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Symbolverzeichnis 
Symbole 

 

  

Symbol Einheit Bedeutung 

  geometrische Breite 

  Zentrifugalbeschleunigung 

  Coriolisbeschleunigung 

  Absolutgeschwindigkeit 

  Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit 

  Meridiankomponente der Absolutgeschwindigkeit 

  geometrischer Durchmesser 

  spezifische Arbeit 

  Fallbeschleunigung 

  geometrische Höhe 

  Förderhöhe 

  spezifische turbulente kinetische Energie  

  Massenstrom 

  Drehzahl 

  spezifische Drehzahl 

  Druck 

  Totaldruck 

  Leistung 

  Radius 

  Rossby-Zahl 

  Laufschaufeldicke 

  Zeit 

  Umfangsgeschwindigkeit 

  dimensionsloser Wandabstand 

  Volumenstrom 

  Relativgeschwindigkeit 

  Meridiankomponente der Relativgeschwindigkeit 
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  Wandabstand 

  dimensionsloser Wandabstand 

  spezifische Arbeit 

  spezifische Stufenarbeit 

  Schaufelzahl 

 

Griechische Symbole   

Symbol Einheit Bedeutung 

  Absolutströmungswinkel 

  Schaufelwinkel, Relativströmungswinkel 

  Durchmesserzahl 

  Dissipation von k 

  Hydraulischer Verlustbeiwert 

  Wirkungsgrad 

  Minderleistungsfaktor 

  kinematische Zähigkeit 

  Kreiszahl 

  Dichte 

  Schnelllaufzahl 

  Normalspannung 

  Schaufelverengungsfaktor 

  Wandschubspannung 

  Lieferzahl 

  Umschlingungswinkel 

  Druckziffer 

  Winkelgeschwindigkeit 

 

Indizes   

Symbol  Bedeutung 

  unmittelbar vor Laufradeintritt 
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  Laufradeintritt 

  Laufradaustritt 

  unmittelbar hinter Laufradaustritt 

  axiale Richtung 

  Auslegungspunkt 

  deckscheibenseitig 

  Druckstutzen 

  Leitring 

  Laufrad 

  Mittelschnitt 

  rechnerisch 

  Stromlinie 

  Spiralgehäuse 

  theoretisch 

  tragscheibenseitig 
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1 Einleitung 
Kreiselpumpen sind Strömungsarbeitsmaschinen zur Flüssigkeitsförderung, die in ein 

Rohrsystem zwischen Ausgangs- und Bestimmungsort der Flüssigkeit geschaltet werden. An 

dieser Stelle übertragen sie die zur Fortbewegung notwendigen Kräfte auf die Flüssigkeit.  

Kreiselpumpen sind einfach und robust aufgebaut und haben ein weitläufiges 

Anwendungsspektrum etwa in der Verfahrenstechnik, in Wasserwerken zur Bewässerung, in 

Kühl- oder Heizsystemen, aber auch in der Landwirtschaft und bei der Feuerwehr. 

1.1 Stand der Technik 
Auf Grund der beschriebenen Einsatzgebiete von Kreiselpumpen ergibt sich ein hoher 

Anspruch an Zuverlässigkeit, sowie hohe Wirkungsgrade, eine lange Lebensdauer etc. Die 

Auslegung solcher Pumpen unterliegt nach wie vor weitgehend empirischen und 

statistischen Regeln und ist somit selbst ein empirischer Prozess.  

Abgesehen von der Festlegung der Hauptabmessungen ist dies auch logisch, denn die 

endgültige Erstellung der Laufrad- und/oder Gehäusegeometrien hängt von vielen 

Para  Ordnung ab. Dies sind vor allem Optimierungskriterien, wie z.B. eine 

gleichförmige Strömung, stabiles Betriebsverhalten über einen großen Massenstrombereich, 

gutes Kavitationsverhalten und hohe Wirkungsgrade. 

In den vergangenen Jahren konnten große Fortschritte auf dem Gebiet der 

Turbomaschinenauslegung und -optimierung erzielt werden, welche stark an die Entwicklung 

leistungsfähiger Computer und präziserer Algorithmen zur numerischen Simulation gekoppelt 

sind. Die Gestaltung und Optimierung von Kreiselpumpen wird heute im Wesentlichen auf 

drei Wegen durchgeführt [1]: 

 zum Einen können ausgehend von experimentell ermittelten Daten einer 

Modellpumpe Modifikationen an dieser vorgenommen werden, was trotz Zeit- 

und Kostenintensität, nach wie vor breite Anwendung findet, 

 zum Anderen werden Auslegungsprogramme genutzt, die auf quasi-

dreidimensionalen Methoden beruhen, welche, ausgehend von gemittelten 

Strömungsgrößen, iterativ eine Lösung für den Meridianströmungskanal und 

diverse Schaufel-zu-Schaufel-Kanäle errechnen 

 und schließlich bedient man sich zur Optimierung der Komponenten vermehrt 

der vollen dreidimensionalen Strömungssimulation, der Computational Fluid 

Dynamics (CFD). 

Die CFD basiert auf der näherungsweisen Lösung der Navier-Stokes-Gleichungen zur 

Beschreibung von Strömungen auf einem Rechennetz, welches in einer beliebigen 
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Geometrie erzeugt wird. Ihr großer Vorteil besteht darin, dass Einblicke in Strömungen 

gewährt werden, bei denen Experimente nicht angewendet werden können und ebenso die 

Simulation extremer Betriebszustände möglich werden, ohne dass Material beschädigt oder 

zu hohe Kosten verursacht werden [2] [1] [3].   

Der Auslegungs- und Optimierungsprozess basiert aktuell also auf der gekoppelten 

Anwendung verschiedener computergestützter Werkzeuge mit experimentellen Daten und 

Modellversuchen. 

Hinsichtlich der Strömungssimulation besteht allerdings noch immer die Frage nach der 

Zuverlässigkeit der ermittelten Ergebnisse, so dass der Wunsch, die Gestaltung und 

Herstellung kompletter Pumpen ganz ohne teure Versuche und Modelle zu realisieren, in 

absehbarer Zeit nicht zu erfüllen sein wird. Mit diesem Thema beschäftigt sich eine Vielzahl 

von Veröffentlichungen in der Fachliteratur und weltweiten Kongressen, wodurch die Brisanz 

und hohe Aktualität dieses Themas verdeutlicht wird. 

