leitrad (ds) Absolutdrucksensor Kulite 35bar(+1 %)
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5 Numerische Untersuchungen

Numerische Stromungssimulationen bieten die Mdéglichkeit Stromungen zumeist detaillier-
ter zu analysieren, als dies im Experiment moglich ist. So lassen sich beispielsweise durch
Rotor-Stator Interaktion hervorgerufene, instationare Stromungsphanomene betrachten,
die experimentell nur mit erheblichem Aufwand abzubilden sind. Zudem bieten sie Zugang
zu jedem, in der Simulation abgebildeten, Punkt des Stromungsgebietes. Allerdings ist
darauf zu achten, dass die numerischen Ergebnisse anhand experimenteller Daten hinrei-
chend validiert sind, um valide Aussagen auf Basis der Ergebnisse treffen zu kénnen.

5.1 Simulationssetup

Alle hier aufgefithrten numerischen Untersuchungen werden mit Hilfe der kommerziel-
len Software von Ansys CFX in der Version 19.2 durchgefiithrt. Die Vernetzung des
Nassvolumens erfolgt mit den Programmen ICEM und Turbogrid. Die Aufbereitung des
Nassvolumens erfolgt mit der Software Siemens NX in der Version 11.

Die Berechnung wird auf parallel geschalteten Intel Xeon Gold 6126 CPU Prozessoren mit je
24 threads und 96 GB Arbeitsspeicher durchgefiihrt. Zuvor genannte Prozessoren sind Teil
des Hochleistungsrechensystems Elwetritsch, welches zur Allianz fiir Hochleistungsrechnen
Rheinland-Pfalz (AHRP) gehort.

5.1.1 Modellaufbau

Ausgehend vom Prifstandsaufbau leitet sich das Nassvolumen der Modellpumpe als
Grundlage der numerischen Untersuchungen ab. Im Vergleich zu den experimentellen
Untersuchungen erfolgt eine Vereinfachungen der Geometrie im Bereich des Auslasses. Der
sich an das Gehause hinter der Stufe und des Drallbrechers anschliefende Druckstutzen
wird nicht betrachtet. Stattdessen wird das Gehause in axialer Richtung um eine Lén-
ge, die finf mal dem Auflendurchmesser des axialen Ringraums entspricht, verlingert.
Aufgrund des Abstandes des Druckstutzens zu den Riickfithrschaufeln und dem nachfol-
gend angebrachten Drallbrecher kann davon ausgegangen werden, dass die Anderung des
Nassvolumens keinen Einfluss auf die Stromung im Vergleich zum Experiment hat. Durch
die Vereinfachung kann die Knotenanzahl des Simulationsnetzes verringert werden. Als
Saugleitung dient ein gerades Rohrstiick mit dem Durchmesser des Saugstutzens und der
zehnfachen Lange des Saugstutzendurchmessers.

Sowohl die Saugleitung als auch der Bereich zwischen Riickfiihrbeschaufelung und austritts-
seitigem Drallbrecher werden zweigeteilt ausgefiithrt. Die Aufteilung erfolgt dergestalt, dass
die sich ergebenden Interfaces mit den Positionen der Drucksensoren im experimentellen
Aufbau iibereinstimmen. Hierdurch kénnen dquivalente Performance Werte wéahrend der
Simulationen abgebildet werden. Das Nassvolumen, inklusive der Auswerteebenen fiir die
Bestimmung der Stufenférderhohe, ist in Abbildung 5.1 dargestellt.
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Abb. 5.1: Nassvolumen der Repetierstufe inklusive Auswerteebenen zur Bestimmung
Stufenforderhohe

Abbildung 5.2 zeigt die vorhandenen Interfaces zwischen den einzelnen Komponenten. Das
Laufrad und die beiden Radseitenrdume werden als rotierendes Bezugssystem definiert,
wobei die Drehzahl der Pumpe als Rotationsgeschwindigkeit aufgepragt wird. Die restlichen
Komponenten befinden sich im stehenden Bezugssystem. Die Umfangsgeschwindigkeit der
Gehausewand des vorderen Radseitenraums sowie die nicht rotierende Wand des hinteren
Radseitenraums werden mit Hilfe Randbedingung Counter Rotating Wall definiert. Fir
alle Wande gilt die Haftbedingung. Ein Totaldruck von p;,; = 1bar am Einlass definiert
die erste Randbedingung. Der jeweils zu untersuchende Betriebspunkt wird mit Hilfe des
Massenstroms am Auslass des Nassvolumens als zweite Randbedingung vorgegeben.

Fiir alle untersuchten Betriebspunkte dienen stationére Simulationen als Startlosung der
nachfolgend durchgefiihrten instationéren Betrachtungen. Im Falle der stationdren Simula-
tionen findet der Ubergang von stehender in rotierende Komponente und umgekehrt auf
Basis des Frozen Rotor Interfaces statt. Bei den instationdren Simulationen findet das
Transient Rotor Stator Interface Modell Anwendung. Ein Ubergang zwischen Komponenten
im gleichen Bezugssystems wird in beiden Fallen mit einem General Grid Interface (GGI)
abgebildet, vgl. Abbildung 5.2.

Der gewdhlte Zeitschritt der instationaren Simulationen entspricht einer Laufradumdrehung
von (360/350)°, wodurch sich wiederholende Schaufelstellungen von Laufrad zu Leitrad
nach einer Umdrehung um eine Laufradpassage ergeben. Fiir jeden Betriebspunkt werden
die Umdrehungen eins bis sechs als Einschwingvorgang zum Erreichen quasi-periodischer
Bedingungen genutzt. Instationére Performance Werte und Druckpulsationen entsprechend
der im Experiment verwendeten Positionen werden aus den Umdrehungen 7 — 16 gewonnen.
Stromungsphénomene werden auf Basis der 17. Umdrehung ausgewertet.
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Abb. 5.2: Darstellung der Interfaces. Blau: Rotor-Stator Interface. Griin: General Grid
Connection

Turbulenzmodellierung

Die Turbulenzmodellierung der stationdren Simulationen erfolgt mit Hilfe des SST-
Turbulenzmodells von Menter [68]. Im Fall instationdrer Simulationen beruht die Tur-
bulenzmodellierung auf dem SAS-SST Turbulenzmodell [69]. In diesem Modell wird, im
Vergleich zum urspriinglichen SST-Turbulenzmodell, ein Zerstorungsterm fiir die turbu-
lente Viskositat in die bestehende turbulente Transportgleichung eingebaut, welcher die
Vorhersage von kleinen Wirbeln mit Hilfe des URANS Ansatzes erméglicht. Lucius [63]
zeigte in seiner Arbeit auf, dass sich der turbulenzauflésende Ansatz deutlich besser eignet,
um instabile Stromungszustande vorherzusagen. Weitere Untersuchungen bei Pumpen auf
Basis des SAS-SST Turbulenzmodellansatzes sind beispielsweise in [49, 50, 64, 25] zu finden.

Solvereinstellungen Die Algorithmen zur Losung der Transportvorgidnge und der
Turbulenz basieren auf der High Resolution Methode. Das Second Order Verfahren in
Kombination mit einem Backward Fuler Verfahren bildet die Grundlage zur Losung der
instationdren Berechnungsalgorithmen. Die Anzahl der inneren Iterationsschritte je simu-
liertem Zeitschritt betragt sieben.

5.1.2 Netzerstellung

Alle fir die numerischen Untersuchungen benétigten Nassvolumina setzen sich aus blockstruk-
turierten Hexaedernetzen zusammen. Die Netze fiir Einlauf, Zwischenstiick Drallbrecher zu
Laufrad, trag- und deckscheibenseitige Radseitenriume, Uberstromkanal, Zwischenstiick
Riickfithrbeschaufelungen zu Drallbrecher Outlet und der Auslauf werden mit der Software
Ansys ICEM CFD in der Version 19.2 vernetzt. Das Laufrad, Leitrad, Riickfiihrbeschaufe-
lungen, Drallbrecher Einlass und Auslass werden mit der Software Ansys TurboGrid in
der Version 19.2 vernetzt.

Die Auflosung der Grenzschicht erfolgt bei allen Netzen dergestalt, dass der mittlere
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5 Numerische Untersuchungen

dimensionslose Wandabstand der ersten Zelle (y™) kleiner fiinf sichergestellt ist. Tabelle 5.1
gibt einen Uberblick iiber die Anzahl der Knoten, sowie den im Auslegungspunkt erzielten
mittleren g+ Werten der Nassvolumina der einzelnen Komponenten. Der Wachstumsfaktor
in Normalenrichtung zur Wand begrenzt sich fiir alle Bereiche auf Werte kleiner 1, 3.

Tab. 5.1: Ubersicht NetzgroBen

Part Knotenanzahl Ubp
Einlauf 760.960 1,94533
Drallbrecher Einlauf 2.971.840 4,62584
Zwischenstiick Drallbrecher - Laufrad 84.240 0, 848552
Laufrad 4.489.716 1,81337
Tragscheibenseitiger Radseitenraum 1.213.200 2,12959
Deckscheibenseitiger Radseitenraum 1.857.960 3,29473
Leitrad 8.488.700 2,34641
Uberstromkanal Leitrad - Riickfiihrschaufeln 2.192.760 2,10548
Riickfiithrschaufeln 3.652.000 2,45731
Zwischenstiick Riickfiihrschaufeln - Drallbrecher Auslass 578.760 1,74229
Drallbrecher Auslass 4.758.336 1,6208
Auslauf 280.800 1,24028
> 28.771.728 -

5.2 Netzstudie

Der Einfluss des Diskretisierungsfehlers wird mit Hilfe der Grid Convergence Index (GCI)
Methode untersucht [18; 3]. Basis dieser Methode ist die generalisierte Richardson Extra-
polation. Zur Abschétzung der Unsicherheit, die sich auf Basis der Diskretisierung des
Nassvolumens ergibt, dienen drei sukzessive und systematisch verfeinerte Netze. Der sich
aus den Netzen ergebende Netzverfeinerungsfaktor ist definiert als:

Thtlh = < i ) (5.1)

N1

wobei n;, die Anzahl der Knoten der Netzes k entspricht. Tabelle 5.2 zeigt eine Uber-
sicht iiber die verwendeten Netze sowie den zugehorigen Netzverfeinerungsfaktor. Die
Netzverfeinerung umfasst das Laufrad und das Leitrad, da diese Bereiche als signifikant
fiir das Eintreten einer Kennlinieninstabilitidt angesehen werden konnen, vgl. Kapitel 1.2.
In Anlehnung an Kim [57] ist der Abstand der ersten Zelle zur Wand bei allen Netzen
gleich, sodass der sich ergebende Einfluss eines sich d&ndernden y*-Wertes auf das Ergebnis
ausgeschlossen werden kann. In beiden Fallen wurden Verfeinerungsstufen von r441, ~ 1,4
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Tab. 5.2: Netzgroflen der Netzunabhangigkeitsuntersuchungen

Netz Knotenanzahl Netzverfeinerungsfaktor r

1 36128925 ro; = 1,404
2 12942688 r3o = 1,408
3 4680508 -

erreicht. Die Variable ¢, beschreibt die Zielgrofle der Simulation mit Netz k. Auf Basis der
Differenz der simulierten Zielgroflen eo; = ¢ — ¢9 und €35 = ¢ — ¢3 ldsst sich mit Hilfe
des Formelsatzes aus Celik et. al [18] die Ordnung p berechnen zu:

1

= (o) |In ([€s2/€21]) 4 a(p)] (5.2)
a(p) = In <32 - ) (5.3)
s=1"-sgn(e2/€32) (5.4)

Zur Losung von Gleichung (5.3) wird ein Festpunktiterationsverfahren mit folgender

Startlosung verwendet:
1

- In (T'Ql)
Extrapolierte Werte der Zielgrofe errechnen sich aus:

21 _ Thy - 1 — Po
ext 7”51 o 1

(0)

p [In (Jesz/€2])] (5.5)

(5.6)

Nach [18] lassen sich in einem letzten Schritt auf Basis der Gleichungen (5.2) - (5.6) der
approximierte relative Fehler e,, der geschétzte extrapolierte Fehler e.,;, sowie der Grid
Convergence Index GCI berechnen:

621 _ ‘¢1 - ¢2 5.7
. 5 (5.7)
Pons — O
galct = t21t 2 (5'8)
F . 621
GCI* = 2= 5.9
7,_]231 _ 1 ( )

Wobei Fs in Gleichung (5.9) einem Sicherheitsfaktor entspricht, der nach [3] bei eine
Netzstudie aus drei Netzen zu F; = 1,25 gesetzt wird. Werden in den Gleichungen (5.6) -
(5.9) die Indizes 2 und 1 durch 3 und 2 ersetzt, lasst sich die zweite extrapolierte Zielgrofie
sowie die approximierten Fehler und der zugehorige GC'I berechnen.

Zielgrofe der hier angewendeten GCI-Methode ist die Druckzahl ), da diese den durch eine
auftretende Kennlinieninstabilitat auftretenden Forderhohenabfall direkt widerspiegelt.
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Als Referenzmodell des Leitrades dient die Variante lin. Die Auswertung erfolgte als
massenstromgemittelte Werte iiber drei verschiedene Bereiche: das Laufrad, Laufrad
und Leitrad sowie iiber die gesamte Stufe. Ausgewertet wurden drei Volumenstrome
(¢ = 0,65, ¢ = 0,60, ¢ = 0,55), wobei darauf geachtet wurde, dass der Bereich der
Kennlinieninstabilitdt in den ausgewerteten Bereich der Netzstudie féllt. Die Auswertung
erfolgte auf Basis instationarer Simulationen fiir die Umdrehungen fiinf und sechs. Tabelle
A.1 listet die Ergebnisse der Netzstudie auf. Die Auswertung der approximierten Fehler und
der extrapolierten Fehler zeigt, dass sich diese mit Werten kleiner als 1,2% fur alle Groen
auf einem sehr niedrigen Niveau befinden. Gleiches gilt fiir die Auswertung der GC'I-Werte.
Fiir das feine Netze (Index 1) belaufen sich die errechneten Werte auf GC'T*' < 0,67%.
Fiir das grobe Netz (Index 2)liegt das Maximum bei GCT?*' < 0,67%. Diese Ergebnisse
deuten bereits darauf hin, dass das mittlere Netz eine ausreichende Giite besitzt, um
adédquate Ergebnisse zu erzielen. Um die Ergebnisse der GCI-Methode darzustellen wird
nach Mohr [71] Gleichung (5.8) leicht modifiziert, so dass die normierte Differenz zwischen
Losungsvariable und dem entsprechenden extrapolierten Wert dargestellt wird:

21 ¢
Ceat,p — |<1 o1 )
ext

Abbildung 5.3 zeigt den Verlauf von e?}md, in Abhéangigkeit der Netzgrofle auf. Es ist
zu erkennen, dass fiir das mittlere Netz Fehler von maximal knapp tiber einem Prozent
auftreten. Fir die Auswertung von Laufradeintritt bis Leitradaustritt (vgl. Abbildung
5.3 (b)) ist der Wert fir alle Volumenstrome kleiner 0,5%. Selbst fiir das grobe Netz
belauft sich der maximale Fehler lediglich auf 2,5%. Wird zuséatzlich der Verlauf der
Druckzahl fiir die drei Netze betrachtet (vgl. Abbildung 5.3 (d)), ist zu erkennen, dass
der Forderhohenverlauf des groben Netzes fiir alle Auswerteebenen markant vom feinen
Netz abweicht. Hingegen ist fiir das mittlere Netz die Abweichung, insbesondere im Fall
der Auswertung tiber Laufrad und Leitrad, marginal. Aufgrund der zuvor beschriebenen
Ergebnisse wird fir alle Untersuchungen das mittlere Netz (Index 2) beziehungsweise fiir
die weiteren Varianten Netze mit dquivalenten Netzparametern verwendet.

(5.10)
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6 Ergebnisse

Das folgende Kapitel befasst sich mit den erzielten Ergebnissen aus CFD und Experi-
ment. Zur Bewertung der Giite der CFD Ergebnisse bedarf es einer Validierung anhand
experimenteller Untersuchungen. Neben klassischen Performance Werten werden auch
Komponentenkennlinien ausgewertet, um deren Einfluss auf die Kennlinieninstabilitat zu
betrachten. Auftretende Druckpulsationen im Leitradeintritt sowie am engsten Querschnitt
werden im Frequenzbereich ausgewertet, um méogliche Anderungen des Pulsationsverhaltens
im Bereich der Kennlinieninstabilitdt zu identifizieren. Aufbauend auf dieser Validierung
erfolgt eine detaillierte Stromungsbetrachtung in Form von Sekundérstromungen und
Rezirkulationsgebieten anhand der instationdaren CFD Berechnungen.

6.1 Performance

Zunachst erfolgt eine Auswertung der Druckzahl und Leistungszahl als Funktion des
spezifischen Volumenstroms fiir alle vier untersuchten Diffusor Varianten. Neben der Stu-
fenkennlinie werden zusétzlich Komponentenkennlinien ausgewertet. Auf eine Auswertung
des Wirkungsgrades wird bewusst verzichtet, da dieser aufgrund des modularen Aufbaus
der Modellpumpe und damit einhergehend dem langen Uberstromkanal zwischen Leitrad
und Riickfithrbeschaufelung sowie dem Vorleitrad zwischen saugseitiger Messstelle und
Laufrad keine reprisentative Werte aufweist. Eine Betrachtung des Uberlastverhaltens wird
ebenfalls aufler Acht gelassen, da der Fokus der Arbeit auf der sich teillastig einstellenden
Kennlinieninstabilitat liegt. Die Messwerte werden im Fall der Performance Auswertungen
grundsatzlich als durchgezogene Linien dargestellt. Die mit den Messungen einhergehen-
den Messunsicherheiten sind in Form von Fehlerbandern dargestellt. Der jeweilige Fehler
errechnet sich nach DIN 9906 [53]. Eine ausfiihrliche Herleitung zur Berechnung der Fehler-
bander ist in Anhang A aufgefithrt. In einigen Féllen sind diese so gering, dass sie in den
Abbildungen nicht klar erkennbar sind. Die numerischen Ergebnisse werden als gestrichelte
Linien in korrespondierender Farbe zu den experimentellen Ergebnissen dargestellt. In
allen dargestellten Messergebnissen wurden die Kennlinien von @), nach @Q,,;, vermessen.