Nach Roberts et al. [4] wurden CFD-Simulationen von Turbomaschinen lange Zeit in der Art 

und Weise durchgeführt, dass die Komponenten wie Laufrad und Diffusor/Gehäuse getrennt 

berechnet wurden. Die Gründe dafür lagen vor allem darin, dass die CFD-Codes nicht in der 

Lage waren eine Kopplung von bewegten und stehenden Teilen zu behandeln. Dieser 

Zustand war allenfalls vorteilhaft in der Optimierung der Einzelteile, die dadurch sehr schnell 

durchgeführt werden konnte. In der Praxis zeigte sich aber leider häufig, dass einzeln 

gestaltete Teile im Zusammenspiel nicht optimal funktionierten, was sich beispielsweise in zu 

hohen Verlusten wiederspiegelte. 

Heutige Programmpakete bieten hingegen eine Vielzahl von Einstellungsmöglichkeiten, die 

die Übergänge von Zulauf und Laufrad oder Laufrad und Diffusor/Gehäuse simulieren 

können (siehe Kap. 4). Dazu werden unterschiedlichste physikalische Modelle eingesetzt, 

von denen jedes Einzelne zu erproben und nach Möglichkeit mit experimentellen Daten 

abzugleichen ist. 

In der Fachliteratur wird umfassend diskutiert, ob stationäre (engl.: steady-state) 

Berechnungen der Strömungen in Turbomaschinen zulässig und zuverlässig genug sind, um 

beispielsweise Kennlinien zu berechnen, oder aber, ob nur mit  instationären (engl.: 

transient) Modellen zuverlässige Ergebnisse erzielt werden. 

In der bereits zitierten Arbeit von Roberts et al. [4] wird auf die Arbeiten von Peeters, 

Sleimann und Shum, Tam und Cumpsty verwiesen, welche in ihren Untersuchungen 

herausfanden, dass nur Ergebnisse instationärer Rechnungen zur Übereinstimmung mit 

experimentellen Daten führen. Ebenso wird aber im selben Artikel auf die Arbeit von Wallis et 

al. aufmerksam gemacht, welche gute Übereinstimmungen von Messungen und 

Simulationen mit stationären Modellen aufzeigen. 
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Detaillierter ist in [5] zu diesem Thema ausgeführt, dass bei einem direkten Vergleich der 

steady-state  und transient ) jeweils sehr geringe Abweichungen, im 

Bereich weniger Prozentpunkte, gegenüber den gemessenen Daten erzielt werden. Es wird 

aber darauf hingewiesen, dass der Vorteil einer instationären Rechnung in einer genaueren 

Untersuchung und Berechnung der Strömungsstrukturen liege. Hinsichtlich der Ermittlung 

von Kennwerten für die Auslegung und Optimierung von Pumpen seien aber beide 

Methoden praktikabel. Zu dieser Einschätzung gelangen auch die Untersuchungen von Chea 

[6] und Gonzales et al. [7]. 

In Letzterer wird dabei besonders auf den Bereich des Rotor-Stator-Übergangs zwischen 

Laufradaustritt und Gehäuseeintritt eingegangen. Auch bei diesen Versuchen liefern nur 

instationäre Rechnungen Ergebnisse, die ein Verständnis der dynamischen 

Strömungsstrukturen fördern. 

In der Praxis der Turbomaschinenauslegung werden aber trotz aller Vorzüge der 

instationären Berechnung von Strömungen diese verhältnismäßig selten angewandt, da sie 

mit einem vielfach höheren Zeit- und somit auch Kostenaufwand gegenüber den stationären 

Rechnungen verbunden sind. 

Die an dieser Stelle dargestellten Ergebnisse geben einen allgemeinen Trend der CFD-

Entwicklungen wieder und sind nicht vorbehaltlos auf jede Rechnung anzuwenden. Denn wie 

bereits erwähnt, gibt es viele Möglichkeiten Einstellungen zu treffen, die die Ergebnisse 

beeinflussen. Diese sind in ihrer Gesamtheit aber nur selten in den Publikationen zu finden. 

Daneben spielen auch die verwendete Software und die Erstellung und Diskretisierung des 

Modells eine wichtige Rolle.  

Der alleinige Einsatz der CFD zur Gestaltung von Turbomaschinen ist also nicht realistisch. 

Der Schwerpunkt der numerischen Strömungssimulation liegt vielmehr in der Analyse der 

auftretenden Strömungsvorgänge und der darauf aufbauenden Optimierung vorhandener 

Pumpen und anderer Maschinen. 

1.2  Aufgabenstellung 
Die vorliegende Arbeit beschäftigt sich mit der Erarbeitung der für das Betriebsverhalten 

einer radialen Kreiselpumpe wichtigen geometrischen Parameter. Ziel ist es, anhand der 

Variation dieser Parameter, eine Vielzahl von Laufrad- und Gehäusegeometrien zu 

entwerfen und numerisch zu simulieren, um eine aussagefähige Studie über den Einfluss der 

gewählten Parameter auf die Energieübertragung, die Strömungsstruktur, die Kennlinien und 

die Wirkungsgrade zur Verfügung zu stellen. 

Die Notwendigkeit dieser Aufgabenstellung leitet sich aus den hohen Anforderungen an den 

Gestaltungs- und Optimierungsprozess von Turbomaschinen im Allgemeinen und 

Kreiselpumpen im Speziellen ab. Dabei sind auf Grund der langjährigen Erfahrungen im 
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Kreiselpumpenbau weitere Verbesserungen auf diesem Gebiet nur durch gezielte 

Beeinflussung von Strömungsstruktur und -führung durch neue Erkenntnisse aus 

numerischen Simulationen von Pumpen möglich [8]. 

Es besteht ferner das Ziel, eine Aussage über die Übereinstimmung der Ergebnisse zweier 

unterschiedlicher CFD-Programme zu gewinnen. Dies ist besonders wichtig, da jedes 

Programm einen eigenen Code besitzt. Sie beruhen zwar auf den gleichen physikalischen 

Annahmen, doch ihre Umsetzung kann nichtsdestotrotz verschieden sein. Des Weiteren sind 

die zu treffenden Einstellungen und die verwendeten Netze von Programm zu Programm 

eventuell verschieden. In dieser Arbeit sollen in diesem Zusammenhang die Programme 

Ansys CFX 12.1© und PumpLinx V.2.1© verglichen werden. 

Schließlich soll eine Aussage darüber getroffen werden, ob die mit der Auslegungssoftware 

CFturbo V.8.2©  errechneten Wirkungsgrade  und Kennlinien mit den 

Simulationsergebnissen übereinstimmen. Der letzte Punkt ist vor allem wichtig, um die nach 

wie vor für die eindimensionale Auslegung wichtigen Annahmen wie z.B. Verlustbeiwerte 

weiter an die gegebenen Umständen anzupassen, um so den Auslegungsprozess als 

Ganzes zu verbessern. 

1.3 Gliederung der Arbeit 
Nach der Einleitung folgt die Beschreibung der theoretischen Grundlagen zur 

Energieumsetzung und der Strömungsphänomene, sowie die Erläuterung wichtiger Begriffe 

im Zusammenhang mit Kreiselpumpen in Kapitel 2.  

Grundlage der Arbeit bildet das in Kapitel 3 beschriebene Pumpenmodell, dass für diese 

Arbeit von einem Industriepartner zur Verfügung gestellt wurde. Die gelieferte Geometrie 

einer vermessenen Pumpe wird in CFturbo nachgebaut. Am so entstandenen odell  

werden verschiedene geometrische Variationen vorgenommen.  

Die Auswahl der Variationsparameter erfolgt anhand von Publikationen zum Thema in Form 

von Fachartikeln und -büchern und wird ebenfalls in Kapitel 3 ausführlich für jeden 

Parameter diskutiert. 

Zur Untersuchung der erstellten Pumpenvariationen werden numerische 

Strömungssimulationen durchgeführt. Einige theoretische Grundlagen zu diesem Thema 

werden in Kapitel 4, zusammen mit einem Vergleich der beiden verwendeten CFD-

Programme (Ansys und PumpLinx), aufgeführt.  

Anschließend erfolgen in Kapitel 5 die Auswertung der Simulationen und die Darstellung der 

Ergebnisse.  

Kapitel 6 bietet eine abschließende Zusammenfassung der wichtigsten Erkenntnisse und 

einen Ausblick auf weitere mögliche Aufgabenstellungen.  
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2 Grundlagen der Kreiselpumpen 

2.1 Einteilung von Kreiselpumpen 
Grundsätzlich lassen sich Maschinen für die Energieumwandlung in Arbeits- und 

Kraftmaschinen unterteilen und können sowohl Kolben- als auch Turbomaschinen 

(Strömungsmaschinen) sein. Eine Arbeitsmaschine dient der Wandlung der mechanischen 

Rotationsenergie des Rotors in thermische oder hydraulische Energie. Unter hydraulischer 

Energie ist die Summe von potenzieller Energie, Druck- und kinetischer Energie des Fluids 

zu verstehen. Im Gegensatz dazu wandeln Kraftmaschinen die hydraulische und thermische 

Energie eines Fluids in Rotationsenergie um. 

Die Unterscheidung hinsichtlich Kolben- und Turbomaschine wird anhand des eingesetzten 

Prinzips zur Energieumsetzung vorgenommen. Wirkt beispielsweise ein Fluiddruck direkt auf 

eine Kolbenfläche, so erfolgt die Energieübertragung zwischen Fluid und Maschine über die 

an der entsprechenden Kolbenfläche auftretende Kraft im Zusammenspiel mit dem Weg, den 

der Kolben zurücklegt. Die Maschine arbeitet dann nach dem statischen Prinzip (direkte 

Druckwirkung), welchem das bei Turbomaschinen angewendete dynamische Prinzip 

gegenübersteht. Bei den Strömungsmaschinen kommt es, infolge der stetigen Umströmung 

des Laufrades zu einer kontinuierlichen Energieübertragung zwischen Laufrad und Fluid, 

welche sich aus der Änderung der Strömungsgeschwindigkeit und folglich auch des Druckes 

in der Strömung, bei dessen Weg durch das Laufrad, ergibt. Bei den hier beschriebenen 

Kreiselpumpen handelt es sich demzufolge um Turboarbeitsmaschinen, in denen die von der 

Antriebsmaschine über die Welle geleitete Drehenergie über den Rotor an das strömende 

Fluid übertragen und dieses so auf ein höheres Energieniveau gebracht wird. Innerhalb der 

Kreiselpumpen lassen sich weitere Unterscheidungsmerkmale nach deren 

Durchströmrichtung und den Ausführungsformen z.B. hinsichtlich Stufen-und Flutenzahl 

finden. Bei der Durchströmungsrichtung wird in radiale, halbaxiale/diagonale und axiale 

Laufradausführungen unterschieden (Abb. 1), wobei in dieser Arbeit lediglich die 

Radialmaschinen betrachtet werden. 

 

 

Abb. 1: Laufradformen a, b) radial, c) diagonal, d) 
axial              Quelle: [16] 



Rüdiger Lange D 336/10 Seite 13 von 98 

Zur Charakterisierung der Eigenschaften und Anwendung von Maschinen untereinander 

werden so genannte Kennziffern (Kenngrößen) definiert. Diese stellen Verknüpfungen 

zwischen strömungs- und maschinenbezogenen Daten her und gelten jeweils für eine 

Maschinenstufe. Im folgenden Abschnitt sollen die wichtigsten Kennziffern zur Beschreibung 

der Bauform von Strömungsmaschinen vorgestellt und auf den vorliegenden Fall einer 

radialen Kreiselpumpe angewendet werden. 

2.2 Kennziffern 

2.2.1 Druckziffer 

Die Druckziffer  dient dem schnellen Abschätzen 

 der notwendigen Umfangsgeschwindigkeit und des erforderlichen 

Laufraddurchmessers für eine vorgegebene spezifischen Stufenarbeit , 

 der erreichbaren spezifischen Stufenarbeit  für einen gewählten 

Laufraddurchmesser. 