6.1.1 Stufenkennlinien

Abbildung 6.1 zeigt einen Vergleich zwischen numerischen und experimentellen Ergebnissen
der Stufenkennlinien fiir die drei untersuchten Leitradgeometrien sowie den schaufellosen
Diffusor. Alle Varianten haben gemein, dass die CFD Simulation die experimentellen
Ergebnisse fiir die Druckzahl iiberschatzen und die Leistungszahl unterschéatzen. Die re-
lativen Abweichungen im Auslegungspunkt belaufen sich fiir alle Falle auf Werte kleiner
AYPP = 3% fiir die Druckzahl, was ein erstes Anzeichen fiir die Giite der Simulationsergeb-
nisse ist. Der Versatz in der Leistungszahl lasst sich dadurch erklaren, dass die Simulation
keine Verluste fiir Lagerreibung, sowie Reibung innerhalb der Gleitringdichtung bertick-
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sichtigt. Hier spiegelt sich die Giite der Simulationsergebnisse weniger an prozentualer
Abweichung als vielmehr in einem parallelen Verlauf der beiden Kennlinien wieder.

Fiir den Fall des schaufellosen Diffusors verlaufen die Leistungskurven nahezu parallel,
woraus sich schlieflen lasst, dass die CFD das grundlegende physikalische Verhalten wi-
derspiegelt. Fiir die experimentellen Ergebnisse zeigt sich, dass die Messunsicherheit mit
steigendem Volumenstrom zunimmt. Die numerischen Ergebnisse zeigen einen nahezu
linearen Zusammenhang zwischen spezifischem Volumenstrom und Druckzahl. Experi-
mentell weicht die zugehorige Kennlinie im Bereich zwischen 0,7 < ¢ < 0,96 von einer
konstanten Steigung ab. In diesem Bereich weist die Kennlinie zwischen 0,7 < ¢ < 0, 86 mit
zunehmendem Volumenstrom eine flachere Steigung auf als fiir kleinere Volumenstrome.
Zwischen 0,86 < ¢ < 0,96 fillt die Kennlinie hingegen stéirker ab. Im Bereich ¢ > 0,96
entspricht die Steigung der Kennlinie wieder annédhernd der Steigung im Teillastbereich.
Eine Betrachtung der Messunsicherheit der Leistungszahl im Bereich ¢ > 0, 8 ldsst einen
Zusammenhang zwischen der Schwankung in der Leistung und der Anderung der Kenn-
liniensteigung der Druckzahl vermuten, wobei verschiedene Messreihen reproduzierbare
Ergebnisse liefern.

Fiir die Variante deg tritt eine schwache Kennlinieninstabilitidt zwischen ¢ = 0,62 und
g = 0,67 mit einem Forderhohenabfall von Ay =~ 0,7% der Forderhohe des Auslegungs-
punktes auf. In Richtung des Nullférderstroms weist die Kennlinie eine zweite Instabilitat
im Bereich ¢ < 0,16 auf. Die zugehorige Leistungskurve weist im Bereich der ersten
Kennlinieninstabilitit keine Anderung in ihrem Verlauf auf. Erst im Bereich der sich
wieder stabilisierten Kennlinie (¢ < 0,62) nimmt die Steigung der Leistungskurve ab. Der
sich &ndernde Verlauf in der Steigung steht zumeist in einem direkten Zusammenhang
mit einem Einsetzen des Teillastwirbels. Die zugehorigen CFD Ergebnisse bilden die
experimentellen Kennlinien gut ab. Fiir die Druckzahl zeigt sich ein annahernd paralleler
Verlauf zwischen Auslegungspunkt und ¢ = 0,7. Auch die Kennlinieninstabilitat zeigt eine
gute Ubereinstimmung der Ergebnisse zwischen Experiment und Simulation. Der Einsatz
der Kennlinieninstabilitat ist in der Simulation um zwei Prozentpunkte hin zu kleinerem
Volumenstrom nach ¢ = 0,65 verschoben. Der Abfall der Forderhohe geht in der CFD
Simulation langsamer von statten als es die Messergebnisse zeigen. Mit einem Foérderhohen-
abfall von Ay ~ 0,6% der Forderhohe des Auslegungspunktes stimmen Experiment und
CFED gut tuberein. Gleiches zeigt sich im Verlauf der Leistungskurve. Auch hier verlaufen
beide Kennlinien nahezu parallel. Lediglich fiir Volumenstréme ¢ < 0,62 bildet die CFD
die sich andernde Steigung der Leistungskurve nicht konsequent ab.

Ein Vergleich der Performance der Variante lin zeigt ein vergleichbares Verhalten wie der zu-
vor beschriebenen Fall. Im Experiment tritt eine Kennlinieninstabilitat bei ¢ = 0, 62 ein und
weist zunéchst einen Forderhohenabfall von A &~ 1,0% auf. Im Bereich 0,48 < ¢ < 0, 58
bildet sich ein Sattel mit konstanter Druckzahl aus, bevor die Kennlinie erneut instabil
wird. Fiir Volumenstrome ¢ < 0, 39 stabilisiert sich die Kennlinie wieder. Die zugehorige
Leistungskurve weist eine konstante Steigung im Bereich ¢ > 0,62 auf. Fir kleinere Volu-
menstrome ist, analog zum zuvor beschriebenen Fall, eine Anderung in der Steigung der
Leistungskurve ersichtlich. Hinzu kommt ein Anstieg der Leistung fiir Volumenstréme von
q < 0,26. In diesem Bereich nimmt auch die Messunsicherheit schlagartig zu. Ein Ausbau
der Hydraulik im Anschluss der Messreihe hat gezeigt, dass das Laufrad am Spalt des
hinteren Radseitenraums angelaufen ist. Der Verlauf der Messkurve lésst vermuten, dass
dies im Bereich ¢ < 0,26 aufgetreten ist. Ebenso war ein Einsetzen eines hochfrequenten
Tons in diesem Bereich zu horen. Wiederholungen der Messungen haben keine Anderung
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in den Messergebnissen gebracht. Auf eine Vergroflerung des Spalts in diesem Bereich
wurde bewusst verzichtet, um einen Einfluss der Geometrieinderung auf die Kennlinien
auszuschliefen. Der Verlauf der simulierten Leistungskurve zeigt, dass das reale physikali-
sche Verhalten integral gesehen gut abgebildet wird. Lediglich im Bereich der Ausbildung
des Teillastwirbels stimmt, wie in der Variante zuvor, die Steigung nicht exakt iiberein.
Die Kennlinieninstabilitét tritt in der CFD mit einem Versatz von zwei Prozentpunkten
hin zu kleineren Volumenstromen ein, als dies im Experiment der Fall ist. Auch der
Forderhohenabfall von Av ~ 1,0% der Forderhohe im Auslegungspunkt stimmt mit den
experimentellen Ergebnissen iiberein. Analog zur vorherigen Variante féllt die Forderhohe
im Experiment schneller ab als in der CFD Simulation. Eine grofiere Abweichung zeigt sich
fiir Volumenstréome kleiner der ersten Kennlinieninstabilitat. Wéhrend sich im Experiment
ein Sattel ausbildet, stabilisiert sich die Kennlinie in den Simulationen direkt wieder.
Abschlielend wird die Variante des Leitrades prog betrachtet. Fiir die Leistungskurve zeigt
sich auch hier eine gute Ubereinstimmung zwischen CFD und Experiment. Analog zu den
vorherigen Varianten tritt lediglich eine leichte Anderung der Steigung in der experimen-
tellen Leistungskurve bei ¢ = 0,57 ein, die von den CFD Simulationen so nicht abgebildet
wird. Eine groflere Diskrepanz ergibt sich im Verlauf der Kennlinie der Druckzahl. Im
Experiment tritt eine Kennlinieninstabilitat zwischen 0,40 < ¢ < 0,60 auf. Dabei findet
zwischen 0,54 < g < 0,60 ein Forderhohenabfall von Ay ~ 2,1% der Foérderhohe im
Auslegungspunkt statt. Fiir Volumenstrome ¢ < 0, 37 ist die Kennlinie stabil, wobei sie im
Bereich des Nullforderstroms einen erneuten Sattel aufweist. Fiir diese Variante zeigt sich,
dass die CFD Simulation das Verhalten der Druckzahl weniger gut abbildet als in den zuvor
betrachteten Féllen. Zwar stimmen die Verldufe der Druckzahlen im Bereich ¢ > 0,65
gut tiberein, jedoch dndert sich fir kleinere Volumenstrome die Vorhersagegenauigkeit der
Kennlinieninstabilitat. So weist die CFD bereits fiir ¢ = 0,60 < ¢ < 0,65 ein schwach
instabiles Verhalten auf. Im Bereich 0,50 < ¢ < 0,60 stabilisiert sich die Kennlinie im
Bereich erneut, bevor sich eine deutliche Kennlinieninstabilitat fiir ¢ < 0,50 einstellt.
Der Forderhohenabfall zwischen ¢ = 0,50 und ¢ = 0,47 stimmt dann mit Ay ~ 2,1%
der Forderhohe im Auslegungspunkt jedoch wieder sehr gut mit der experimentellen
Instabilitat iberein. Analog zum Experiment weist die numerische Kennlinie in Richtung
Teillast fiir den untersuchten Betriebsbereich eine durchweg instabile Kennlinie auf.

Zur Evaluation des Einflusses der Schrigabschnittsgestaltung auf die Performance einer
Stufe sind in Abbildung 6.2 die experimentellen Kennlinien aller vier Varianten dargestellt.
Ein Vergleich der drei Leitradvarianten mit der Varianten des schaufellosen Diffusors
zeigt, dass sich die Verwendung eines Leitrades fiir alle Volumenstrome positiv auf den
Druckaufbau der Stufe und damit die Druckzahl auswirkt. Hingegen weist die Kennlinie
mit schaufellosem Diffusor als Einzige keine Kennlinieninstabilitat auf. Ein Vergleich der
Leitradvarianten untereinander lasst folgende Schliisse ziehen:

Ein annéhernd lineare Querschnittsflachenverlauf im Schragabschnitt des Leitrades fiihrt
im Auslegungspunkt tendenziell zu etwas grofleren Druckzahlen. Im Gegensatz hierzu
neigt ein schnell zunehmender Querschnittsflachenverlauf im Schréagabschnitt zu kleineren
Druckzahlen tiber die gesamte Kennlinie. Zusétzlich ist ersichtlich, dass die Verlaufe der
Druckzahlen der Varianten /lin und deg bis zum Einsetzen der Kennlinieninstabilitét eine
vergleichbare Steigung aufweisen, wihrend die Variante prog im Bereich nahe des Aus-
legungspunktes eine geringere Forderhohe produziert. In Bezug auf die Auspragung der
Kennlinieninstabilitat zeigt sich, dass je schneller die Zunahme des Querschnittsflachen-
verlaufs zu Beginn des Schrigabschnitts ist, desto grofler der spezifische Volumenstrom
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Abb. 6.2: Einfluss der Schréagabschnittsgestaltung auf Stufenkennlinie

ist, bei dem die Kennlinieninstabilitat eintritt. Zugleich fiithrt dies zu einer weniger stark
ausgepragten Kennlinieninstabilitat.

Einfluss der simulierten Anzahl an Umdrehungen auf die Druckzahl

Um den Einfluss der simulierten Umdrehungszahl abzubilden, sind die Stufenférderhéhen
der Einzelumdrehungen acht bis sechzehn sowie der Mittelwert und die zugehorige Stan-
dardabweichung fiir die Variante lin in Abbildung 6.3 dargestellt. Es ist zu sehen, dass
die gemittelten Druckzahlen der einzelnen Umdrehungen zwischen Design Punkt bis kurz
vor Eintritt der Kennlinieninstabilitéit lediglich geringe Schwankungen im Vergleich zum
Mittelwert aus allen neun Umdrehungen aufweisen. Mit Einsetzen der Kennlinieninstabi-
litdt schwanken die Einzelwerte deutlich stiarker um den arithmetischen Mittelwert und
damit einhergehend, nimmt auch die Standardabweichung zu. Auffillig ist, dass fiir die
simulierten Volumenstrome kein systematischer Zusammenhang zwischen Forderhohe und
Umdrehung vorliegt. Vielmehr liefert das Ergebnis ein Indiz fiir das hochgradig transiente
Verhalten der Stromung im Bereich der Kennlinieninstabilitét.
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6.1.2 Komponentenkennlinien

Zur Evaluation des Einflusses der einzelnen Komponenten auf die Kennlinieninstabilitat
wird der statische Druckaufbau zwischen saugseitiger Druckmessstelle und Leitradaustritt
(ds) ausgewertet. Die Leitrad Kennlinie (15 4i7¢) ldsst sich in die Einzelkennlinien )y 45
und s 56 aufteilen, wobei 15 45 den Druckaufbau im Schrégabschnitt und v, 56 den Druck-
aufbau im Diffusor widerspiegelt. Die statische Kennlinie iiber Laufrad und Leitrad (15 ;4)
entspricht der Summe aus Vs jmp + Vs 45 + Vs 56. In allen Fallen wird der groBite Anteil des
statischen Druckaufbaus zwischen Laufradeintritt und Leitradeintritt produziert.

Experimentelle Ergebnisse

Die Komponentenkennlinien der statischen Druckzahl (1)) aller untersuchten Varianten
sind in Abbildung 6.4 als Funktion des spezifischen Volumenstroms dargestellt. Fiir die
Variante mit schaufellosem Diffusor steigt die statische Laufradkennlinie (1) fir sin-
kende Volumenstrome zwischen ¢ = 1,1 und ¢ = 0, 8 zunéchst an, bevor sich im Bereich
0,6 < g < 0,8 ein Sattel in der Kennlinie ausbildet. Fiir Volumenstrome ¢ < 0,6 steigt
Vs imp in Richtung Nullférderstrom erneut an. Eine Auswertung des Druckaufbaus im
Leitradbereich zeigt, dass um den Auslegungsvolumenstrom der gesamte Druckaufbau
zwischen ds und dg erzeugt wird. Demnach ist fiir diese Volumenstrombereiche die Summe
aus den Mischungsverlusten in der Stromung, die Stoiverluste durch die schlagartige
Querschnittserweiterung von by auf b3 und die stattfindenden Reibungsverluste grofier,
als der sich aufgrund des Drallsatzes einstellende Druckaufbau zwischen d, und ds. Ein
ahnliches Verhalten zeigt sich fiir 1,56 fiir Volumenstrome ¢ < 0, 64. Die Komponenten-
kennlinie fallt in Richtung kleiner werdender Volumenstréme ab, was bedeutet, dass die
auftretenden Verluste der Stromung grofer sind als der sich aufgrund der Querschnittsfla-
chenerweiterung ergebende statische Druckaufbau. Die sich aus v, 45 und v, 56 ergebende
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statische Leitradkennlinie weist fiir sinkende Volumenstrome eine steigende Kennlinie fiir
q > 0,48 auf, wihrend die Kennlinie fiir spezifische Volumenstrome ¢ < 0,48 abfallt. Da
die Steigung der Laufradkennlinie fiir ¢ > 0,48 grofer ist als der Betrag der Steigung der
Kennlinie zwischen d, und ds, wird die instabile Komponentenkennlinie kompensiert und
die Gesamtkennlinie ist stabil.

Fiir die Variante deg bilden sich in der statischen Laufradkennlinie zwei instabile Bereiche
aus. Der erste Bereich tritt zwischen ¢ = 0,71 und ¢ = 0,67, der zweite zwischen ¢ = 0, 53
und ¢ = 0,48 auf. An den sich in starkerer Teillast befindlichen instabilen Bereich schlief3t
sich ein Sattel in der Kennlinie an. Erwahnenswert ist, dass sich eine Instabilitat in der
Laufradkennlinie fiir Volumenstrome grofier der Kennlinieninstabilitat der Stufenkennlinie
ausbildet. Im Bereich der Kennlinieninstabilitdt wirkt die statische Laufradkennlinie hin-
gegen stabilisierend auf die Gesamtkennlinie. Fiir die Komponenten im Leitrad zeigt sich
ein kontrares Verhalten zwischen dem Druckaufbau im Schragabschnitt und im Diffusor.
Wihrend im Auslegungspunkt nahezu kein statischer Druckaufbau im Schréagabschnitt
stattfindet, wird nahezu der gesamte Druckaufbau des Leitrades durch den Diffusor pro-
duziert. Mit sinkendem Volumenstrom steigt der Druckaufbau im Schragabschnitt stark
an, bevor er mit Eintreten der Kennlinieninstabilitdt (¢ = 0,67) signifikant abfallt. Fir
Volumenstrome ¢ > 0,4 steigt der Druckaufbau im Schrégabschnitt erneut leicht an.
Dagegen sinkt der Druckaufbau im Diffusor zwischen ¢ = 1,0 und ¢ = 0,67 mit sinkendem
Volumenstrom. Sobald der Druckriickgewinn im Schragabschnitt einbricht, wirkt sich
der Diffusor stabilisierend auf die Gesamtkennlinie aus. Stabilisiert sich hingegen die
Kennlinie des Schragabschnitts fiir sinkende Volumenstrome erneut (¢ < 0,40), sinkt der
Druckriickgewinn im Leitrad erneut ab. Anhand der Kennlinie zeigt sich, dass im Bereich
q < 0,87 der grofite Teil des statischen Druckaufbaus im Leitrad stattfindet. Ebenso
kann der plotzliche Druckabfall im Schragabschnitt als Hauptursache fiir die eintretende
Kennlinieninstabilitidt ausgemacht werden. Laufrad- und Diffusorkennlinie verlaufen zu
flach um den Druckabfall des Schrigabschnitts auszugleichen und die Gesamtkennlinie zu
stabilisieren.