Sie ist also ein Maß für den spezifischen Energieumsatz je Stufe und definiert als: 

 

  (2.1) 

 

Mit den aus der Auslegung bekannten Werten ergibt sich im Auslegungspunkt (AP) 

. 

2.2.2 Lieferzahl 

Die Kennzahl für den Volumendurchfluss ist der mit der Umfangsgeschwindigkeit normierte 

Durchsatz und wird als Lieferzahl  bezeichnet. Mit ihr lässt sich, je nach gegebenem Wert, 

überschlägig die Querschnittsabmessung oder der Durchsatz berechnen. 

 

 

 (2.2) 

 

Für die verwendete Kreiselpumpe ergibt sich ein Wert von . 

2.2.3 Schnelllauffähigkeit 

Da die beiden Größen  nicht für eine vollständige Kennzeichnung der Laufradbauform 

ausreichen, wird zusätzlich die spezifische Drehzahl  definiert. Ihre Notwendigkeit ergibt 
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sich aus der Tatsache, dass es für gegebene Werte von Volumenstrom und spezifischer 

Stufenarbeit eine Vielzahl geometrisch möglicher Laufräder gibt. Die wesentlichen 

Grundgrößen die den Typ einer Maschine bestimmen sind die Stufenarbeit , die spezifische 

Stufenarbeit , der Volumenstrom  und die Drehzahl . Ändert sich eine dieser Größen 

ändert sich auch die konkrete Laufraddimensionierung. Die spezifische Drehzahl dient 

sowohl der Konzeption und lässt eine Kennzeichnung der Turbomaschine zu.  

 

 

 
(2.3) 

 

Der berechnete Wert für die vorliegende Pumpe liegt bei , was sich nach 

der Tabelle in Abb. 2 im Bereich der empfohlenen Werte für radiale Kreiselpumpen befindet. 

 

2.2.4 Durchmesserzahl und Schnelllaufzahl 

Zur Einordnung der untersuchten Maschinen in das Cordier-Diagramm (Abb. 3) sind die 

Definition von Durchmesserzahl  und Schnelllaufzahl  notwendig. Beide Kennzahlen 

ergeben sich aus Kombinationen von Lieferzahl und Druckziffer und sind definiert als: 

 
 (2.4) 

 

Abb. 2:  Zusammenhang von spezifischer Drehzahl und Laufradform 
       Quelle: [16] 
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und 

 
 (2.5) 

 

Ihre Werte betragen  und . 

Es gibt neben den hier behandelten noch eine große Anzahl weiterer Kennzahlen wie z.B. 

den Reaktionsgrad  als Kennzeichen der Überdruckwirkung. Die hier aufgeführten Zahlen 

reichen jedoch aus, um die Zuordnung der zur Verfügung gestellten Maschine zu einer 

Bauart vornehmen zu können. 

2.2.5 Cordier-Diagramm 

Das Cordier-Diagramm stellt eine große Anzahl gut ausgeführter Maschinen im 

Auslegungspunkt dar, welche in einem ( )-Diagramm aufgetragen sind. 

In Abb. 3 ist mit einem roten Kreis in etwa der Punkt markiert, welcher die vorliegende 

Kreiselpumpe charakterisiert. Die Markierung liegt im Grenzbereich zwischen radialer und 

diagonaler Bauform, so dass als weiteres Kriterium die spezifische Drehzahl hinzugezogen 

wird, wonach es sich um eine radiale Kreiselpumpe handelt. 
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Abb. 3: Cordier-Diagramm mit Markierung der Originalgeometrie (rot) Quelle: [16] 
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2.3 Bauteile von Kreiselpumpen 
Die Untersuchungen, die in dieser Arbeit vorgenommen werden, befassen sich mit einer 

einstufigen radialen Kreiselpumpe mit folgenden, in Durchströmrichtung des Fluids 

angeordneten Bauteilen: 

 Zulauf, 

 Laufrad, 

 Gehäuse mit Ablauf. 

Diese Bauteile treten in allen Kreiselpumpen auf, können aber unterschiedlich ausgeführt 

sein und übernehmen verschiedene Aufgaben innerhalb einer Stufe. Während Laufrad und 

Gehäuse für den prinzipiellen Austausch und die Wandlung von Energien verantwortlich 

sind, übernimmt der Zulauf die Aufgabe der Zuführung des Fluids zum Laufrad. 

2.3.1 Zulauf 

Die Aufgabe des Zulaufs (Zuführung) ist es, die Strömung mit möglichst gleichförmiger 

Geschwindigkeitsverteilung und ohne Wirbel zum Laufradeintritt zu führen. Es gibt viele 

Gestaltungsmöglichkeiten für Zuläufe. Sie können gerade, gebogen oder mit Seitenströmen 

ausgestattet sein. Bei guter Auslegung ist es durchaus möglich die entsprechenden Winkel 

der Zuströmung entlang der Laufradeintrittskante so zu treffen, dass eine stoßfreie 

Anströmung vorliegt. Dies reduziert Stoßverluste und Strömungsablenkungen im Laufrad 

und fördert so höhere Wirkungsgrade. Bei der vorliegenden Geometrie (Abb. 4) handelt es 

sich um eine gebogene Ausführung, was für das Geschwindigkeitsprofil am Laufradeintritt 

eine sorgfältige Strömungsfeldberechnung während der Auslegung nötig macht. 

 

Hinsichtlich der Verlustbetrachtung im Zulaufkanal steht die Vermeidung von Wandreibung 

und abgelösten Strömungen im Vordergrund. Aus diesem Grund sollte die Länge solcher 

Kanäle so klein wie möglich und die Kanalwand im Inneren so glatt wie möglich sein. Gerade 

der erste Punkt hängt allerdings stark vom Einsatzort und den Aufstellungsgegebenheiten ab 

und kann nicht immer eingehalten werden. Hinzu kommt, dass die Geschwindigkeit im Kanal 

Abb. 4: Zulauf mit Laufrad 
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möglichst gering sein sollte, soweit sich dies beeinflussen lässt, denn die 

Austrittsgeschwindigkeit ist durch die Bedingungen am Laufradeintritt festgelegt. 

Ebenfalls zur Verlustminimierung trägt die Vermeidung von zu großem 

Grenzschichtwachstum und Grenzschichtablösungen bei, was mit kleinen 

Verzögerungsverhältnissen im Kanal und der Vergrößerung vorhandener Umlenkradien 

erreichbar ist [9]. Letztere Bedingung hat natürlich auch Einfluss auf die Kanallänge. 

Rodgers (zitiert in [10]) fand heraus, dass ein Zusammenhang besteht, zwischen der 

maximalen lokalen Geschwindigkeit entlang der Deckscheibe im Laufrad und der Länge des 

Zulaufkanals. Das Ergebnis ist grafisch in Abb. 5 und Abb. 6 dargestellt. 

 

Ausführliche Untersuchungen zu diesem Thema wurden auch in [9] vorgenommen. So wird 

in Abb. 7 dargestellt, wie sich die Geschwindigkeitsverteilungen am Austritt des Zulaufs in 

Abhängigkeit von der Größe und der Größenverteilung des Kanalquerschnittes verhalten. 

Schlussendlich beschreibt der Autor als den gebräuchlichsten Ansatz zur Erreichung einer 

gleichförmigen Strömung, die kleinste Querschnittsfläche am Laufradeintritt vorzusehen und 

Krümmungsradien nicht zu klein zu wählen. 

 

 

Abb. 5: Verhältnis von Zulaufbreite (L) und 
LR-Eintrittsdurchmesser (D1)  
         Quelle: [10] 

Abb. 6:  Red. Krümmungsradius des   
Zulaufs und zunehmender 
Zulauflänge führen zu kleineren 
Geschwindigkeitsmaxima   
       Quelle: [10] 
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Eine gute Auslegung des Zulaufs ist wichtig um Verluste zu minimieren und gute 

Strömungsverhältnisse im Laufrad zu ermöglichen. Der Zulauf, der dem Laufrad in dieser 

Arbeit vorangestellt ist, wird nicht variiert, da er nicht Teil der Laufrad- oder 

Gehäusegeometrie ist, auf diese sich diese Arbeit bezieht. 

2.3.2 Laufrad 

2.3.2.1 Arbeitsübertragung 

Als Laufrad wird ein mit der drehenden Welle fest verbundenes und mit Schaufeln 

bestücktes Rad bezeichnet. Die Strömung durch das Laufrad einer radialen Kreiselpumpe 

lässt sich in drei Bereiche einteilen. Den Bereich der axialen Einströmung (1), den Bereich 

der Umlenkung von axialer in radiale Richtung (Meridiankrümmung) (2) und schließlich die 

rein radiale Strömung (3) (Abb. 8). 

 

 

Abb. 8: Laufradaufteilung in 
Bereiche verschiedener 
Strömungsrichtungen 

Abb. 7: Verschiedene Zulaufformen und zugehörige 
Geschwindigkeitsverteilungen          Quelle: [9] 
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Die Arbeitsübertragung findet im Wesentlichen im Bereich der radialen Durchströmung statt. 

Zur Beschreibung der Strömungsvorgänge dienen Geschwindigkeitsdreiecke, welche die 

Absolutgeschwindigkeit  als vektorielle Summe von Umfangs- und Relativgeschwindigkeit 

 darstellen. Sie gelten streng genommen nur auf einem Stromfaden und können an jeder 

Stelle auf einem solchen erstellt werden  

Am Ein- und Austritt des Laufrades aufgestellt, geben sie Auskunft über die dort herrschende 

Impulsänderung, weswegen sie zusammen dargestellt werden, wie es in Abb. 9 zu sehen ist. 

 

 

Zum Arbeitsaustausch zwischen Laufrad und Fluid kommt es an den mit Fluid benetzten 

Flächen und den dort auftretenden Druck- und Schubkräften. Ohne detaillierte Kenntnis der 

örtlichen Strömung kann der Arbeitsumsatz aus dem Impulsmomentensatz abgeleitet 

werden. Ausdruck für die Arbeitsübertragung ist die aus der EULER-Gleichung (2.6) 

ermittelte spezifische Arbeit. 

  (2.6) 

 

Bei Pumpen ist  da es sich um eine Arbeitsmaschine handelt die den Drall im Fluid 

erhöht. Die EULER-Gleichung gibt somit auch an, welche Parameter eines Laufrades 

sinnvoll variiert werden können, um den Energieumsatz zu beeinflussen. Dies sind vor allem 

 und . 

Abb. 9: Geschwindigkeitsdreiecke am 
radialen Kreiselpumpenlaufrad 

Quelle: nach [18] 
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Die tatsächliche Arbeitsübertragung weicht von der ermittelten theoretischen mehr oder 

weniger stark ab. Grund dafür sind vor allem die wirklichen Strömungen im Laufrad, die nicht 

mit der verwendeten Stromfadentheorie übereinstimmen. Es ist deshalb wichtig, die 

Strömungsphänomene im Laufrad genauer zu untersuchen. Den exakten Verlauf der 

Strömung kann man trotz langer Forschung nicht genau beschreiben [11], aber mit Hilfe 

einiger Modellvorstellungen lässt sich ein gewisses Verständnis erreichen, welches hilft, die 

Beobachtungen in den Experimenten bzw. die Ergebnisse numerischer Simulationen 

zielgerichtet zu bewerten. 

2.3.2.2 Strömungen im Laufrad 
Die Strömung im Laufrad erfolgt im Absolutsystem (Beobachter an festem Ort außerhalb des 

Laufrades) auf gekrümmten Bahnen. Diese sind Folge des Druckgradienten, der zum 

jeweiligen Krümmungsmittelpunkt gerichtet ist und eine Zentripetalkraft erzeugt, die die 

Fluidteilchen auf ihrer gekrümmten Bahn hält. Der Druckgradient entsteht dadurch, dass dem 

Fluid durch die Schaufeln eine Absolutgeschwindigkeit mit Umfangskomponente aufgeprägt 

wird, die eine Fliehkraft nach sich zieht. Das entstehende Druckfeld stellt sich so ein, dass es 

sich mit den wirkenden Trägheitskräften im Gleichgewicht befindet. 