Ein dhnliches Bild ergibt sich fiir die anderen beiden Leitradvarianten. Fiir die Variante
lin verlauft die statische Laufradkennlinie durchweg stabil, wobei sich in den Bereichen
0,66 < ¢ < 0,73 und 0,34 < g < 0,48 jeweils ein Sattel ausbildet. Auch hier wirkt sich die
Laufradkennlinie im Bereich der Kennlinieninstabilitét stabilisierend auf die Gesamtkennli-
nie aus. Fiir den Bereich des Leitrades zeigt sich fiir diese Variante jedoch, dass bereits nahe
des Auslegungspunktes der Schragabschnitt den grofiten Anteil des Druckriickgewinns im
Leitrad produziert. Auch hier kommt es zu einem Abfall des statischen Druckaufbaus beim
Eintritt der Kennlinieninstabilitdt. Analog zur Variante deg stabilisiert sich die Kennlinie
s 45 fiir Volumenstrome ¢ < 0,40 wieder. Der Diffusorbereich zeigt auch in dieser Variante
ein kontrares Verhalten zum Druckaufbau des Schréagabschnitts. Im Vergleich zur Variante
deg weist die Komponentenkennlinie des Diffusorbereichs zwischen Auslegungspunkt und
Einsetzen der Kennlinieninstabilitéit eine geringere Steigung auf.

Die Laufradkennlinie der Variante prog weist einen relativ stabilen Charakter auf. Lediglich
im Bereich der Kennlinieninstabilitat sind kleinere Schwankungen zu erkennen. Fiir die
beiden Komponentenkennlinien des Leitrades wirkt die Kennlinie des Schragabschnitts
(¢s.45) fir Volumenstrome zwischen Kennlinieninstabilitdt und dem Auslegungspunkt
stabilisierend auf die Gesamtkennlinie, wiahrend die Komponentenkennlinie des Diffusors
die Kennlinie zunéchst destabilisiert und mit Eintreten der Kennlinieninstabilitat eine
stabilisierende Wirkung hat. Im Vergleich zu den anderen Varianten erzeugt der Diffu-
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sorbereich des Leitrades in starker Teillast (0,21 < g < 0,46) einen groferen statischen
Druckaufbau als der Schriagabschnitt.

Anhand der Ergebnisse aus Abbildung 6.4 lasst sich schlielen, dass die Gestaltung des
Schragabschnitts einen Einfluss auf alle statischen Komponentenkennlinien hat. Um die
Interaktion und die damit einhergehenden Anderungen besser quantifizieren zu konnen,
sind in Abbildung 6.5 die jeweiligen Komponentenkennlinien tiber dem spezifischen Volu-
menstrom aufgetragen.

Beginnend mit der statischen Laufradkennlinie, Abbildung 6.5(a), zeigt sich, dass ein
nachgeschaltetes Leitrad einen positiven Effekt auf den statischen Druckaufbau im Laufrad
ausiibt. Zuséatzlich lasst sich erkennen, dass eine sich schnell 6ffnende Querschnittsfliche im
Schragabschnitt den Druckaufbau des Laufrades im Leitrad positiv beeinflusst. Zugleich
wirkt sich die Ausgestaltung des Schragabschnitts auch auf die Steigung der Laufradkenn-
linie aus. Aus den Ergebnissen kann gefolgert werden, dass die Laufradkennlinie steiler
wird, wenn die Querschnittsfliche im Schragabschnitt zunédchst langsam zunimmt.

Auch im Schragabschnitt bewirkt ein schaufelloser Diffuser, verglichen mit einem nachge-
schalteten Leitrad, einen vergleichsweise geringen statischen Druckanstieg, vgl. Abbildung
6.5(b). Fiir die drei untersuchten Leitradvarianten zeigt sich im Auslegungspunkt ein
kontrares Bild zu den Laufradkennlinien. Hier ist der Druckaufbau fiir die Variante deg
am geringsten. Dafiir weist diese zwischen Auslegungspunkt und dem Volumenstrom beim
Eintreten der Kennlinieninstabilitit tendenziell die grofite Steigung auf. Auch lisst sich
anhand dieser Abbildung erkennen, dass die Ausgestaltung des Schriagabschnitts den
statischen Druckabfall bei Eintreten der Kennlinieninstabilitdt merklich beeinflusst. Je
schneller sich die Querschnittsfliche zu Beginn des Schragabschnitts vergrofiert, desto
geringer der Einbruch im statischen Druckaufbau.

Eine mogliche Begriindung lasst sich aus der Betrachtung eines einfachen Diffusors herleiten.
Mit fortlaufender Verzogerung dickt die Grenzschicht auf und die Gefahr einer Ablosung
steigt. Fiir die Variante deg verzogert die Stromung zunéchst starker, was auf Grund der
diinneren Grenzschicht eine geringere Gefahr der Ablésung mit sich bringt. Die Variante
prog weist ein gegenlaufiges Verhalten auf, d.h. zu Beginn des Schragabschnitts wird die
Stromung wenig, am Ende stark verzogert. Die Gefahr der Stromungsablosung steigt somit
im Verlauf des Schragabschnitts an. Mit zunehmender Teillast verstarkt sich das eben
beschriebene Phanomen und die Gefahr einer Stromungsablosung wéchst zusétzlich.

Fiir den Diffusorbereich des Leitrades, vgl. Abbildung 6.5(c), weisen die Verlaufe des
schaufellosen Diffusors und der Leitrader qualitativ unterschiedliche Verhaltensweisen
auf. Wirkt der Bereich zwischen ds und dg im schaufellosen Fall fiir den Bereich zwi-
schen Auslegungspunkt und schwacher Teillast (¢ ~ 0,80) zunéachst férderlich auf den
Druckaufbau, ist dies fiir den Fall eines vorhandenen Leitrades nicht der Fall. Ist ein
Maximum an Druckanstieg im schaufellosen Diffusor erreicht, iibersteigen die entstehenden
Stromungsverluste den Druckanstieg aufgrund der Querschnittsflachenerweiterung und
die Komponentenkennlinie wird instabil. Im Gegensatz hierzu zeigen alle Leitradvarianten
qualitativ ein gleiches Verhalten. Mit Eintritt der Kennlinieninstabilitat wirkt sich der
Diffusor im Leitrad stabilisierend auf die Kennlinie aus. Qualitativ zeigt sich, dass die
Variante prog tiber die gesamte Kennlinie den grofleren statischen Druckaufbau erzeugt,
wohingegen die Variante lin im Auslegungspunkt den niedrigsten statischen Druck aufweist.
Fir Volumenstrome g < 0,8 ist der Druckaufbau im Diffusorbereich des Leitrades fiir die
Varianten lin und deg anndhernd identisch.

Die Summe der in den Abbildungen 6.5 (b) und (c) dargestellten Kurven ergibt den
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statischen Druckaufbau des gesamten Leitrades. Hier zeigen sich qualitativ dhnliche Ver-
ldufe fiir den schaufellosen Diffusor und die drei Leitradvarianten. Zunéachst steigt der
statische Druckaufbau mit sinkendem Volumenstrom an, bis ab einem bestimmten Punkt
die Stromungsverluste den Druckanstieg tibersteigen. Ab diesem Punkt wirkt die statische
Leitradkennlinie destabilisierend auf die Gesamtkennlinie. Das Maf3 an destabilisierender
Wirkung lasst auf einen systematischen Zusammenhang zwischen Schriagabschnittsgestal-
tung und Druckriickgewinn schliefen.

Validierung der CFD Komponentenkennlinien

Die Validierung der CFD Simulationen anhand der experimentellen Komponentenkennlini-
en ist in den Abbildungen 6.6 - 6.9 abgebildet. Es zeigt sich fiir alle untersuchten Varianten,
dass die CFD die experimentellen Ergebnisse qualitativ gut abbilden kann. Quantitativ
lassen sich jedoch einige Abweichungen erkennen. Generell erzeugt das Laufrad in der
Realitdt mehr Forderhohe als dies die CFD Simulationen vermuten lassen. Gleiches gilt fir
den Bereich des Diffusors im Leitrad zwischen den Durchmessern ds und dg. Die Bereiche
der Kennlinie, in denen der Diffusorbereich destabilisierend bzw. stabilisierend auf die
Gesamtkennlinie auswirkt, stimmen zwischen CFD und Experiment sehr gut iiberein. Im
Gegensatz zum Bereich zwischen ds und dg iiberschiatzen die Simulationen den Druckaufbau
im Schriagabschnitt des Leitrades tendenziell. Allerdings ist die quantitative Abweichung
hier kleiner als im Bereich 5 bis 6. Auch hier stimmen die Bereiche der Kennlinie mit
stabilisierendem bzw. destabilisierendem Charakter sehr gut zwischen CFD und Experi-
ment iiberein. Interessanterweise gleichen sich Uber- bzw. Unterschitzung der CFD fiir
die Komponenten im Leitrad ndherungsweise aus, sodass die Komponentenkennlinien der
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Abb. 6.9: Validierung numerische Komponentenkennlinie Variante prog

Leitrader sowohl in qualitativer als auch in quantitativer Form gut iibereinstimmen. Die
grofiten Abweichungen zwischen CFD und Experiment bilden sich auch hier, analog zur
Gesamtkennlinie, fiir den Fall prog aus.

Ein Grund fiir die sich in den Komponenten bildenden Abweichungen kann beispielsweise
in den Fertigungstoleranzen der Bauteile liegen. Durch kleine Abweichungen der Spalt-
durchmesser andern sich die volumetrischen Wirkungsgrade der einzelnen Komponenten,
was wiederum eine quantitative Anderung im Druckniveau nach sich zieht. Eine weitere
Moglichkeit ist, dass sich auf Basis des gewédhlten Turbulenzmodells einstellenden Stro-
mungsverluste nicht exakt mit den sich in Realitat auftretenden Verlusten tibereinstimmen
und somit die Genauigkeit der Auswertung des Druckaufbaus beeinflussen. Nicht zuletzt
kann ein Unterschied der Oberflichenrauigkeit der experimentell vermessenen Bauteile
zu den in den Simulationen als hydraulisch glatte Wéande angenommenen Oberflichen zu
Abweichungen fiihren.

Zusammenhang zwischen einsetzendem Teillastwirbels und Kennlinieninstabi-
litat

Die Ergebnisse von Giilich [38, 39], Makay [65], Hergt [47, 46] und auch Kim [57] zeigen,
dass sowohl Rezirkulationszonen am Laufradaustritt, als auch am Laufradeintritt - in
Form des Teillastwirbels - die Stabilitat der Kennlinie beeinflussen kénnen. Im vorherigen
Abschnitt wurde bereits aufgezeigt, dass der Druckaufbau im Schrégabschnitt mafigeblich
fiir das Auftreten einer Kennlinieninstabilitat ist. Nun gilt es zusétzlich zu klaren, inwiefern
der Teillastwirbel einsetzt und bei welchem Volumenstrom dies der Fall ist. Hierzu wird
experimentell die Stufendruckzahl mit der Druckzahl zwischen den Messstellen direkt vor
dem Laufradeintritt und am Stufenaustritt (1;5) ausgewertet, siehe. Abbildung 6.10. Der
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Versatz der Forderhohe im Auslegungspunkt ldsst sich durch die Stromungsverluste im Rohr
zwischen den beiden Messstellen pg, und p; und den Verlusten des Vorleitrades erklaren.
Fir die Leitradvarianten zeigt sich ein qualitativ gleicher Verlauf zwischen Auslegungspunkt
und dem Eintritt der Kennlinieninstabilitdt. Ab dem Eintritt der Kennlinieninstabilitat hin
zum Nullférderstrom weichen die Charakteristiken der Kurven 9,4 und 915 voneinander
ab, und zwar dergestalt, dass die Forderhéhe der Kurve 115 bis hin zum Nullférderstrom
abféllt. Unter Anbetracht der Euler-Gleichung, vgl. Gleichung 2.12 lasst sich besagter
Abfall in der Forderhohenkennlinie durch Einsetzen des Teillastwirbels erklaren. Wahrend
im Bereich des Auslegungspunktes eine drallfreie Anstromung vorliegt, ergibt sich fiir die
theoretische Forderhohe: Hy, = ug - ¢ye. Mit Einsatz des Teillastwirbels wirkt sich der sich
daraus entstehende Vordrall negativ auf die Forderhohe aus mit: Hy, = us - cuo — Uy * Cyy.-
Da fiir die gesamte Kennlinie uy und u; konstant sind, ist das Verhéltnis der Steigungen
dcye/dq und dey /dq entscheidend fiir den Verlauf der Kennlinie. In den hier vorliegen-
den Leitradvarianten nimmt die Starke des Teillastwirbels mit sinkendem Volumenstrom
starker zu, als das Laufrad an Forderhohe erzeugt. Darauf aufbauend, lasst sich aus den
Abbildungen 6.10 (b)-(d) schlieBen, dass sich mit Einsetzen der Kennlinieninstabilitdt auch
der Teillastwirbel in einer Form ausbildet, dass der Quotient dec,;/dg am Laufradeintritt
grofler sein muss als dc,2/dq am Laufradaustritt.

Fir die Variante des schaufellosen Diffusors lisst sich ebenfalls die Auspragung des Teil-
lastwirbels identifizieren. Der Teillastwirbel wirkt sich fiir einen dhnlichen spezifischen
Volumenstrom negativ auf die Kennlinie aus, wie es auch fiir die Leitrader der Fall ist.
Im Gegensatz zu den drei zuvor beschriebenen Varianten steigt die Kennlinie bei starker
Teillast hin zum Nullférderstrom allerdings wieder an. Daraus kann gefolgert werden, dass
fiir den schaufellosen Diffusor die Umlenkung der Stromlinien am Laufradeintritt hin zur
Laufradnabe einen grofleren Effekt auf den Druckaufbau im Laufrad hat, als der sich
druckmindernde Einfluss des Teillastwirbels [38]. Werden die Ergebnisse des schaufellosen
Diffusors mit den Ergebnissen der Leitradvarianten verglichen, zeigt sich, dass ein nachge-
schaltetes Leitrad den Druckaufbau im Laufrad bei vorhandenem Teillastwirbel insofern
negativ beeinflusst, dass die zugehorige Kennlinie mit sinkendem Volumenstrom keine
positive Steigung mehr annimmt. Es muss also im Fall eines nachgeschalteten Leitrades
eine Kombination aus Teillastwirbel und der Rezirkulation am Laufradaustritt vorliegen.

6.2 Druckverteilung im Leitrad

Wie aus den Ergebnissen der Komponentenkennlinien ersichtlich wurde, ist das Leitrad
mafigebend fiir das Eintreten und die Form einer Kennlinieninstabilitit. Da die Stromung
sowohl durch die stattfindende Rotor-Stator Interaktion also auch durch teillastinduzierte
Stromungsablosungen hochgradig instationare ist, soll im Folgenden die Druckverteilung
im Leitrad genauer untersucht werden. Im Zeitbereich lasst sich durch die Verwendung von
Konturplots einerseits eine Abschatzung des statischen Druckaufbaus fiir unterschiedliche
Volumenstrome und andererseits ein Eindruck iiber der Einfluss der Rotor-Stator Inter-
aktion gewinnen. Die RMS Werte der Druckpulsationen liefern einen Anhaltspunkt fir
den energetischen Mittelwert der Druckpulsationen in Abhéngigkeit des vorherrschenden
Volumenstroms. Im Frequenzbereich lassen sich die durch Rotor-Stator Interaktion und
Stromungsablosungen induzierten Druckpulsationen identifizieren.
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6.2.1 Statischer Druckaufbau

Zur Bewertung des statischen Druckaufbaus im Leitrad ist in den Abbildungen 6.11 - 6.14
der dimensionslose statische Druckkoeffizient im Mittenschnitt abgebildet. Es gilt:

DPstat — 152 stat
—_— 6.1
0,5-p-u3 (6.1)

Cp,stat =

Abgebildet sind fiir die drei Leitradvarianten jeweils eine Drehung des Laufrades um eine
Schaufelpassage, aufgelost in 10° Schritten. Betrachtet werden der Design Punkt, ein Volu-
menstrom vor und hinter der Kennlinieninstabilitat sowie ein Volumenstrom im instabilen
Bereich der Kennlinie. Fiir die Variante des schaufellosen Diffusors sind entsprechend der
Auslegungsvolumenstrom sowie drei Volumenstrome bis hin in starke Teillast abgebildet.
Beginnend mit der Variante des schaufellosen Diffusors (Abbildung 6.11) ist fiir alle Zeit-
schritte und Volumenstrome der statische Druckaufbau nach dem Drallsatz zu sehen. Der
statische Druck wéchst mit zunehmendem Radius an. Fiir alle Volumenstrome stellen sich
in unterschiedlichen Zeitschritten Schwankungen im statischen Druckaufbau ein, die sich
im zeitlichen Mittel jedoch wieder nivellieren. Diese Schwankungen nehmen in Teillast zu
und haben ihre Grundlage in der ungleichférmigen Laufradabstromung, vgl. hierzu auch
Kap. 6.4.

Aus einer Betrachtung aller, neben den in den Abbildungen 6.12 - 6.14 dargestellten,
Zeitschritten einer Laufradumdrehung, lassen sich folgende Phdnomene erkennen: Der
statische Druckaufbau im Leitrad ist in Teillast grofler als im Auslegungspunkt, was
sich mit den Ergebnissen aus Kapitel 6.1.2 deckt. Rotiert eine Laufradschaufel an einem
Leitradkanal vorbei, so wird durch die Schaufeldruckseite Fluid mit einem héheren dynami-
schen Druckanteil in den Diffusor des Leitrades befordert und es kommt folglich zu einem
Abfall des statischen Drucks. Der Druck pulsiert hierdurch im engsten Querschnitt des
Leitrades mit der Schaufelpassierfrequenz. Nachdem die Laufradschaufelaustrittskante die
Leitschaufeleintrittskante passiert hat, erhoht sich der statische Druck im Diffusorbereich
und weitet sich bis in den Schragabschnitt aus. Zuséatzlich ist im Diffusor des Leitrades
ersichtlich, dass der statische Druck unabhéngig der Schaufelpassierfrequenz pulsiert.
Ursache hierfiir sind die durch Rotor-Stator Interaktion hervorgerufenen Druckmoden,
welche mit unterschiedlichen Frequenzen, Drehrichtungen und Umfangsgeschwindigkeiten
im Leitrad rotieren, vgl. z.B. [6, 9, 38, 11, 33] und Kapitel 2.2.

Die Frage zu generellen qualitativen Unterschieden im zeitlichen Verhalten der Leitradva-
rianten ist auf Grundlage der vorhandenen Simulationsdaten und dem hochgradig insta-
tiondren Verhalten in Teillast nicht abschlieBend zu beantworten und bediirfte weiterer
weitreichender Untersuchungen.

6.2.2 Druckpulsationen

Druckpulsationen treten in Leitradpumpen infolge der Rotor-Stator Interaktion zwischen
Laufrad und Leitrad sowie durch Wirbel, die sich aufgrund von Ablésungen und Scherstro-
mungen bilden, auf.

6.2.2.1 Energetischer Mittelwert - RMS Betrachtung

In Abbildung 6.15 sind die energetischen Mittelwerte der vier untersuchten Diffusorvarian-
ten der Positionen py3 und ps3 als Funktion des spezifischen Volumenstroms abgebildet. Es
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ist zu erkennen, dass der energetische Mittelwert der Druckpulsationen fiir die schaufellose
Variante abnimmt, je weiter die Messposition vom Laufradaustritt entfernt ist. Hieraus
lasst sich folgern, dass sich die Stromung mit zunehmendem Abstand vom Laufradaustritt
harmonisiert, d.h. die ungleichméaflige Laufradabstromung sich zwischen Saug- und Druck-
seite sowie der Nachlaufdelle hinter der Schaufelaustrittskante stromab des Laufrades
nivelliert. Fiir die Variante des schaufellosen Diffusors zeigt sich qualitativ eine gute Uber-
einstimmung zwischen CFD und experimentellen Daten. Quantitativ unterschétzt die CFD
im Auslegungspunkt im Sensor ps3 den energetischen Mittelwert der Druckpulsationen um
ca. 11%. Fur die Varianten mit Leitrad zeigt sich, dass der RMS Wert der Druckpulsation
im engsten Querschnitt (ps3) des Leitrades fiir alle Varianten und alle Volumenstrome
grofer ist, als am Leitradeintrittsdurchmesser (py3). Qualitativ zeigen sich sowohl in den
verschiedenen Varianten als auch in den Messpositionen Unterschiede in der Giite der
CFD Ergebnisse. Fiir die Variante deg zeigt der Vergleich CFD zu Experiment qualitativ
die groBten Unterschiede zwischen dem Auslegungspunkt und dem Einsetzen der Kenn-
linieninstabilitdt (0,67 < ¢ < 1,0). Wahrend in den CFD Simulationen der zugehorige
RMS Wert fiir beide Messpositionen in diesem Bereich abfallt und mit Einsetzen der
Kennlinieninstabilitdt ansteigt, ist in den Messungen ein stetiger Anstieg erkennbar. Der
RMS-Wert aus CFD und Experiment stimmt im Auslegungspunkt der Varianten lin und
prog fiur beide Messpositionen quantitativ gut iiberein. Fiir den Sensor p43 zeigt sich fiir
die Variante [in, analog zur zuvor beschriebenen Variante, ein unterschiedlicher Verlauf bis
zum Einsetzen der Kennlinieninstabilitdat. Fiir den Sensor ps3 stimmen die qualitativen
Verlaufe gut iiberein. Gleiches gilt fiir Sensor py3 der Variante prog.

Anhand der Abbildungen 6.15 (a) - (d) ist zu erkennen, dass ein nachgeschaltetes Leitrad
den energetischen Mittelwert der Druckpulsation im Vergleich zum schaufellosen Diffusor
erwartungsgemafl erhoht. Werden die drei untersuchten Leitradvarianten miteinander
verglichen, zeigt sich anhand des Sensors p,3, dass die Variante prog den geringeren energe-
tischen Mittelwert iiber die gesamte Kennlinie aufweist. Fiir Sensor ps4 liegt der RMS-Wert
der Variante lin fiir alle untersuchten Volumenstréome tiber der Variante deg, wohingegen
die Variante prog, abhangig vom Volumenstrom, um die beiden anderen Kurven streut.

6.2.2.2 Auswertung im Frequenzbereich

Charakteristische Druckpulsationen einer Pumpe entstehen im Auslegungspunkt aufgrund
der stattfindenden Rotor-Stator Interaktion von Laufrad und Leitapparat. Dabei weisen
sich im Frequenzspektrum insbesondere die Schaufelpassierfrequenz und ihre Harmoni-
schen als charakteristisch heraus. Befindet sich eine Pumpe in Teillast, entstehen weitere
Pulsationen, die durch lokale Ablosungen erzeugt werden. Im Bereich einer Kennlinienin-
stabilitat konnen oftmals erhohte Druckpulsationen und damit einhergehend einer groferen
Bauteilbeanspruchung beobachtet werden, vgl. bspw. [65]. Im Folgenden wird untersucht,
inwiefern sich beim Einsetzen der Kennlinieninstabilitdt Druckpulsationen bei charakteris-
tischen Frequenzen ausbilden. Zuséatzlich wird untersucht, welchen Einfluss die Gestaltung
des Schriagabschnitts auf die vorhandenen Druckpulsationen hat.

Zur Auswertung der Druckpulsationen im Frequenzbereich wird ein von Hann-Fenster
auf die jeweiligen Druckamplituden (vgl. Kapitel 2.2) angewendet, um einen méoglichen
Leakage-Effekt zu filtern. Dabei wird auf die CFD Daten ein Fenster iiber die gesamte
Datenmenge von zehn Umdrehungen gelegt. Das Fenster der experimentellen Daten wird
dementsprechend angepasst, um fiir beide Datensétze eine gleiche Fensterbreite auszuwer-
ten. Die Fenster werden mit einer Uberlagerung von 50% der Fensterbreite durchgefiihrt.
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Abb. 6.15: Validierung der RMS Druckwerte der Position ps3 und ps3

Die experimentellen Daten ergeben sich final aus der Mittelung iiber alle Fenster. Um den
Einfluss der Fensterbreite abzuschétzen, ist in Abbildung 6.16 die dimensionslose Druck-
amplituden von Sensor py3 fiir den Auslegungsvolumenstrom fiir ein einziges Fenster tiber
die gesamte Messdauer (333 Umdrehungen) mit der Druckpulsation einer Fensterfunktion
mit der Lange von zehn Umdrehungen gegeniibergestellt. Es ist zu erkennen, dass durch
eine kiirzere Fensterbreite, insbesondere die Druckpulsation der Schaufelpassierfrequenz
und ihrer ersten Harmonischen starker ausgeprégt ist. Ab der zweiten Harmonischen der
Schaufelpassierfrequenz sind die Unterschiede der Druckpulsationen zu vernachléssigen.
Ebenfalls ist ersichtlich, dass fiir die geringere Fensterbreite das Grundrauschen erhoht
ist. Dieses Verhalten ist bedingt durch die hoher frequenten Energieanteile, die durch die
Fensterung verteilt werden.

In den Abbildungen 6.17 und 6.18 sind alle am Durchmesser d, gemessenen und in der
CFD Simulation ausgewerteten, dimensionslosen Druckamplituden fiir das Leitrad lin als
Funktion der, iiber die Drehfrequenz normalisierten, Frequenz dargestellt. Dabei entspricht
die Fensterbreite im Experiment der Fensterbreite der Simulation. In Abbildung 6.17 ist
zu erkennen, dass sich die Druckamplituden aller Sensoren in der gleichen Groflenordnung
bewegen. Dennoch zeigen sich Unterschiede zwischen den Sensoren. Fiir den Sensor in
Passage 1 treten beispielsweise Druckamplituden im Bereich 1 < f/f,, < 10 auf, die in den
restlichen Sensoren nicht auftreten, und aufgrund der Rotor-Stator Interaktion so nicht zu
erwarten sind. Fiir die Schaufelpassierfrequenz selbst sind ebenfalls Schwankungen in der
Druckamplitude erkennbar.

Auch in den Auswertungen der CFD Simulation zeigen sich Schwankungen fiir die Schaufel-
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Abb. 6.16: Experimenteller Vergleich zwischen gefensterter und ungefensterter Druckam-
plitude im Frequenzspektrum fiir Sensor py3 und ¢ = 1,0

passierfrequenz zwischen den einzelnen Passagen. Die Schwankungen der Druckamplituden
der ersten und zweiten Harmonischen der Schaufelpassierfrequenz weisen nur sehr geringe
Schwankungen zwischen den Passagen auf. Im Folgenden werden zur Validierung der CFD
die Druckamplituden der dritten Passage fiir die Durchmesser d4 und d5 aufgefiihrt und
miteinander verglichen.

Zur Bewertung der Giite der numerisch ermittelten Druckpulsationen werden die Druckam-
plituden im Frequenzbereich als Funktion der iiber die Drehfrequenz normierten Frequenz
betrachtet. In den Abbildungen 6.19 - 6.22 sind in den linken Spalten die Druckam-
plituden des Sensors ps3 und in den rechten Spalten die Druckamplituden des Sensors
ps3 den Amplituden der entsprechenden Position der CFD Ergebnisse gegentibergestellt.
Fiir die Variante des schaufellosen Diffusors (Abbildung 6.19) zeigt sich, mit Ausnahme
fiir ¢ = 0,75 eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen CFD und Experiment fiir die
Schaufelpassierfrequenz. So betriagt die relative Abweichung der Druckamplituden fiir
f/fn =T in Teillast (¢ = 0,65) Acys = 2,3% fiir Sensor pyg baw. Acy%; = 1,0% fir
Sensor ps3. Wéahrend am Durchmesser des Leitradeintritts bei allen untersuchten Volu-
menstromen die Schaufelpassierfrequenz und ihre Harmonischen dominant auftreten, ist
fir den Durchmesser des engsten Querschnitts bei verwendetem Leitrad (ds) lediglich die
Schaufelpassierfrequenz und ihre erste Harmonische signifikant. Auch ist im Vergleich der
beiden Durchmesser ersichtlich, dass die Starke der Druckamplitude mit zunehmendem
Abstand vom Laufrad abnimmt. Es findet also eine Harmonisierung des Druckfeldes statt.
Zusatzlich bildet sich ein weiterer Ausschlag fur f/f, = 12 aus. In Teillast (¢ < 0,75)
bildet sich in den experimentellen Daten hinter dem Laufrad ein Druckamplitude bei
f/fn=0,13703 = 4,57 Hz aus. Diese Amplitude nimmt mit abnehmendem Volumenstrom
zu und tibersteigt fiir ¢ = 0,45 sogar die Druckamplitude der Schaufelpassierfrequenz. Eine
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20
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f/ I 50

Abb. 6.17: Vergleich der experimentellen Druckamplituden der Sensoren py4; bis psg bei
g = 1,0 fir Variante lin

30 40 1 3 passage

Abb. 6.18: Vergleich der numerischen Druckamplituden der Sensoren p4; bis psg bei
q = 1,0 fur Variante lin
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Kohérenzbetrachtung der Sensoren py3 und pys zeigt, dass es sich hierbei um Rotating Stall
handelt. Im Gegensatz hierzu zeigen die CFD Ergebnisse kein Anzeichen von Rotating
Stall in besagtem Frequenzbereich. Die CFD Ergebnisse zeigen im Bereich f/f, < 7 breit-
bandigere Druckpulsationen, als es fiir die experimentellen Daten der Fall ist. Dies kann
ein Anzeichen dafiir sein, dass auftretende Ablésungen und Wirbelgebiete instationiren
Charakters in den CFD Simulationen abgebildet werden, jedoch durch die Mittelung iiber
die einzelnen Fenster in den experimentellen Ergebnissen nicht mehr sichtbar sind.

Fir die Varianten mit nachgeschaltetem Leitrad kann festgehalten werden, dass unabhéan-
gig der Schragabschnittsgestaltung und des untersuchten Volumenstroms die auftretenden
Druckamplituden im engsten Querschnitt des Leitrades grofler sind, als am Durchmesser
des Leitradeintritts. Ebenso ist der Unterschied der Druckamplituden der Schaufelpas-
sierfrequenz und ihrer Harmonischen im engsten Querschnitt des Leitrades grofler als am
Leitradeintritt. Im Auslegungsvolumenstrom und fiir Volumenstrome grofler der Kennli-
nieninstabilitét tiberschiatzen die CFD Simulationen in der Regel die auftretenden Druck-
amplituden fiir die Schaufelpassierfrequenz. Fiir die Varianten deg und lin ist zu erkennen,
dass kurz vor Einritt der Kennlinieninstabilitat am Leitradeintritt die Druckamplituden
der ersten und zweiten Harmonischen deutlich ansteigen und die Druckamplitude der
Schaufelpassierfrequenz tibersteigen. Die Ergebnisse der CFD Simulationen zeigen dieses
Phanomen hingegen nicht. Fiir den ausgewerteten Bereich der wieder stabilen Kennlinie
zeigt sich eine gute Ubereinstimmung der Druckamplituden fiir die Schaufelpassierfrequenz
und ihre erste Harmonische fiir Sensor p,3. Die zweite und dritte Harmonische wird von
der CFD Simulation hingegen deutlich unterschéitzt. Die Ergebnisse der CFD Simulation
zeigen flir die Variante lin fiir ¢ = 0,53, ahnlich zur Variante wvnls, eine niederfrequente
Druckamplitude, die als Rotating Stall gewertet werden kann. Im dazugehorigen Experi-
ment ist hingegen kein Anzeichen fiir Rotating Stall ersichtlich. In der Variante prog bildet
sich, analog zum schaufellosen Diffusor, in Teillast ¢ < 0,65 eine niederfrequente Druckam-
plitude aus, die mit sinkendem Volumenstrom weiter zunimmt. Im Gegensatz zur Variante
vnls bildet sich mit zunehmender Teillast ein breitbandiges Amplitudenspektrum aus. Dies
kann als Anzeichen dafiir gesehen werden, dass neben Rotating Stall starke Ablosungen
und Verwirbelungen auftreten. Auch in den CFD Simulationen wird ein vergleichbares
Amplitudenspektrum abgebildet. Fir den engsten Querschnitt des Leitrades weisen die
Druckamplituden der CFD Simulationen allerdings deutlich gréflere Schwankungen auf,
als es im Experiment der Fall ist. Eine Ursache hierfiir kann, wie bereits zuvor erwéhnt,
an der Mittelung der experimentellen Daten tiber alle Fenster begriindet liegen. Wahrend
die CFD Simulation instationdre Stromungszustédnde abbildet, werden diese durch die
zeitliche Mittelung nivelliert.

Im Vergleich der drei Varianten zeigt sich, dass dieses niederfrequente, breitbandige Spek-
trum zunimmt, je langsamer der Flachenverlauf im vorderen Bereich des Schrigabschnitts
wachst. Dies ist ein Anzeichen dafiir, dass sich mit zunehmender Teillast die Wirbelgebiete
durch Ablosungen und Turbulenzen fiir einen sich zunéchst langsam 6ffnenden Schra-
gabschnitt vermehren. Eine mogliche Begriindung hierfiir liegt in der Betrachtung der
Grenzschicht. Mit steigender Teillast nimmt die absolute Stromungsgeschwindigkeit am
Laufradaustritt im Mittel ab. Der Schragabschnitt des Leitrades sorgt fiir eine zusétzliche
Verzogerung der Stromung und somit mit einer Aufdickung der Grenzschicht. Da die
Variante prog am Ende des Schréagabschnitts den gréfiten Fliachenzuwachs aufweist und
die Stromung im Schrégabschnitt stetig verzogert, steigt auch die Wahrscheinlichkeit der
Stromungsablosung.
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In den Abbildungen 6.23 - 6.26 werden fiir die CFD Ergebnisse die auftretenden dimen-
sionslosen Druckpulsationen an Trag- und Deckscheibe miteinander verglichen. Fir die
Variante des schaufellosen Diffusors zeigen sich fiir die Messposition ps3 nahezu keine Un-
terschiede in der Druckamplitude. Dies zeigt, dass sich am Durchmesser d5 eine annahernd
symmetrische Stromung eingestellt hat. An Position py3 sind im Auslegungspunkt grolere
Druckamplituden an der Deckscheibe als an der Tragscheibe zu beobachten. Mit zunehmen-
der Teillast wechselt das Pulsationsverhalten, d.h. die Druckamplituden an der Tragscheibe
sind grofler als an der Deckscheibe. Im Fall der untersuchten Leitradvarianten zeigt sich
qualitativ ein gleiches Verhalten zwischen Trag- und Deckscheibe. Im Auslegungspunkt
sind an den Durchmessern d4 und ds nur geringfiigige Unterschiede der Druckpulsationen
zwischen Trag- und Deckscheibe zu sehen. In Teillast treten am Durchmesser d, grofere
Druckamplituden fiir die Schaufelpassierfrequenz und ihrer Harmonischen an der Tragschei-
be auf, wohingegen am Durchmesser ds mit zunehmender Teillast die Druckamplituden
an der Deckscheibe deutlich signifikanter sind als an der Tragscheibe. Zwischen d; und
ds findet also ein Wechsel der Scheibenseite mit grofiter Druckamplitude statt. Alle drei
Varianten haben zudem gemein, dass im niederfrequenten Bereich (f/f, < 7) an der Trag-
scheibe sowohl fiir den Durchmesser d, als auch fiir den Durchmesser ds deutlich hohere
Druckamplitude auftreten als an der Deckscheibe. Dieses Verhalten ldsst vermuten, dass
instationare Stromungsablosungen und Verwirbelungen ihren Ursprung an der Tragscheibe
des Leitrades haben und zur Deckscheibe hin abgeschwécht werden. Zudem ist aus einem
Vergleich der Varianten ersichtlich, dass die niederfrequenten Druckpulsationen zunehmen,
je langsamer der Querschnittsflachenzuwachs zu Beginn des Schrégabschnittes ist.