Im bewegten System, dem Relativsystem, werden die Trägheitskräfte, die dem Druck 

entgegenwirken, erzeugt durch die 

 Zentrifugalbeschleunigung in Folge der Rotation , 

 die 

 Coriolisbeschleunigung  

 und die 

 Zentrifugalbeschleunigung in Folge der Stromlinienkrümmung  

 (  - momentaner Radius der Stromlinienkrümmung).  

Ohne Berücksichtigung von Reibung ergibt sich so folgendes Kräftegleichgewicht: 

 

 
 (2.7) 

 

In Folge der Grenzschichten, der Strömungsumlenkung im Schaufelkanal und den Schaufeln 

ist die Strömung grundsätzlich ungleichförmig, denn die Kinematik, die durch die Schaufeln 

erzeugt wird, wird der eben beschriebenen überlagert. Um das Kräftegleichgewicht aufrecht 

halten zu können, passt sich die Strömung an und es entstehen Sekundärströmungen quer 

zur Hauptströmungsrichtung. Die Sekundärströmungen beeinflussen maßgeblich das 
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Kennlinienverhalten, den Druckrückgewinn in den Leiteinrichtungen hinter dem Laufrad und 

die Verluste im Laufrad. 

Über die Richtung der Sekundärströmung entscheidet das Verhältnis der entgegengesetzt 

wirkenden Zentrifugal- und Coriolisbeschleunigungen, da beide senkrecht zur 

Hauptströmungsrichtung wirken. Es lässt sich die Rossby-Zahl definieren, die dieses 

Verhältnis ausdrückt. Sie ist generell definiert als .  

Neben dem wirkenden Kräftegleichgewicht spielen auch noch Faktoren wie Leckage und 

Grenzschichten bei der tatsächlichen Ausbildung der Strömungsstruktur im Laufradkanal 

eine Rolle, diese bleiben an dieser Stelle unberücksichtigt. 

Eine Untersuchung der Sekundärströmungen im gesamten Laufrad ist am sinnvollsten, wenn 

man die Bereiche der Laufraddurchströmung nach der Durchströmrichtung trennt und die in 

den einzelnen Bereichen wirkenden Mechanismen analysiert. Die Unterscheidung erfolgt wie 

oben bereits erwähnt in den reinen Axial- und Radialbereich auf der einen, sowie den 

Übergang zwischen beiden auf der anderen Seite. 

Im Axialbereich wirken die Zentrifugal- und Coriolisbeschleunigung auf das Fluid, so dass 

sich die Rossby-Zahl (2.8) ergibt.  

 

 (2.8) 

 

Bei nichtabgelöster Strömung ist  und die Strömung tendenziell zur Nabe gerichtet. 

Im Totwasser einer abgelösten Strömung und in den Grenzschichten mit der Haftbedingung 

 geht  gegen unendlich, so dass die Strömung zur Deckscheibe hin abgelenkt 

wird. 

Im axial-radialen Übergangsbereich ist die Wirkung der Meridiankrümmung dominant. Es 

wirken die Zentrifugalbeschleunigung  und ihr entgegen die 

Coriolisbeschleunigung  zusammen mit der Zentrifugalbeschleunigung in Folge 

der Krümmung . (Abb. 10) Die entstehende Rossby-Zahl (2.9) ist demzufolge:  

 

  (2.9) 
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Zusammen mit der Wirkung der Schaufelkräfte entsteht eine stark dreidimensionale 

Strömung, deren endgültiges Profil sich nicht vorhersagen lässt. Dies hängt unter anderem 

damit zusammen, dass die Wirkung der Einflüsse vom Betriebspunkt und der Ausführung 

der Schaufeln bestimmt wird. Die Meridiankrümmung entscheidet über die 

Geschwindigkeitsverteilung über der Schaufelhöhe, während die Schaufelkräfte und die 

Rotation das Geschwindigkeitsprofil im Kanal zwischen den Schaufeln bestimmen. Je nach 

Auslegung des Leitkanals nach dem Laufrad und des jeweiligen Betriebspunktes kann das 

Maximum der  Geschwindigkeitsverteilung an Trag- oder Deckscheibe zu finden sein. Es 

lässt sich daher keine generelle Aussage zur Strömungscharakteristik in diesem Bereich des 

Laufrades treffen. 

Im radialen Schaufelbereich wirken vor allem die Schaufelkräfte und die Corioliskraft 

entgegengesetzt. Während die aus der Schaufelumströmung entstehenden Kräfte ein 

Geschwindigkeitsmaximum auf der Saugfläche verursachen, bewirkt die Corioliskraft eben 

dieses auf den Druckfläche der Schaufeln. 

Die Corioliskraft wirkt selektiv auf die Fluidteilchen verschiedener Geschwindigkeiten. Die 

sich um die Kernströmung bildende Sekundärströmung sammelt Fluid niedriger Energie auf 

der Deckscheibenseite und höherenergetisches Fluid auf der Tragscheibenseite. 

Es ist eine klare Unterscheidung zu treffen zwischen der Primär- und der Sekundärströmung 

im Förderkanal, welche in der Regel durch die Begriffe jet

wake  für eine energieärmere Strömung gekennzeichnet wird. Wobei insbesondere der 

wake -Begriff nicht ganz korrekt ist, da er oft fälschlicherweise bei einer nicht-stehenden, 

nicht aus einem Separationsprozess entstandenen Strömung benutzt wird. Eckardt (zitiert in 

[10]) hat in Versuchen an radialen Kreiselpumpen ohne Rückwärtskrümmung die 

Abb. 10: Beschleunigungswirkung infolge der 
Meridiankrümmung        Quelle: [11] 
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Entwicklung der Sekundärströmung verfolgt und entsprechend den obigen Ausführungen die 

in Abb. 11 dargestellte Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt beobachtet. Die starke 

Ausbildung des Geschwindigkeitsminimums in der saugseitigen Ecke der Deckscheibe 

weicht in Folge der Rückwärtskrümmung moderner Pumpen einer gleichmäßigeren 

Verteilung über die Kanalbreite. Die unterschiedlichen Energieniveaus führen zu einer 

ungleichförmigen Geschwindigkeitsverteilung und variierenden Strömungswinkel von Trag- 

zu Deckscheibe. Diese Effekte gekoppelt mit dem am Ende der Schaufel stattfindenden 

Druckausgleich zwischen Saug- und Druckseite, rufen ein weiteres Strömungsphänomen 

hervor, das als Minderumlenkung bezeichnet wird. 