6.3 Axialkraft

Hergt und Starke [47] zeigten in ihren Versuchen auf, dass mit Einsetzen einer Kennlinienin-
stabilitit eine Anderung im Verlauf der Axialkraft einhergeht. Mit Hilfe der in Kapitel 3.2.2
vorgestellten Messeinrichtung erfolgte eine Axialkraftmessung fiir alle vier untersuchten
Diffusorvarianten. Abbildung 6.27 zeigt einen Vergleich der Messergebnisse zur Axialkraft
mit den entsprechenden Ergebnissen der CFD Simulation. Hierzu wird die Axialkraft als
Funktion des spezifischen Volumenstroms abgebildet. Anhand der Abbildung ist zu erken-
nen, dass die Messergebnisse bei Verwendung eines Leitrades zwischen Auslegungspunkt
und einsetzender Kennlinieninstabilitat Verlaufe aufweisen, die nicht mit den theoretischen
Uberlegungen zum Axialkraftverlauf iibereinstimmen. Prinzipiell ist davon auszugehen,
dass mit sinkendem Volumenstrom ein stetiger Anstieg der Axialkraft einhergeht. Des
Weiteren ist ersichtlich, dass die vier Messkurven im Bereich 0.65 < ¢ < 1 qualitativ identi-
sche Verldufe annehmen und quantitativ nahezu gleiche Werte aufweisen. Eine Moglichkeit
fir den auftretenden Verlauf kann nach Gilich [38] in einer asymmetrischen Position
des Laufrades zum Leitrad liegen. Demnach wiirde der Axialkraftverlauf darauf schlielen
lassen, dass das Laufrad in Richtung Druckseite verschoben sein miisste. Eine mogliche
Ursache fiir solch eine Verschiebung kann in den vorhandenen Fertigungstoleranzen der
Modellpumpe liegen. Durch die Verschiebung in Richtung Druckseite wird die Rotation in
den Radseitenrdaumen direkt beeinflusst, was sich unmittelbar auf den Axialkraftverlauf
auswirkt. Da in den CFD Simulationen keine Fertigungstoleranzen auftreten und das
Laufrad somit zentral zum Leitrad ausgerichtet ist, konnte dies eine mogliche Erklarung
fiir die unterschiedlichen Axialkraftverlaufe darstellen. Ebenso ist nicht ausgeschlossen,
dass die kardanischen Ringe beim Anfahren der Pumpe verklemmen und sich erst nach
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iiberschreiten einer benotigten Last 10sen. Trotz einer Wiederholbarkeit der Messergebnisse
sollten die experimentellen Verldufe in besagtem Bereich kritisch hinterfragt werden.

Mit Einsetzen der Kennlinieninstabilitdt stimmen fiir die Varianten deg und prog die Ver-
laufe von CFD und Experiment qualitativ und quantitativ gut tiberein. Fiir die Variante lin
weisen beide Kurven im instabilen Bereich der Forderhohenkennlinie qualitativ eine gute
Ubereinstimmung auf. Sobald die Kennlinie sich wieder stabilisiert, nimmt die Messkurve
erneut einen Verlauf an, der, wie im Bereich des Auslegungspunktes, theoretisch so nicht
zu erwarten ist. Auch die Messergebnisse der Variante mit schaufellosem Diffusor deuten
darauf hin, dass eine asymmetrische Position von Laufrad zu den Radscheiben vorliegen
konnte.

Wie anhand der Simulationsergebnisse zu sehen ist, d&ndert sich im Bereich der Kenn-
linieninstabilitit auch die Steigung der Axialkraftkurve, wobei Anderung der Steigung
und einsetzende Instabilitat nicht zwingend exakt zusammen fallen. Eine sprunghafte
Anderung wie bei Hergt und Starke [47] ist in keinem der untersuchten Fille festzustel-
len. Auf Grundlage der Anderung der Steigung lisst sich vermuten, dass sich dndernde
Stromungsverhéltnisse am Laufradaustritt einstellen, welche die Axialkraft direkt beeinflus-
sen. Daher wird im Folgenden die Laufradaustrittsstromung anhand der durchgefiihrten
CFD Simulationen genauer betrachtet, um einen moglichen Zusammenhang zwischen
Axialkrafténderung und Rezirkulationsgebieten am Laufradaustritt herzustellen.
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6.4 Pattern Switching

Nach Giilich [38, 37] bildet das sogenannte Pattern Switching die Ursache einer auftreten-
den Kennlinieninstabilitdt. Dabei wechselt das Rezirkulationsgebiet am Laufradaustritt
von Trag- zu Deckscheibe oder umgekehrt. Der instabile Bereich der Kennlinie zeichnet sich
demnach durch zwei Rezirkulationsgebiete an Trag- und Deckscheibe verbunden mit einem
im Meridianschnitt betrachteten symmetrischen Abstromprofil am Laufradaustritt aus. In
den stabilen Bereichen der Kennlinie liegt eine stark asymmetrische Abstrémung mit einem
ausgepragten Rezirkulationsgebiet an Trag- oder Deckscheibe vor. In den in Kapitel 1
vorgestellten Arbeiten wird die Laufradabstromung zumeist zeitlich- und umfangsgemittelt
ausgewertet, was mit einem grofien Verlust an Information einhergeht.

Im Folgenden werden die numerischen Ergebnisse in Bezug auf ein mogliches Auftreten
des Pattern Switching-Effekts in Verbindung mit der einsetzenden Kennlinieninstabilitat
ausgewertet. Hierzu werden aus den CFD Simulationen die Stromungsprofile am Lauf-
radaustritt und im Leitrad zeitlich iiber die Umdrehungen 8 bis 16 gemittelt und als
Konturplot dargestellt.

6.4.1 Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt

Abbildung 6.28 zeigt einen Konturplot der zeitlich gemittelten Stromung am Laufrad-
austritt. In schwarz dargestellt sind hierbei die Trag- und Deckscheibe des Laufrades,
sowie die sieben Laufradschaufeln. In weif3 dargestellt ist die Stromung mit positiver
Meridiankomponenten, in grau die Stromung mit negativer Meridiankomponente, d.h.
Rezirkulationsgebiete.

Fiir die Variante des schaufellosen Diffusors (vgl. Abbildung 6.29) bilden sich fiir spezifi-
sche Volumenstrome ¢ > 0, 8 nahezu keine Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt aus,
6.29(a). Lediglich direkt an der Schaufelsaugseite sind minimale Rezirkulationsgebiete an
den Ubergangen von Schaufel zu Trag- bzw. Deckscheibe ersichtlich. Mit einer weiteren
Reduktion des Volumenstroms bilden sich in jeder Passage zwei Rezirkulationsgebiete aus.
Diese befinden sich jeweils im saugseitigen Bereich der Passage nahe Trag- und Deckschei-
be, wobei das Rezirkulationsgebiet an der Deckscheibe starker ausgepragt ist als an der
Tragscheibe, vgl. Abbildung 6.29 (b). Zwischen ¢ = 0,7 und g = 0, 55 wéchst insbesondere
das Rezirkulationsgebiet an der Deckscheibe an, bis es im zeitlichen Mittel in etwa 30% der
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Abb. 6.28: Nomenklatur Rezirkulation am Laufradaustritt
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axialen Erstreckung des Laufrades und ebenso ca. 30% der Passagenliange einnimmt. Das
Rezirkulationsgebiet an der Tragscheibe nimmt lediglich marginal zu. Fiir Volumenstréme
g < 0,55 nimmt das Rezirkulationsgebiet an der Tragscheibe langsam zu, wéihrend fir
jenes an der Deckscheibe keine Anderung ersichtlich ist. Es kann also gefolgert werden, dass
sich in Teillast ein asymmetrisches Abstromprofil, gekennzeichnet durch unterschiedlich
grofle Rezirkulationsgebiete an Trag und Deckscheibe, einstellt, wobei sich im saugseitigen
Bereich der Passage zwei unterschiedlich grofie Rezirkulationsgebiete auspragen.

Fiir den Fall deg, Abbildung 6.30, bildet sich in Teillast (¢ = 0,7) am Laufradaustritt
zunéchst ein Rezirkulationsgebiet im saugseitigen Bereich der Passage nahe der Tragscheibe
aus. Mit zunehmender Teillast nimmt die Gréfle dieses Gebietes in Richtung der Passagen-
druckseite hin zu. In seiner axialen Erstreckung &ndert sich die Grofle lediglich marginal.
Mit Einsetzen der Kennlinieninstabilitat bildet sich ein zweites Riickstromgebiet im Bereich
der Deckscheibe aus. Dieses wéchst im instabilen Bereich der Kennlinie (0,60 < ¢ < 0,65)
zunéchst an, bevor es sich mit wiedereinsetzen des stabilen Kennlinienbereichs (¢ < 0,60)
zuriick bildet.

Fiir die Varianten lin (Abbildung 6.31) und prog (Abbildung 6.32) stellt sich ein etwas
anderes Verhalten ein. Zunachst bilden sich auch hier Rezirkulationsgebiete im Bereich der
Tragscheibe aus. Fiir beide Falle befinden sich die Rezirkulationsgebiete im saugseitigen Be-
reich der Passage. Im Gegensatz zur Variante deg bilden sich hier jedoch schon vor Eintritt
der Kennlinieninstabilitat zusétzliche Rezirkulationsgebiete im Bereich der Deckscheibe
aus, bis sich mit Einsetzen der Kennlinieninstabilitat (Abbildung 6.31(c) bzw. Abbildung
6.32(d)) im Bereich der Passagensaugseite ein anndhernd symmetrisches Abstromprofil,
in Bezug auf die Grofie der vorhandenen Rezirkulationsgebiete, einstellt. Im Bereich der
jeweiligen Kennlinieninstabilitat bildet sich das deckscheibenseitige Rezirkulationsgebiet
wieder zurtick bis es in sehr starker Teillast ((Abbildung 6.31(g) bzw. Abbildung 6.32(g))
nahezu vollstédndig verschwindet.

Zusammenfassend lédsst sich aus dem Vergleich aller Varianten folgern, dass durch ein nach-
geschaltetes Leitrad und die damit einhergehende Rotor-Stator Interaktion die Ausbildung
der Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt in Position und Grofle beeinflusst werden.
Zusétzlich zeigen die CFD Ergebnisse, dass die Ausgestaltung des Schrégabschnitts einen
Einfluss auf auftretende Rezirkulationsgebiete hat. Fiir die drei Varianten mit Leitrad
lasst sich das von Giilich [38] beschriebene Wechseln der Rezirkulationsgebiete von Trag-
zu Deckscheibe - oder umgekehrt nicht feststellen. Vielmehr kann von einer Anderung
der Rezirkulationsgebiete gesprochen werden. Jedoch sei an dieser Stelle erneut darauf
verwiesen, dass sich kein allgemein giiltiges Verhalten der Rezirkulation am Laufradaustritt
im Zusammenhang mit einer eintretenden Kennlinieninstabilitat zeigen lasst, die Rezirku-
lation vielmehr von vielen Faktoren der Lauf- und Leitradgestaltung abhangt.

6.4.2 Geschwindigkeitsverteilung im Leitrad

Da die Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt mafigeblichen Einfluss auf die
Leitradstromung hat, sind in den Abbildung 6.33 - 6.36 die zeitliche gemittelten Geschwin-
digkeiten an den spans 0, 05, 0, 50 und 0, 95 entdimensioniert iiber die Umfangsgeschwindig-
keit am Laufradaustritt dargestellt. Fir die Variante des schaufellosen Diffusors (Abbildung
6.33) stellt sich fiir alle ausgewerteten Volumenstréme eine qualitativ vergleichbare Ge-
schwindigkeitsverteilung auf den einzelnen spans ein. Quantitativ zeigt sich ein erhohter
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(a) ¢ = 0,80
|
(b) ¢=0,70
N N T Y
(c) ¢ =0,60
R I
(d) ¢=10,55
(e) ¢ = 0,50
(f) ¢ = 0,45
(g) ¢ = 0,40

Abb. 6.29: Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt der Variante vaneless
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(a) ¢=0,70

(b) ¢=0,67

(c) ¢=0,65

(d) ¢=0,63

(e) ¢ =0,60

(f) ¢=0,55

(8) ¢=0,50

Abb. 6.30: Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt der Variante deg
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(a) ¢=0,70

(b) ¢ =0,65

(c) ¢=0,60

(d) ¢=0,58

(e) ¢=0,55

(f) ¢=0,50

(8) ¢=0,45

Abb. 6.31: Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt der Variante lin
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(a) ¢=0,70

(b) ¢ =0,65

(c) ¢=0,60

(d) ¢=0,50

(e) ¢=0,47

(f) ¢=0,45

(8) ¢=0,40

Abb. 6.32: Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt der Variante prog
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Geschwindigkeitsverlauf fiir alle spans des spezifischen Volumenstroms g = 0, 60 verglichen
zum Auslegungsvolumenstrom. Mit zunehmender Teillast ist wiederum keine Anderung im
Geschwindigkeitsverlauf zwischen den dargestellten Volumenstromen ersichtlich. Zusétzlich
ist zu erkennen, dass sich im Mittenschnitt am Leitradeintritt eine groflere Geschwindig-
keitskomponente einstellt als nahe der Trag- und Deckscheibe. Durch die entstehenden
Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt (s.o.) kommt es im mittleren Bereich zwischen
den beiden Radscheiben zu einer hoheren Abstromgeschwindigkeit als im Randbereich,
was sich dementsprechend im Leitrad fortsetzt. Die sich einsetzende Stromungsform ist
schematisch in Abbildung 6.37 dargestellt und entspricht den Ergebnissen von Schrader
[89].

Im Falle eines nachgeschalteten Leitrades stellt sich im Auslegungsvolumenstrom ein
symmetrischer Geschwindigkeitsverlauf in jedem Leitradkanal ein. Alle drei Varianten
haben gemein, dass die Stromung im Diffusorkanal im Bereich der Deckscheibe (¢ = 0,95)
starker verzogert als im Mittenschnitt und an der Tragscheibe. Im Bereich der Leitschau-
feldruckseite kommt es an der Deckscheibe im hinteren Bereich eines jeden Diffusorkanals
zu kleinen Ablosegebieten. In Teillast ist an den saugseitigen Leitschaufeleintrittskanten
eine Geschwindigkeitsiiberh6hung aufgrund des ansteigenden Inzidenzwinkels erkennbar.
Im Fall der Variante deg, Abbildung 6.34, stellt sich bis zum Eintritt der Kennlinieninstabi-
litat ein relativ rotationssymmetrische Geschwindigkeitsverteilung iiber die ausgewerteten
Schnitte im Leitrad ein. Die Stromungsgeschwindigkeit im Mittenschnitt ist am Leitradein-
tritt grofler als an Trag- und Deckscheibe. Dementsprechend verzogert sie absolut gesehen
etwas weniger als im Bereich der Radscheiben. Im hinteren Teil des Diffusorkanals zeichnen
sich im Mittenschnitt Ablosegebiete an der Schaufeldruckseite ab. Gleiches gilt fiir Trag-
und Deckscheibe. Mit Einsetzen der Kennlinieninstabilitat 16st die Stromung im Bereich
der Tragscheibe saugseitig an der Leitschaufeleintrittskante ab. Zusétzlich bildet sich ein
weiteres Ablosegebiet an der Schaufelsaugseite im Bereich des engsten Querschnitts aus,
was zu einer Einschniirung der Stromung fiihrt. Im Gegensatz hierzu ist im Mittenschnitt
und im Bereich der Deckscheibe keine Ablésung im Bereich des Schrégabschnitts erkenn-
bar. Analog zum Auslegungsvolumenstrom weist der Mittenschnitt am Leitradeintritt die
groBten Geschwindigkeiten auf. Sinkt der Volumenstrom weiter, nehmen die Ablosegebiete
im Schragabschnitt an der Tragscheibe zu. Die Stromung verblockt starker und es bildet
sich stromab, im Bereich des engsten Querschnitts ein Totwassergebiet aus. Eine weitere
starke Ablosung findet im Bereich kurz hinter der Leitschaufeleintrittskante statt. Auch
hier bildet sich in allen Passagen ein Totwassergebiet aus. Zusétzlich ist ersichtlich, dass die
gemittelten Stromungszustande in den einzelnen Leitradpassagen stérker variieren, was im
instationdren Stromungsverhalten in Teillast, verbunden mit den sich daraus ergebenden
Wirbel- und Ablosegebieten, begriindet ist. Im Bereich der Deckscheibe ist fiir keinen der
untersuchten Volumenstrome ein Ablosegebiet im Schréagabschnitt ersichtlich. Gleiches
gilt fiir den Mittenschnitt. Auffallig ist, dass mit zunehmender Teillast die Stromungsge-
schwindigkeiten am Leitradeintritt im Bereich der Deckscheibe starker zunehmen als im
Mittenschnitt und fiir ¢ = 0.45 im Bereich der Deckscheibe am grofiten sind. Trotz ablése-
freier Stromung im Schriagabschnitt wéichst das Ablosegebiet an der Schaufelsaugseite des
Diffusorkanals mit sinkendem Volumenstrom stetig an. Allgemein lésst sich festhalten, dass
am Mittenschnitt fiir alle Volumenstrome die geringsten Stromungsablosungen auftreten.
Fir die Variante lin (Abbildung 6.35) stellt sich bis zum Einsetzen der Kennlinieninsta-
bilitdt qualitativ ein vergleichbarer Geschwindigkeitsverlauf, wie zuvor beschrieben, ein.
Jedoch bilden sich mit Eintreten der Kennlinieninstabilitat schlagartig deutlich ausge-
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pragtere Ablosegebiete an der Tragscheibe aus und die sich stromabwérts befindlichen
Totwassergebiete sind deutlicher vorhanden. Hingegen 16st die Stréomung im vorderen Drit-
tel des Schragabschnitts im zeitlichen Mittel nicht ab. In Folge der Ablésungen vor dem
engsten Querschnitt ist die Stromung im sich anschliefenden Diffusorkanal gestort. Fir
Mittenschnitt und den Bereich der Deckscheibe ist das Geschwindigkeitsprofil vergleichbar
zur Variante deg. Lediglich fiir ¢ = 0,45 zeigt sich im Bereich der Tragscheibe eine weniger
rotationssymmetrische Geschwindigkeitsverteilung in den Diffusorkanalen, als es in der
zuvor beschriebenen Variante der Fall war.