 

2.3.2.3 Minderleistung 

Wie weiter oben hergeleitet wurde, hängt die von der Schaufel verrichtete Arbeit gemäß der 

EULER-Gleichung von den Werten  und  ab. In einem Laufrad mit unendlich 

vielen Schaufeln kann die Strömung der Kontur der Schaufeln vollständig folgen, sie verläuft 

schaufelkongruent. In diesem Fall wäre der Abströmwinkel  und somit auch 

, was an dem dann sehr kleinen Druckunterschied zwischen Saug- und Druckseite 

der einzelnen Schaufeln liegen würde. Aber ein auf diesem Weg berechneter Wert der 

Schaufelarbeit hat rein theoretischen Charakter, denn in der Realität lassen sich nicht 

unendlich viele Schaufeln verwenden und außerdem wäre die entstehende Reibung so groß, 

dass sich diese theoretische Arbeit nicht erreichen ließe. Durch die endliche Schaufelzahl 

kommt es dazu, dass die Strömung weniger stark umgelenkt wird und demzufolge auch die 

Dralländerung im Laufrad weniger stark ist. Als Maß für den verminderten Arbeitsumsatz gilt 

der Minderleistungsfaktor , welcher folgendermaßen definiert wird: 

Abb. 11: (a) Meriadiangeschwindigkeit am Austritt eines radialen Kompressorlaufrades, (b) 
Sekundärströmung in radialen Laufrädern         Quelle: nach 
[11] 
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 (2.10) 

 

Der tatsächliche Wert der Minderleistung hängt von der Laufradgeometrie, insbesondere der 

Rückwärtskrümmung und den Nachbauten hinter dem Laufrad, ab. Im Auslegungsprozess 

wird sie durch empirische Werte berücksichtigt und durch eine Winkelübertreibung reduziert. 

Abschließend ist festzuhalten, dass die Minderleistung kein Verlust im Sinne einer 

Wirkungsgradverschlechterung ist, sondern lediglich den Grad der Umlenkung im Laufrad 

ausdrückt, die nicht in dem Maße stattfindet, wie es die Stromfadentheorie vorhersagt. 

2.3.2.4 Rotierendes Ablösen (rotating stall) 

Zu Ablöseerscheinungen, welche sich in Form von Wirbelbildung äußern, kommt es, wenn 

das Fluid nicht länger in der Lage ist dem Schaufelverlauf zu folgen. Abb. 12 stellt die 

Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradeintritt für den Auslegungspunkt (a) und Teillastbetrieb 

(b) dar. 

 

Es ist zu sehen, dass beim Betrieb im Auslegungspunkt der Staupunkt der Strömung auf der 

Schaufelvorderkante liegt, während er bei reduziertem Massenstrom auf der Druckseite 

Abb. 12:  (a) Laufschaufelanströmung im Auslegungspunkt, (b) 
Laufschaufelanströmung bei Teillast               Quelle: [12] 
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auftritt. Der Grund dafür ist, dass bei reduziertem Massenstrom auch die 

Meridiankomponente der Relativgeschwindigkeit  sinkt und  kleiner wird. Die 

Verkleinerung des Winkels hat zur Folge, dass die Strömung beim Erreichen der Schaufel 

plötzlich auf den festen Wert des ausgeführten -Winkels der Schaufel umgelenkt werden 

muss. Teillast bedeutet praktisch eine plötzliche Kanalerweiterung, wenn das Fluid das 

Laufrad erreicht. Der Staupunkt der Strömung wird dann auf die Druckseite verschoben. Die 

Anströmung auf der Saugseite wird steiler und bei Überschreiten einer gewissen Grenze des 

Anströmwinkels schließlich ablösen. 

In der Zone der Ablösung entwickeln sich Wirbel in der Drehrichtung des Laufrades. Am 

Austritt des Kanals kann ein zweiter Wirbel entstehen, der allerdings entgegen der 

Laufraddrehrichtung rotiert. Beide Wirbel können wachsen bis der Kanal vollständig blockiert 

ist und das Fluid gezwungen wird, durch den folgenden Kanal zu strömen. In Abb. 13 ist dies 

Kanal 3, in welchem es zu diesem Zeitpunkt ebenfalls zu einer Staupunktverschiebung und 

Bildung einer Ablösezone kommt. Das Ausweichen der Strömung führt aber auch dazu, dass 

sich die Strömungsverhältnisse im Kanal 1 wieder verbessern und sich die Strömung erneut 

anlegt. Da die Winkelgeschwindigkeit der Wirbel kleiner als die des Laufrades sind, kann es 

zu einer Bewegung des Phänomens entgegen der Laufraddrehrichtung kommen, was dem 

Phänomen den Namen gibt: rotierendes Ablösen. 

 

Untersuchungen zu diesem Thema sind in der Literatur weit verbreitet und so findet sich eine 

Bestätigung der erläuterten Theorie (Emmons et al. (1955, ASME)) in der Arbeit von Krause 

et al. [12], welche P(article) I(mage) V(elocimetry)-Untersuchungen an einer rückwärts 

gekrümmten Radialkreiselpumpe durchführten oder auch in Wuibaut et al. [13]. 

Abb. 13: Rotierendes Ablösen in einem 
radialen Laufrad  Quelle: [12] 
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Das Ziel der Forschung besteht hauptsächlich darin, die Bedingungen für das erste Auftreten 

der Ablösung herauszufinden. So wurde von Krause et al. [12] ermittelt, dass die 

Fertigungsgüte darüber entscheidet, an welcher Schaufel das Ablösen zu erst auftritt, 

während hinsichtlich des Massenstromes keine untere Grenze benannt werden konnte. In 

verschiedenen anderen Quellen ( [6], [14]) wurde mit numerischen Simulationen bei 

Volumenströmen von  zwar eine Ablösung festgestellt, jedoch rotierte diese 

nicht, wie es in [12] schon bei   zu beobachten war. Damit werden die 

bestehenden Thesen untermauert, dass CFD-Programme Schwierigkeiten bei der korrekten 

Simulation solcher Erscheinungen haben ( [4], [15]) und die simulierten Ergebnisse kritisch 

zu prüfen sind. 