Die Variante prog, Abbildung 6.36, weist in Teillast fir ¢ = 0,60 an den Radscheiben
eine deutlich asymmetrischere Geschwindigkeitsverteilung als die anderen beiden Vari-
anten auf. Wahrend einzelne Kanéle in den dargestellten Schnitten nahezu vollstandig
verblockt sind, findet in anderen nur eine geringfiigige Verzogerung der Stromung statt.
Auch im Mittenschnitt sind in den Diffusorkanalen an den Schaufeldruckseiten deutliche
Ablosegebiete ersichtlich. Fir ¢ = 0,50 stellt sich im zeitlichen Mittel, analog zu den
zuvor beschriebenen Varianten, eine Ablosung an der Tragscheibe ein, welche zu einer
Verblockung der Leitradpassagen am Ende des Schragabschnitts fiihrt. Daraus resultierend
bildet sich im engsten Querschnitt ein Totwassergebiet aus. Es ist zu erkennen, dass die
Stromung im Schrigabschnitt vor dem Totwassergebiet weniger stark verzogert als es
in den anderen beiden untersuchten Leitradvarianten der Fall ist. Zusétzlich fiihrt die
Verblockung an der Tragscheibe zu einer Symmetrisierung der Stromung im Bereich der
Deckscheibe. Die Stromung in den Diffusorkanalen 16st starker ab als fiir ¢ = 0, 60. Durch
eine weitere Reduzierung des Volumenstroms beginnt die Stromung im mittleren Bereich
des Schriagabschnitts von der Schaufelsaugseite abzulosen und es bildet sich fiir ¢ = 0,40
ein weiteres Totwassergebiet im Schrigabschnitt aus. Hinzu kommt, dass die Asymmetrie
der Stromung an der Deckscheibe erneut zunimmt. Es ist ersichtlich, dass fiir ¢ = 0,40
einzelne Diffusorkanéle vollstandig verblockt sind. Auch im Mittenschnitt zeigt sich ein
asymetrischeres Geschwindigkeitsprofil wie in den beiden zuvor beschriebenen Varianten.
Anhand der Konturplots zur Geschwindigkeitsverteilung hat sich gezeigt, dass in Teil-
last Ablosegebiete im Schrigabschnitt auftreten, die weite Bereiche des Schrigabschnitts
verblocken. Da die Laufradabstromung stark mit der Stromung im sich anschlieBenden
Schragabschnitt des Diffusors gekoppelt ist, stellt sich die Frage, wie sich die Rezirkulationen
am Laufradaustritt und im Schragabschnitt des Leitrades gegenseitig beeinflussen. Dabei
gilt es folgendes zu unterscheiden: Die Riickstromung im beschaufelten und unbeschaufelten
Diffusor lasst sich je nach geometrischer Position im Leitrad anhand unterschiedlicher
Geschwindigkeitskomponenten definieren. Wéahrend im Bereich des Schriagabschnittes (fiir
den Fall des beschaufelten Diffusors) bzw. fiir Bereiche direkt hinter dem Laufrad eine
negative radiale Stromungskomponente (¢,) die Abstromung im Laufrad beeinflusst und
vermeintlich zu Rezirkulationsgebieten am Laufradaustritt fithrt ist dies fiir den Diffusor-
bereich des Leitrades nicht der Fall. Dort wird eine Riickstromung in der Regel durch eine
negative Umfangskomponente (c,) definiert.

Zunéchst soll der Bereich des Schragabschnitts, bzw. zwischen d4 und d5 genauer betrach-
tet werden, da dieser als signifikant fiir die Rezirkulation am Laufradaustritt angesehen
wird. Hierzu wird die Stromung in negativer radialer Richtung durch eine Isofldche mit
¢, = —0,01 m/s dargestellt. Dabei ist die Isofliche zur Visualisierung der Auspragung des
Rezirkulationsgebietes durch die axiale Position zwischen Deckscheibe und Tragscheibe
eingefarbt.

Fiir den schaufellosen Diffusor zeigen sich im Mittel zwei iiber den vollem Umfang ausge-
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span = 0,95

q=1,00

g = 0,60

q=0,50

q=0,45

0,40

q
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Abb. 6.33: Zeitlich gemittelte, dimensionslose Geschwindigkeitsverteilung des schaufello-
sen Diffusors
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q = 0,60

q=0,45

Abb. 6.34: Zeitlich gemittelte, dimensionslose Geschwindigkeitsverteilung des Leitrades
der Variante deg
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span = 0,05 span = 0,95

q=1,00

Q0000

g = 0,60

q=0,53

0,45

q

¢/u; R NN

Abb. 6.35: Zeitlich gemittelte, dimensionslose Geschwindigkeitsverteilung des Leitrades
der Variante lin
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span = 0,95

q = 0,60

q=0,45

0,40

Q0000

0,45 0,90

E/UQ

Abb. 6.36: Zeitlich gemittelte, dimensionslose Geschwindigkeitsverteilung des Leitrades
der Variante prog
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/e

v

Abb. 6.37: Schematische Darstellung sich einstellender Rezirkulationsgebiete im schau-
fellosen Diffusor

pragte Rezirkulationsgebiete, die sich im Bereich der sprunghaften Querschnittserweiterung
von by auf by ausbilden. Auftretende instationdre Stromungsphénomene, hervorgerufen
durch Rezirkulationen am Laufradaustritt und der Nachlaufdelle hinter der Laufradschau-
felaustrittskante, nivellieren sich durch die zeitliche Mittelung weg. Die Ursache dieser
Riickstromgebiete liegt in den sich aufbauenden Druckgradienten im grenzschichtnahen
Bereich. Mit wachsendem Durchmesser nimmt der statische Druck entsprechend dem
Drallsatz (¢, - r = const) zu. Aufgrund der geltenden Haftbedingung nimmt die Stromungs-
geschwindigkeit an der Trag- und Deckscheibe auf eine Geschwindigkeit von ¢ = 0 m/s ab,
wodurch der Grenzschicht ein radialer Druckgradient aufgepragt wird. Dieser Druckgradi-
ent erzeugt an Trag- und Deckscheibe eine Riickstromung, sodass sich ein Doppelwirbel
auspragt. Abbildung 6.37 zeigt schematisch die sich einstellende gemittelte Stromungs-
verteilung im Bereich des Laufradaustritts und schaufellosen Difussoreintritts. Wie aus
den zugehorigen Kennlinien ersichtlich (vgl. Abbildungen 6.1) haben die instationdren
Rezirkulationsgebiete im Diffusor keinen negativen Einfluss auf die Kennliniensteigung.
Fir die Varianten lin, deg und prog sind die zeitlich gemittelten Isoflichen mit ¢, = —0, 01
m/s in den Abbildungen 6.38 - 6.40 abgebildet. Im Bereich des Schragabschnitts sind im
Auslegungspunkt an der Trag- und Deckscheibe Stromung mit negativer radialer Kompo-
nente ersichtlich. Grundlage fiir diese Rezirkulationsgebiete bildet der sich einstellende
Druckgradient gemafl Drallsatz analog zur schaufellosen Variante. Ein Vergleich der drei
Varianten zeigt, dass die Grofle dieser Rezirkulationsgebiete variiert. Grund hierfiir ist
der unterschiedliche Winkelverlauf im Schréagabschnitt verbunden mit den sich hierdurch
einstellenden Druckgradienten. Die Stromung verzogert nicht mehr entsprechend dem
Drallsatz, sondern entsprechend dem Winkelverlauf der Leitradschaufel im Schréagabschnitt.
Fir die Variante deg ist die Verzogerung im vorderen Bereich des Schragabschnitts starker
als sie entsprechend dem Drallsatz auftreten wiirde fiir die Variante prog entsprechend
kleiner. Dementsprechend bildet sich fiir die Variante deg das grofite und fir prog das
kleinste Rezirkulationsgebiet aus. Zu beobachten ist, das sich fiir die Varianten lin und
deg unterschiedlich grofle Rezirkulationsgebiete an Trag- und Deckscheibe einstellen, wo-
hingegen die Variante prog relative symmetrische Rezirkulationsgebiete aufweist.

Mit sinkendem Volumenstrom bilden sich im zeitlichen Mittel Gebiete mit negativer ra-
dialer Geschwindigkeitskomponenten um die Leitschaufeleintrittskante. Sie pragen sich
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von der Eintrittskante bis hin zum Laufradaustritt aus und nehmen sowohl in axialer Aus-
priagung als auch tiber den Umfang zu. Qualitativ stimmen Form und axiale Auspragung
mit den sich, in Abhéngigkeit des Volumenstroms, d&ndernden Rezirkulationsgebieten am
Laufradaustritt tiberein.
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DS
i | i
Abb. 6.38: Zeitlich gemittelte Rezirkulation der Variante deg, dargestellt durch Isoflache

mit ¢, =0
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(9) ¢=10,50 (h) q=0,45
TS DS
N i | .
Abb. 6.39: Zeitlich gemittelte Rezirkulation der Variante lin, dargestellt durch Isoflache
mit ¢, =0
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(9) ¢=10,45 (h) ¢ = 0,40
TS DS
| i | i
Abb. 6.40: Zeitlich gemittelte Rezirkulation der Variante prog, dargestellt durch Isoflache
mit ¢, =0
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6.5 Visualisierung der Sekundarstromungen im
Leitrad

Wie im vorherigen Teil dieses Kapitels gesehen, hat die Schragabschnittsgestaltung des
Leitrades einen signifikanten Einfluss auf die Forderhdhenkennlinie. So zeigen sich Ande-
rungen nicht nur im Druckaufbau des Schriagabschnitts, sondern auch in der Laufradab-
stromung. Aus diesem Grund werden nachfolgend verschiedene Sekundarstréomungen im
Leitrad visualisiert und anhand auftretender Wirbelstrukturen Erklarungsansatze fiir den
unterschiedlichen Druckaufbau im Schragabschnitt und auftretende Rezirkulationsgebiete
am Laufradaustritt aufgezeigt.

6.5.1 Ablosungen im Bereich der Leitschaufeleintrittskante

Asymmetrische Laufradabstromungen in Teillast in Verbindung mit auftretender Rotor-
Stator Interaktion fithren zu Stromungsablosungen an der Leitschaufeleintrittskante. Ab-
bildung 6.41 zeigt beispielhaft einen Ablosevorgang fiir ¢ = 0,60 der Variante deg mithilfe
der dimensionslosen Druckverteilung c,. Dargestellt sind drei verschiedene Spans, um
Ursprung und Auspriagung der Ablosezone zu untersuchen. Aus der Abbildung ist zu
erkennen, dass sich im ersten betrachteten Zeitschritt (erste Zeile) fir span = 0,10 an
der saugseitigen Leitschaufeleintrittskante auf 12 Uhr ein kleines Ablosegebiet gebildet
hat, welches sich durch einen niedrigeren statischen Druckkoeffizienten ¢, auszeichnet. An
der zweiten sichtbaren Leitschaufeleintrittskante (11 Uhr) bildet sich gerade ein zweites
Ablésegebiet aus. Im Mittenschnitt (span = 0,50) und fiir span = 0,90 ist an der linken
Leitschaufeleintrittskanten eine Stelle niedrigen statischen Drucks auf der Schaufelsaugseite
zu erkennen. Dieses Gebiet ergibt sich aus dem teillastinduzierten Anstromwinkel. Ein
Ablosegebiet wie fiir span = 0,10 ist jedoch nicht ersichtlich. Der zeitliche Verlauf fiir
span = 0,10 zeigt, dass sich das Ablosegebiet an der rechten Leitradschaufel stromab
der Leitschaufeleintrittskante bewegt und von der Schaufeloberfliche ablost. Im weiteren
Verlauf schwécht das Ablosegebiet ab. Fiir die linke sichtbare Leitradschaufel wéachst
das Ablosegebiet im zeitlichen Verlauf zunédchst an und wandert, analog zum rechten
Ablosegebiet, stromab an der Schaufelsaugseite entlang. Mit Passieren der Laufradschaufel
am Ablosegebiet teilt sich dies und es entstehen zwei separate Ablosegebiete. Wahrend
sich eines der beiden Gebiete schnell auflost, wichst das andere zunachst noch einmal
an, bevor es im weiteren Verlauf ebenfalls dissipiert. Im Gegensatz zu span = 0, 10 weist
span = 0, 50 kleinere, und span = 0, 90 keine Ablosegebiete auf. Im Mittenschnitt ist mit
Passieren der Laufradschaufeln an den Leitradschaufeln zu erkennen, dass sich im Bereich
der Leitschaufelsaugseite ein Gebiet niedrigeren statischen Drucks ausbildet. Dieses lasst
sich durch die beim Vorbeilaufen der Laufradschaufel einsetzende Spaltstromung erkléren:
Wird der Spalt zwischen Laufradschaufel und Leitradschaufel minimal, wird die Stromung
im entstehenden Spalt beschleunigt, was zu einem Abfall des statischen Drucks fiihrt.
Fiir den Schnitt span = 0,90 ist selbst bei Vorbeilaufen der Laufradschaufel and der
Leitradschaufel kein Gebiet mit niedrigerem statischen Druckkoeffizienten erkennbar.
Das zuvor beschriebene Phanomen zeigt das hochgradig instationdre Verhalten der Leitrad-
stromung in Teillast und, dass sich im Leitrad durch asymmetrische Laufradabstromung
lokale Ablosegebiete bilden.
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Abb. 6.41: Momentandarstellung einer Stromungsablosung am Leitschaufeleintritt der
Variante deg fiir ¢ = 0, 60
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6.5.2 Dreidimensionale Abloselinien im Schrigabschnitt

Wie in den vorherigen Abschnitten beschrieben, treten in Teillast ausgepréigte Sekundérstro-
mungen auf. Diese Sekundarstromungen sind verantwortlich fiir auftretende Stréomungsver-
luste und fithren mitunter zu eintretenden Kennlinieninstabilitdten. Zur Visualisierung der
Sekundarstromungen werden an zwei benachbarten Leitradschaufeln Oberflichenstromlini-
en und dreidimensionale Ablosestromlinien sowie dreidimensionale Ablosestromlinien von
beiden Radscheiben dargestellt. Anhand der Oberflichenstromlinien lassen sich verschie-
dene Stromungstopologien, wie Anlegelinien, Abléselinien, Sattelpunkte und Fokipunkte
ablosender Wirbelgebiete ausmachen. Beispielhaft ist der Zusammenhang zwischen Ober-
flichenstromlinein und dreidimensionalen Ablosegebieten in den Abbildungen 6.42(a)
und (b) dargestellt. Oberflichenstromlinien auf der Saugseite der Leitschaufel werden in
weif}, Abloselinien und Sattelpunkte in blau, Anlegelinien in rot dargestellt. Signifikante
Stromlinien sind fiir die rechte Schaufel in griin, fiir die linke Schaufel in orange dargestellt,
vgl. Abbildung 6.42(a). Die sich ergebenden dreidimensionalen Ablésegebiete sind in griin
fur die rechte Schaufel und in Orange fiir die linke Schaufel dargestellt 6.42(b). Zusatzlich
werden Abloselinien von der Tragscheibe in Magenta und von der Deckscheibe in Cyan
abgebildet, vgl. Abbildung 6.42(c). Im Folgenden werden zunéchst anhand der Variante
lin Ablosungen und Wirbelgebiete aufgezeigt, die sich basierend auf dem vorherrschenden
Volumenstrom ausbilden und unterschiedlich stark ausprigen. Entsprechende Abbildungen
fiir die Varianten deg und prog sind in Anhang B zu finden.

Im Auslegungsvolumenstrom @) pp liegt die Stromung am Leitschaufeleintritt an, vgl.
Abbildung 6.43. Aufgrund der Rotor-Stator Interaktion dndert sich in jedem Zeitschritt
die relative Position zwischen Laufradschaufel und Leitradschaufel in einer Passage. Aus
den sich daraus resultierenden, veranderlichen Stromungszusténden bilden sich im Verlauf
des Schragabschnitts vereinzelte Abloselinien und Wiederanlegelinien aus. Dabei stromt
das Fluid im Schragabschnitt von der Schaufelsaugseite an den Radscheiben zuriick in
Richtung Laufradaustritt. Wirbelbildungen sind weder auf der Schaufeloberfliche noch
auf den Radscheiben vorhanden.

Bevor die Kennlinieninstabilitét einsetzt (¢ = 0,62) bilden sich im Schrigabschnitt ver-
schiedene Wirbelgebiete aus, die ein stochastischen Verhalten in ihrer Entstehung und
Dissipation aufweisen. Ein Zusammenhang zur Schaufelstellung konnte auf Basis der aus-
gewerteten Daten nicht festgestellt werden. Die Wirbel bilden sich an den Ecken zwischen
Radscheibe und Schaufelsaugseite aus und zwar sowohl fiir den Ubergang an der Deck-, als
auch an der Tragscheibe. Abbildung 6.44 zeigt verschiedene Stadien von Wirbelgebilden
im Schrégabschnitt. Im Bereich der Leitschaufeleintrittskante der rechten Schaufel bildet
sich ein Eckenwirbel am Ubergang zwischen Tragscheibe und Schaufelsaugseite aus. Dabei
kommt es sowohl an der Tragscheibe als auch an der Schaufelsaugseite zu Ablosegebieten,
die je nach Zeitschritt unterschiedlich stark ausgepréigt sind und sich zu einem gemein-
samen Wirbel aufrollen. Nach seiner Ausbildung bewegt sich dieser Wirbel im zeitlichen
Verlauf stromab und 16st sich zumeist im ersten Drittel des Schriagabschnitts wieder auf,
vgl. Abbildung 6.44(a). Wie in den Abbildungen 6.44(b) und (c) zu erkennen ist, dndert
der Eckenwirbel am Schaufeleintritt der rechten Leitschaufel sowohl seine Position als
auch seine Auspriagung. So dissipiert er in Abbildung 6.44(b) nahezu vollstéindig, wahrend
er in Abbildung 6.44(c) ca. 40% der Schaufelhohe blockiert. Im hinteren Bereich des
Schriagabschnitts bilden sich am Ubergang zwischen Tragscheibe und Schaufelsaugseite
weitere Wirbelgebiete aus. Diese Wirbel besitzen eine Stromungsrichtung senkrecht zur
Schaufeloberfliche. In Anlehnung an Berten [8], Giilich [38] und Goltz et al. [41] werden
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(a) Beispielhafte Darstellung der Oberflachenstromlinien an der Leit-
schaufelsaugseite: Griin, Orange: Schematischer Verlauf der Ober-

flichenstromlinien auf der Schaufel; Blau: Sattelpunkte und Abls-
selinien; Rot: Anlegelinie

(b) Beispielhafte Darstellung dreidimensionaler Strémungsablésungen
an der Leitschaufelsaugseite: Griin: Ablésegebiete von rechter
Schaufel; Orange: Ablésegebiete von linker Schaufel

(c) Beispielhafte Darstellung dreidimensionaler Stromungsablésungen

an den Radscheiben: Magenta: Ablosegebiete der Tragscheibe; Cyan:
Ablésegebiete der Deckscheibe

Abb. 6.42: Notation 3D Stromlinien
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(a) t/t, = 0,411

Abb. 6.43: Momentanaufnahme der Abléselinien im Leitrad der Variante lin fir ¢ = 1,00

diese Wirbel im Folgenden als Querkanalwirbel bezeichnet. Auch sie weisen keinen sta-
tiondren Charakter auf, sondern bewegen sich sowohl stromab- als auch stromaufwarts.
Der Querkanalwirbel wird im Gap B durch die Laufradstromung umgelenkt und stromt
in Umfangsrichtung in einen der folgenden Leitradkanéle. Wie in Abbildung 6.44(b) zu
erkennen ist, besitzen diese Querkanalwirbel eine stark ausgepréigte Wirbelstarke, sodass
der Leitkanal an dieser Stelle verblockt und sich stromaufwérts befindliches Fluid iiber
die ausgebildeten Querkanalwirbel schiebt. Position und Grofle dieser Querkanalwirbel
fithren demnach zu unterschiedlichen Volumenstromen in den einzelnen Leitradpassagen.
Fiir ¢ = 0,62 bilden sich nicht nur im Bereich der Tragscheibe, sondern auch im Bereich
der Deckscheibe Querkanalwirbel aus, wie an der linken Leitschaufel in Abbildung 6.44(a)
ersichtlich. In allen Zeitschritten ist der engste Querschnitt in den beiden betrachteten
Passagen im Bereich der Radscheiben nur geringfiigig verblockt.

Mit zunehmender Teillast wachsen die Querkanalwirbel an der Leitschaufelsaugseite nahe
der Tragscheibe vor dem engsten Querschnitt des Leitrades stetig an, wohingegen im
Bereich nahe der Deckscheibe die Querkanalwirbel verschwinden. Die Verblockung des
engsten Querschnitts fluktuiert auch fiir ¢ = 0,55 weiterhin stark. Wahrend die Stromlini-
en auf der Schaufeloberfliche der rechten Leitradpassage in Abbildung 6.45(b) ein stark
ausgepréagtes Wirbelgebiet im Schragabschnitt aufzeigen, zeigen die Oberflichenstromlinien
der linken Leitradpassage in Abbildung 6.45(c) nahezu keine Verblockung im Bereich des
engsten Querschnitts. Gleiches gilt fir das Wirbelgebiet am Leitschaufeleintritt. Auch hier
treten instationdre Wirbel auf, die den Leitschaufeleintritt bis zu einer Schaufelhohe von
ca. 50% blockieren und anschlieend wieder vollstandig dissipieren.

Fir ¢ = 0,45 (Abbildung 6.46) ist der Querkanalwirbel in den Leitradpassagen iiber eine
ganze Umdrehung ausgepragt. Die Position variiert je nach Zeitschritt, wobei sie vom
Schrigabschnitt bis in den Diffusorkanal hinein variiert. An der rechte Leitschaufel ist zu
erkennen, wie der zugehorige Querkanalwirbel in Richtung Laufradaustritt stromt und
durch die Laufradstromung um die linke Leitschaufeleintrittskante umgelenkt wird. Der
Querkanalwirbel stromt dann durch die linke dargestellte Leitschaufelpassage ab. Im zeit-
lichen Verlauf kann er jedoch auch im Gap B weiter zirkulieren und erst in einer spateren
Leitschaufelpassage abgefiihrt werden. Querkanalwirbel im deckscheibennahen Bereich
sind fiir diesen Volumenstrom vollstandig verschwunden. Demgegentiber bilden sich, wie in
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Abbildung 6.46(c) Stromungszustande aus, in denen das Fluid an der Schaufeldruckseite
und der Deckscheibe im Diffusorkanal ablést, im Bereich zwischen Schaufelsaugseite der
rechten Schaufel und Deckscheibe im Diffusorkanal riickstromt und in die nachfolgende
linke Leitschaufelpassage hinein stromt. Dort stromt das abgeloste Fluid in Richtung
Mittenschnitt und rollt sich im linken Querkanalwirbel auf. In dieser Abbildung ist zu
erkennen, dass sich der Querkanalwirbel aus abgeloster Stromung aller dargestellten Kom-
ponenten zusammensetzt.

Die Auswertung der Abbildungen 6.43 - 6.46 zeigt, dass sich mit zunehmender Teillast
ein hoch komplexes dreidimensionales Stromungsgebiet im Leitrad ausbildet. Die sich
ausbildenden Querkanalwirbel fiihren zu Verblockungen der Leitradpassagen sowie zu
auftretenden Verlusten im Schriagabschnitt, die den statischen Druckaufbau behindern.
Es zeigt sich, dass sich die Ausbildung der Querkanalwirbel und deren radscheibenseitige
Position mit den Rezirkulationsgebieten am Laufradaustritt qualitativ deckt.

Um den Einfluss der Schriagabschnittsgestaltung auf die Wirbelbildung im Schragabschnitt
zu bewerten, ist in Abbildung 6.47 ein Vergleich der Ablosegebiete im Schriagabschnitt
fiir ¢ = 0,45 dargestellt. Es zeigt sich, dass ein sich zu Beginn schnell 6ffnender Schragab-
schnitt dazu neigt, dass sich die Querkanalwirbel im vorderen Drittel des Schrégabschnitts
ausbilden, vgl. Abbildung 6.47(a). Im Bereich des engsten Querschnitts ist hingegen kein
stark ausgebildeter Querkanalwirbel erkennbar. Im Gegensatz dazu zeigt die Variante prog
(Abbildung 6.47(c)) ein gegensétzliches Verhalten: Im Bereich der Leitschaufeleintrittskan-
ten sind nur schwache Querkanalwirbel zu sehen, wohingegen der Querkanalwirbel vor dem
engsten Querschnitt und damit auch die Verblockung des Diffusorkanaleintritts signifikant
starker ausgeprégt ist. In der Variante lin (Abbildung 6.47(b)) stellt sich eine Mischung
aus den beiden zuvor beschriebenen Varianten ein. Es ist ein ausgepréigter Querkanalwirbel
am engsten Querschnitt und Querkanalwirbel am Leitschaufeleintritt zu sehen, wobei
beide jeweils schwicher ausgeprigt sind als deren Aquivalent in den zuvor beschriebenen
Varianten.
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(a) t/t, = 0,411

(b) t/t, = 0,443

(c) t/t, = 0,7514

Abb. 6.44: Momentanaufnahmen der Abloselinien im Leitrad der Variante lin fiir ¢ = 0, 62
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(a) t/t, = 0,377

(b) t/t, = 0,734

(c) t/t, = 1,000

Abb. 6.45: Momentanaufnahmen der Abloselinien im Leitrad der Variante lin fiir ¢ = 0, 55

117



6 Ergebnisse

(a) t/t, = 0,377

(b) t/t, = 0,734

(c) t/t, = 1,000

Abb. 6.46: Momentanaufnahmen der Abloselinien im Leitrad der Variante lin fiir ¢ = 0, 45
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(a) Variante deg

(b) Variante lin

(c) Variante prog

Abb. 6.47: Vergleich charakteristisch auftretender Querkanalwirbel in Abhéngigkeit der
ausgefiihrten Leitradvariante
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6.6 Verlustbetrachtung

Zur Bewertung der im Schragabschnitt entstehenden Verluste findet das in Kapitel 2.5
beschriebene Verlustmodell Anwendung. Anhand des in Abbildung 6.48 abgebildeten Kon-
turplots eines Zeitschrittes lassen sich die Verluste den zuvor beschriebenen Stromungsphé-
nomenen qualitativ zuordnen. In Kanal zehn zeigt sich ein ausgebildeter Querkanalwirbel
im Schrégabschnitt des Leitrades. Das Wirbelzentrum zeichnet sich dabei durch ein lokales
Maximum der Dissipationsverluste aus. In Kanal eins ist der Diffusoreintritt des Leitrades
im gezeigten Span verblockt. Hier kann vermutet werden, dass der Querkanalwirbel bis zum
engsten Querschnitt vorgedrungen ist und gerade beginnt sich wieder aufzulésen. Durch
die Verblockung muss die Stromung an der Leitschaufeleintrittskante der Folgepassage
vorbeistromen, was dort im Gap B zu erhohten Stromungsverlusten fiihrt. In der dritten
Leitradpassage ist ein abgeloster Eckenwirbel zu erkennen, der vom Leitschaufeleintritt
beginnend mit fortschreitender Zeit in den Schrigabschnitt des Leitrades wandert. An
der Saugseite der Leitschaufleintrittskante von Kanal neun lassen sich die durch Fehlan-
stromung in Teillast hervorgerufenen Verluste sehen. Da der Laufradabstromwinkel (o)
mit zunehmender Teillast kleiner wird, wandert der Staupunkt auf die Leitschaufeldruck-
seite und die Stromung 16st saugseitig ab. Aufgrund des sich durch die ungleichférmige
Laufradaustrittsstromung é&ndernden Winkels as ist die Ablosung zeitlich und rdumlich
unterschiedlich stark ausgepriagt. Dies hat nicht nur einen Einfluss auf die Ablésungen
an der Leitschaufeleintrittskante, sondern fiihrt in den einzelnen Schaufelpassagen des
Leitrades zu stark variierenden Verlusten. So weist Passage sieben, abgesehen von Verlus-
ten an der Leitschaufeleintrittskante, nur sehr geringe Verluste auf, wéihrend die Verluste
in Passage fiinf auch im Diffusorbereich des Leitrades deutlich starker ausgepréigt sind.
Zusammenfassend lasst sich anhand dieser Abbildung gut das hochgradig instationére
Stromungsverhalten im Leitrad erkennen. Es zeigt sich, dass im Schriagabschnitt der
Hauptanteil der Verluste entsteht.

Zur Quantifizierung der entstehenden Verluste werden in der Schaufelpassage von Kanal
eins elf Ebenen zwischen Leitradeintrittskante und engstem Querschnitt aquidistant entlang
der Schaufelsaugseite angeordnet. Die Ebenen erstrecken sich senkrecht zur Schaufeloberfla-
che tiber die gesamte Leitradbreite (b3) bis zum Laufradaustrittsdurchmesser dy. Abbildung
6.49 zeigt die Anordnung der raumlichen Positionen jeder zweiten Auswerteebene.

In Abbildung 6.50(a) - (c) sind die zeitlich- und massenstromgemittelten Verluste der
einzelnen Auswerteebenen fiir jeweils vier Volumenstrome abgebildet. Aus den Abbil-
dungen lassen sich folgende Ergebnisse ableiten: Im Bereich des Leitradeintritts treten
unabhéngig vom untersuchten Volumenstrom und von der Schrigabschnittsgestaltung
die grofiten Verluste auf. Verantwortlich hierfiir ist die, durch Rotor-Stator Interaktion
verursachte, instationdre Stromungsstruktur. Vermutlich ist die Grofle der Verluste an der
Leitschaufel abhéngig vom Gap B - dem Abstand zwischen Leitschaufeleintrittskanten-
durchmesser d4 und dem Laufradauflendurchmesser ds. Es zeigt sich, dass die Variante deg
am Leitschaufeleintritt die grofiten Verluste aufweist und die Verluste tiber die Variante
lin hin zu prog abnehmen. Dies gilt sowohl fiir den Auslegungsvolumenstrom als auch
tendenziell fiir die iibrigen, ausgewertete Volumenstrome. Dieses Ergebnis deckt sich mit
den Beobachtungen zu Ablosephdnomenen nahe der Leitschaufeleintrittskante. Sie sind
fir die Variante deg am starksten und fiir die Variante prog am schwéchsten ausgepragt.
Im Verlauf des Schrégabschnittes nehmen die Verluste exponentiell ab, wobei der Abfall
der Verluste fiir die Variante deg am stéarksten, und fiir die Variante prog am schwéchsten
ausfillt. Im Bereich vor dem engsten Querschnitt (m/ 5 ~ 0.9) wachsen mit steigender
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Cpr

2,5

abgeloster
Eckenwirbel

Ablésung
LE-Eintrittskante

Abb. 6.48: Momentanaufnahme des turbulenten Verlustkoeffizienten (p, am Span 0,05
der Variante deg fiir ¢ = 0,55

Abb. 6.49: Auswerteebenen zur zeitlichen gemittelten Verlustbetrachtung mit Hilfe des
turbulenten Verlustkoeffizienten (p/
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Teillast die Stromungsverluste stark an. Ein Vergleich der Varianten zeigt zusétzlich, dass
die Stromungsverluste in diesem Bereich fiir die Variante prog signifikant stérker ansteigen,
als es flir die Variante deg der Fall ist. Die Ursache dieses Anstiegs liegt vermutlich im
auftretenden Querkanalwirbel, der im Fall prog deutlich stéarker ausgepragt ist als in der
Variante deg, vgl. Kapitel 6.5.2.

Abbildung 6.50(d) zeigt die Totalverluste im Schriagabschnitt, berechnet durch Integration
der Einzelverluste iiber die Auswerteebenen fiir jeden Volumenstrom. Aus der Abbildung
ist zu erkennen, dass im Auslegungspunkt die Gesamtverluste im Schriagabschnitt nur sehr
gering voneinander abweichen. Kurz vor dem Eintritt der Kennlinieninstabilitdt und tiber
die Instabilitdt hinaus nehmen der Verluste sichtbar zu. Aufféllig ist, dass die Variante [lin
und prog in Teillast nahezu die gleichen Verluste erzeugen, die Verluste der Variante deg
jedoch am grofiten sind. Werden die soeben beschriebenen Ergebnisse mit den numerischen
Forderhohenkennlinien in Verbindung gesetzt, zeigt sich, dass die Variante deg fiir die
in Abbildung 6.50(d) ausgewerteten Volumenstrome eine niedrigere Forderhohe als die
Varianten prog und lin erzielt. Dies gilt insbesondere in Teillast. Die Verluste von prog
und lin liegen nahezu auf der gleichen gedachten Verlustpolare, was sich mit den CFD
Ergebnissen zur Forderhohe deckt.
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Abb. 6.50: Zeitlich gemittelte Verluste im Schriagabschnitt des Leitrades
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7 Diskussion

Die Ergebnisse dieser Arbeit zeigen, dass sich Laufradabstromung und Leitradstromung
stark gegenseitig beeinflussen. Aus den Ergebnissen zur Rezirkulation am Laufradaustritt
mit nachgeschaltetem schaufellosen Diffusor zeigt sich, dass das untersuchte Laufrad,
ohne Beeinflussung der Laufradabstromung durch ein nachgeschaltetes Leitrad zu einem
relativ symmetrischen Abstromprofil neigt. Sowohl im Bereich der Trag- als auch der
Deckscheibe bilden sich in Teillast im Bereich der passagensaugseite Rezirkulationsgebiete
aus, wobei jenes auf der Deckscheibe etwas stirker ausgeprigt ist als das Aquivalent auf
der Tragscheibe. Ein switching Effekt ist fiir den Fall des schaufellosen Diffusors nicht
erkennbar.

Bei einem nachgeschalteten Leitrad tritt in allen Fallen zunéchst ein Rezirkulationsgebiet
im saugseitigen Bereich der Laufradschaufelpassage nahe der Tragscheibe auf. Dieses
ist auch bei Ausbildung eines zweiten, sich nahe der Deckscheibe befindlichen Ablose-
gebietes stets das starker Ausgepréigte. Durch die daraus resultierende ungleichférmige
Stromungsverteilung im Bereich der Tragscheibe verbunden mit einer im Mittel niedri-
geren Geschwindigkeitskomponente, beginnt die Stromung an der Leitschaufelsaugseite
im Bereich der Tragscheibe zuerst abzulosen. Infolge dessen bilden sich Querkanalwirbel
aus, die senkrecht zur Schaufeloberfliche den Stromungskanal teilweise verblocken. Diese
Wirbel besitzen eine negative radiale Geschwindigkeitskomponente und leiten Fluid mit
einem hohen statischen Druckanteil zurtick in Richtung Laufradaustritt. Es lasst sich
vermuten, dass dieser Querkanalwirbel dazu fiihrt, dass sich das Rezirkulationsgebiet am
Laufradaustritt an der Tragscheibe im zeitlichen Mittel vergroert und die Stromung im
Laufrad in Richtung Deckscheibe umgelenkt wird. Hierdurch findet eine Gesundung der
deckscheibenseitigen Stromung am Laufradaustritt statt, und das zugehorige Rezirkulati-
onsgebiet verschwindet. Werden die Position der auftretenden Querkanalwirbel der drei
untersuchten Varianten mit der Grofle der Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt in
Verbindung gebracht, so lasst sich vermuten, dass auftretende Querkanalwirbel nahe der
Leitschaufeleintrittskante die Rezirkulation am Laufradaustritt begiinstigen.

Zugleich haben die experimentellen Ergebnisse gezeigt, dass sich mit einsetzender Kennli-
nieninstabilitat ein Teillastwirbel ausbildet. Dessen Auspréagung ist unabhéngig von der
Schragabschnittsgestaltung im Leitrad.

Auf Grundlage der Ergebnisse lasst sich die Schlussfolgerung aufstellen, dass das Leitrad
als Ursache einer eintretenden Kennlinieninstabilitdt gesehen werden kann. Ebenso sind
sich andernde Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt eine Folge von Ablésungen und
eintretenden Querkanalwirbeln im Schriagabschnitt des Leitrades. Dies lasst sich dadurch
bekriftigen, dass sich im Fall des unbeschaufelten Diffusors keine qualitative Anderung
der Rezirkulationsgebiete am Laufradaustritt eingestellt hat. Da mit einsetzender Kennli-
nieninstabilitat auch ein Einsetzen des Teillastwirbels einhergeht, lassen sich Teillastwirbel
und Laufradaustrittsrezirkualtion nicht unabhéngig voneinander betrachten. Somit muss
auch die Ursache einer auftretenden Kennlinieninstabilitat als ganzheitliches Problem der
verwendeten Hydraulik betrachtet werden. Zwar wird eine Kennlinieninstabilitdt durch
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Verwendung eines Leitrades induziert, jedoch hat dieses auch Auswirkungen auf die Lauf-
radeintrittsstromung sowie die Stromung im Radseitenraum.

Zusétzlich gilt es zu klaren, ob eine instabile Komponentenkennlinie im Bereich des Schré-
gabschnitts unabhangig der spezifischen Drehzahl auftritt, und diese gegebenenfalls fiir
kleinere spezifische Drehzahlen lediglich durch die iibrigen Komponentenkennlinien kom-
pensiert wird. Ist dies der Fall, so gilt es zu untersuchen, inwieweit sich die Ursache der
instabilen Komponentenkennlinie iiber den Schragabschnitt fiir unterschiedliche spezifische
Drehzahlen unterscheiden. Darauf aufbauend kann dann die Frage geklart werden, welche
Anderungen in der Leitradgestaltung moglich sind, um die Ursache der instabilen Kennlinie
zu beheben.
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Der Einfluss der Schragabschnittsgestaltung im Leitrad auf eine auftretende Kennlinien-
instabilitat wurde an einer einstufigen Modellpumpe mit spezifischer Drehzahl n, ~ 34
anhand experimenteller und numerischer Methoden untersucht. Hierzu wurde ein lehr-
stuhlinternes Programm zum Entwurf von Leitrddern mit Hilfe von B-Splines entwickelt.
Durch die Verwendung einzelner B-Splines fiir Schragabschnitt und Diffusorkanal konnte
sichergestellt werden, dass eine Variation des Schragabschnitts bei gleichbleibender Dif-
fusorgeometrie gewéhrleistet blieb. Neben drei verschiedenen Schragabschnitt -Designs
diente eine Variante mit schaufellosem Diffusor als Referenz zur Bestimmung des Stro-
mungsverhaltens.

Wiéhrend die Variante mit schaufellosem Diffusor keine Kennlinieninstabilitit aufweist,
besitzen die drei untersuchten Leitradvarianten eine ausgepragte Kennlinieninstabilitéit
in Form eines Sattels. Es konnte aufgezeigt werden, dass die Schriagabschnittsgestaltung
sowohl einen Einfluss auf den Volumenstrom bei Einsetzen der Kennlinieninstabilitéit als
auch auf die Kennlinieninstabilitdt an sich hat. So besitzt ein Schragabschnitt, bei dem
der Querschnittsflichenverlauf zunéchst schnell und im weiteren Verlauf immer langsamer
zunimmt den Vorteil, dass die Kennlinieninstabilitdat deutlich schwécher ausgeprégt ist als
bei einem kontraren Verlauf der Querschnittsflachenzunahme. Jedoch setzt die Kennlinien-
instabilitat in diesem Fall bei einem Volumenstrom ndher am Auslegungsvolumenstrom
ein, was zu einer grofleren Begrenzung des Betriebsbereichs fithrt. Auch konnte gezeigt
werden, dass ein verbautes Leitrad die Druckpulsationen, hervorgerufen durch Rotor-Stator
Interaktion, im Vergleich zum schaufellosen Diffusor deutlich erhoht. Die Druckpulsationen
im engsten Querschnitt des Leitrades sind grofler als am Leitradeintrittsdurchmesser und
steigen mit Finsetzen der Kennlinieninstabilitdt weiter an.

Die Validierung der numerischen Ergebnisse erfolgte anhand gemessener Kennlinien und
in Form der Druckpulsationsauswertung im Frequenzspektrum. Basierend auf der guten
Ubereinstimmung zwischen numerischen und experimentellen Ergebnissen wurden die Stré-
mungssimulationen hinsichtlich Sekundarstromungen, Rezirkulation am Laufradaustritt
und im Leitrad sowie Verlustentstehung im Schrégabschnitt ausgewertet. So konnte aufge-
zeigt werden, dass die Kombination aus Laufrad und schaufellosem Diffusor in Teillast
zu einem symmetrischen Abstréomprofil mit Rezirkulationsgebieten nahe Trag- und Deck-
scheibe fithrt. Wird dem Laufrad hingegen ein Leitrad nachgeschaltet, &ndert sich das
Abstromprofil des Laufrades signifikant. So kommt es, je nach Position auf der Kennlinie,
zu einem Wechsel zwischen asymmetrischem und symmetrischem Abstromprofil. Dabei
konnte gezeigt werden, dass die Schragabschnittsgestaltung des Leitrades einen Einfluss auf
die auftretenden Rezirkulation am Laufradaustritt hat. Im Bereich des Schrégabschnitts
treten in Teillast Querkanalwirbel auf, die sich an der Leitschaufelsaugseite bilden und
senkrecht zur Leitschaufeloberfliche in Richtung Laufradaustritt zuriickstromen. Diese
Querkanalwirbel weisen ein hochgradig instationdres Verhalten auf und finden Ihre Ur-
sache in einer komplexen dreidimensionalen Grenzschichtstromung. In Abhangigkeit der
Schragabschnittsgestaltung treten die Querkanalwirbel vermehrt im vorderen, respektive
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hinteren Teil des Schriagabschnitts auf. Die Auswertung der entstehenden Verluste auf Basis
eines Entropieansatzes zeigen, dass die auftretenden Querkanalwirbel als eine mafigebliche
Quelle der Verluste und damit einhergehend mit einem Abfall der Kennlinie ausgemacht
werden konnen.

Die erzielten Ergebnisse zur Stromungstopologie beruhen im Rahmen dieser Arbeit auf
numerischen Ergebnissen. Eine Validierung der auftretenden Querkanalwirbel in Form,
GroBe und Position mit Hilfe von PIV bzw. LDA Messungen kann an dieser Stelle sinnvoll
sein. Die numerischen Ergebnisse zeigen im Bereich des Schriagabschnitts auftretende
Eckenwirbel. Da im numerischen Modell die Kantenverrundung zwischen Leitschaufeln und
Trag- bzw. Deckscheibe vernachlassigt wurde, steht die Frage im Raum welchen Einfluss
diese auf die sich einstellenden Verwirbelungen haben. Zuséatzlich ist zu berticksichtigen,
dass die durchgefithrten Simulationen unter der Annahme hydraulisch glatter Oberflichen
durchgefithrt wurden. Auch hat das verwendete Turbulenzmodell Einfluss auf die sich
auspriagenden Wirbelgebiete, was einen Abgleich der numerischen Ergebnisse mit experi-
mentellen Untersuchungen als sinnvoll erscheinen lasst.

Eine weitere Fragestellung betrifft die Ubertragbarkeit der Ergebnisse auf weitere Hydrau-
liken. Da die Modellpumpe auf eine drallfreie Anstromung ausgelegt wurde, Repetierstufen
in einer Gliedergehdusepumpe jedoch zumeist mit Drall beaufschlagt sind, stellt sich die
Frage, inwiefern die Gestaltung der Laufradschaufeln am Eintritt die qualitative Kennli-
nienform in Abhéngigkeit der Schréigabschnittsgestaltung verdndert. Zudem zeigten die
experimentellen Ergebnisse eine Abhéngigkeit zwischen Einsetzen der Kennlinieninsta-
bilitdt und Auftreten des Teillastwirbels. Das untersuchte Laufrad hat eine sehr kurze
Umschlingung und ist damit hoch belastet. Daher ist es sinnvoll den Einfluss weniger stark
belasteter Laufrader mit groflerer Umschlingung auf sich einstellende Kennlinieninstabilita-
ten zu untersuchen. Fiir den Druckaufbau im Leitrad konnte der Zusammenhang zwischen
den gegensatzlichen Verlaufen im Schragabschnitt und im Diffusorkanal bestétigt werden.
Diesen Zusammenhang gilt es weiter zu untersuchen. So stellt sich die Frage welchen
Einfluss Leitrider mit sehr geringer bis keiner Uberdeckung auf den Druckaufbau des Schré-
gabschnitts und damit auf eine mogliche Kennlinieninstabilitdt haben. Da die instationiren
Stromungszustande im Schragabschnitt als mafigeblich fiir eine auftretende Kennlinien-
instabilitdt anzusehen sind, ist die weitere Untersuchung der Schragabschnittsgestaltung
sinnvoll. So steht beispielsweise die Frage im Raum welchen Einfluss die Ausfithrung von
Splitterbeschaufelungen haben, da hierdurch die Grofle des Schragabschnitts signifikant
verandert wird. Weiter ist der Einfluss der Leitschaufelauslegung zu diskutieren. Radial
ausstromende Leitrdder konnen in Hinblick auf die Druckerzeugung optimiert und mit
einem Schaufelprofil, ahnlich zu axialen Schaufelprofilen, versehen werden. Den Einfluss
der sich daraus ergebenden Stromungstopologien auf sich ausbildende Querkanalwirbel
und die Stabilitat der Forderhohenkennlinie kann ein weiteres Untersuchungskriterium
darstellen. Im Rahmen dieser Arbeit konnte ein Einfluss der Schriagabschnittsgestaltung
auf die Kennlinieninstabilitit aufgezeigt werden. Es wurde gezeigt, dass die entstehenden
Querkanalwirbel einen grofien Einfluss sowohl auf die Verlustentstehung im Schragabschnitt
haben und zudem im Zusammenhang mit der Laufradabstromung stehen. Strémungstopo-
logisch ist die Entstehung dieser Wirbel noch nicht vollstandig verstanden. Daher bieten
sich weiterfithrende Untersuchungen zur Entstehung und Auspréagung der Querkanalwirbel
an.
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B Fehleranalyse

Jegliche Form von durchgefiithrten Messungen und Simulationen enthalten Fehler. Fiir die
durchgefiithrten CFD-Simulationen lassen sich die entstehenden Fehler in drei Unterka-
tegorien aufteilen: Modellfehler entstehen beispielsweise bei der Ableitung des Nassvolu-
mens aus der realen Geometrie und dem verwendeten Turbulenzmodell. Im Bereich der
Stromungsmaschinen ist ein typischer Modellfehler die Nichtberiicksichtigung der Kanten-
verrundung zwischen Laufrad- bzw. Leitradschaufeln und den zugehorigen Radscheiben.
Diskretisierungsfehler entstehen durch die Vernetzung des Nassvolumens und beinhalten
die Abweichung zwischen exakter Losung der Erhaltungsgleichungen und der exakten
Losung des diskretisierten Gleichungssystems. Iterationsfehler beschreiben die Abweichung
zwischen genauer Losung und iterativer Losung des Gleichungssystems. [29]

Die im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten experimentelle Untersuchungen wurden nach
DIN EN ISO 9906:2012 durchgefiihrt [53]. Demnach weist jede Messgrofie x eine zuféllige
und eine systematische Messunsicherheit auf. Die zufallige Messunsicherheit u, , lasst sich
durch statistische Messmethoden abschatzen und durch eine erhohte Anzahl an Messungen
reduzieren, wahrend die systematische Messunsicherheit u, ; auf die Genauigkeitsangaben
des Herstellers zuriick geht. Die Gesamtunsicherheit u, dieser Messgrofie ergibt sich zu:

Uy = \/ u:%,r + u%,s (Bl)

Der arithmetische Mittelwert = einer Messgrofie ergibt sich auf Basis der Anzahl an
vorhandenen Messwerten N;

1N
T = N ; x; (B.2)
Die zugehorige Standardabweichung s berechnet sich aus:
1 N
5= J N1 2. (x; — T) (B.3)

Nach DIN EN ISO 9906:2012 [53] berechnet sich die zuféllige Messunsicherheit aus der
Standardunsicherheit einer Messgrofie mit Hilfe der Gleichungen (B.2) und (B.3) zu:

t-s
Upy = —— B.4
r= (B.4)

Dabei beschreibt t die Student t-Verteilung des zurande gezogenen Vertrauensintervalls
und héngt von der Anzahl der vorhandenen Messwerte ab. Nach DIN EN ISO 9906:2012
wird in der Regel ein 95% Vertrauensintervall betrachtet. Fiir die in dieser Arbeit durchge-
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B Fehleranalyse

fithrten Messreihen ergibt sich ein daraus ein Wert von ¢t = 1,960. Der Relativwert der
Messunsicherheit ergibt sich dann zu:

Uy,

(B.5)

ep = —
x
Die systematischen Messunsicherheiten werden als Relativwert u; ; des zugehorigen Sen-
sorbereichs Ax angegeben. Die Relativwerte der verwendeten Sensorik sind in Kapitel
3 aufgefithrt. Die systematische Messunsicherheit u, s ergibt sich aus dem Produkt aus
Relativwert und Sensorbereich zu:
Uy s = Uy o+ AT (B.6)
Da sich einige Auswertegroffien aus mehreren, separaten Messgroflen zusammensetzen
lasst sich die zugehorige Messunsicherheit durch die kombinierte Messunsicherheit der
Einzelgréfen mit Hilfe der Fehlerfortpflanzung berechnen. Dabei gilt:

e = |3 (i) B

j=1 J

wobei f die Funktion der zur berechnenden Grofle in Abhéngigkeit der einzelnen Messgrofie
X; 1st.
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C Abloselinien der Varianten deg
und prog

(c) t/t, = 0,877

Abb. C.1: Momentanaufnahmen der Abloselinien im Leitrad der Variante deg fiir ¢ = 0, 67
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C Abléselinien der Varianten deg und prog

(a) t/t, =0,0829

(b) t/t, = 0,226

(c) t/t, = 0,360

Abb. C.2: Momentanaufnahmen der Abldselinien im Leitrad der Variante deg fiir ¢ = 0, 60
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C Abléselinien der Varianten deg und prog

(a) t/t, = 0,160

(b) t/t, = 0,326

(c) t/t, = 0,509

Abb. C.3: Momentanaufnahmen der Abldselinien im Leitrad der Variante deg fiir ¢ = 0, 45
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C Abléselinien der Varianten deg und prog

(a) t/t, = 0,029

(b) t/t, = 0,131

(c) t/t, = 0,243

Abb. C.4: Momentanaufnahmen der Abléselinien im Leitrad der Variante prog fiir ¢ =
0,50
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C Abléselinien der Varianten deg und prog

(a) t/t, = 0,214

(b) t/t, = 0,483

(c) t/t, = 0,663

Abb. C.5: Momentanaufnahmen der Abléselinien im Leitrad der Variante prog fiir ¢ =
0,45
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C Abléselinien der Varianten deg und prog

(a) t/t, = 0,014

(b) t/t, = 0,169

(c) t/t, = 0,297

Abb. C.6: Momentanaufnahmen der Abléselinien im Leitrad der Variante prog fiir ¢ =
0,35
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