2.3.3 Gehäuse und Leiteinrichtungen 

Die sich an das Laufrad anschließenden Leitvorrichtungen haben die Aufgabe, die noch 

vorhandene kinetische Energie im Fluid in potentielle Energie umzuwandeln und die 

Strömung dem Druckstutzen zuzuführen. Leiteinrichtungen können aus Diffusoren in 

vielfältiger Ausführung, aus einem Spiralgehäuse oder einer Hintereinanderschaltung beider 

Bauteile bestehen. Die Art des Leitapparates richtet sich nach den Erfahrungen der 

Entwickler und einigen Grundsätzen die den absoluten Abströmwinkel aus dem Laufrad 

betreffen. Sigloch [16] empfiehlt die Verwendung von Spiralgehäusen bei einstufigen 

Pumpen und die Vorschaltung eines Leitringes (unbeschaufelt) oder Leitrades (beschaufelt), 

wenn der Absolutabströmwinkel kurz hinter dem Laufrad  ist. Um eine 

Abschätzung dieses Wertes für die untersuchte Pumpe vorzunehmen, wurde folgende 

überschlägige Rechnung durchgeführt: 

  (2.11) 

mit 

dem Schaufelverengungsfaktor  (2.12) 

dem Teilungsverhältnis  (2.13) 

und der Schaufelumfangsbreite  (2.14) 

 

Die Berechnung erfolgt für Trag- und Deckscheibe mit: 
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Tabelle 1: Berechnung der abs. Strömungswinkel kurz hinter dem Laufradaustritt 

   

   

 Tragscheibe Deckscheibe 

   

   

 

Die Berechnung von  für die untersuchte Pumpe zeigt, dass hier ein solcher Leitring 

vorgesehen werden kann. Da die Originalstufe keinen Leitring enthält, wird eine 

Parametervariante mit Leitring ausgeführt, um den Einfluss des Abstandes der 

Spiralenzunge vom Laufradaustritt auf die Strömung im Laufrad und in der Spirale zu 

untersuchen. 

Abb. 14 zeigt die wesentlichen Bestandteile des Spiralgehäuses, wie es an der untersuchten 

Pumpenstufe modelliert wird. Sie besteht aus einem, sich in Drehrichtung des Laufrades 

stetig erweiternden Ringraum mit kreisförmigem Querschnitt und ist als so genannte 

overhung-volute  (unsymmetrische Spirale) ausgeführt, die das Laufrad vollständig 

umschließt. 

 

Abb. 14: Darstellung des Spiralengehäuses 
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Bei der Auslegung eines Spiralgehäuses ist darauf zu achten, dass Ablösungen und 

Ungleichförmigkeiten in der Strömung vermieden werden, indem der statische Druck am 

Eintrittsumfang konstant gehalten wird. Ungleichförmigkeiten würden sich stromauf im 

Laufrad auswirken und die Betriebsbedingungen verschlechtern. Bei der Berechnung der 

Querschnittsflächen gibt es unterschiedliche Methoden: 

 Prinzip der Erhaltung des Dralls (nach Pfleiderer), 

 Prinzip der Erhaltung der kinetischen Energie (nach Stepanoff). 

Ferner ist darauf zu achten, dass, da das vom Laufrad geförderte Fluid am Umfang des 

Laufrades (idealerweise) eine konstante Geschwindigkeit hat, das Volumen des Fluids 

proportional zum Drehwinkel des Laufrades zunimmt. Kleinstmögliche Reibungsverluste sind 

zu erreichen, wenn der hydraulische Durchmesser  möglichst groß gewählt 

wird [17]. 

Pfleiderer [18] hat allerdings darauf hingewiesen, dass eine Auslegung nach dem Prinzip von 

Stepanoff zu verwerfen sei, denn die Umfangsgeschwindigkeit des Fluidstroms nimmt 

gemäß Flächensatz radial nach außen ab. Der statische Fluiddruck steigt mit abnehmender 

Geschwindigkeit und somit kann auch keine konstante mittlere Geschwindigkeit über dem 

Querschnitt angegeben werden. 

An dieser Stelle interessiert aber mehr die Strömungsstruktur im Verlauf der Spirale, die 

qualitativ der in einem Rohrdiffusor ähnelt. In beiden Bauteilen nimmt die Geschwindigkeit 

vom einen zum nächstgrößeren Querschnitt ab, wobei in der Spirale zudem die Krümmung 

eine Rolle spielt. Wie bei der Strömung durch einen gekrümmten Kanal, kommt es auch in 

einem Spiralgehäuse zu Sekundärströmungen um eine Kernströmung. Die 

Sekundärströmungen entstehen, weil es an den Wänden zu Verzögerungen kommt und 

diese Strömungsschichten den Druck der Kernströmung aufgeprägt bekommen. Es findet ein 

Druckausgleich dergestalt statt, dass die Strömung entlang der Wände nach innen fließt, 

sich hier mit den schnellen Strömungsteilen mischt und wieder nach außen geschleudert 

wird. Es bildet sich der in Abb. 15 sichtbare Doppelwirbel. Eine Reduzierung dieses 

Doppelwirbels auf nur einen Wirbel ist möglich, wenn die Spirale unsymmetrisch ausgeführt 

wird, was im Folgenden auch die Verluste in der Spirale minimiert [10]. 
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Neben der Aufgabe, das Fluid vom Laufradaustritt möglichst verlustfrei zum Druckrohr zu 

leiten, liegt die große Bedeutung der Spirale auch in den auftretenden Wechselwirkungen mit 

dem Laufrad. In diesem Zusammenhang spielt besonders der Einfluss der Zunge eine 

entscheidende Rolle, denn diese führt je nach Betriebszustand zu mehr oder weniger 

starken Ablenkungen und Austauscherscheinungen in der Strömung (Abb. 16). Jede 

Strömungsablenkung führt zu Störungen in der Strömungssymmetrie und verursacht 

Radialkräfte am Laufradumfang. 

 

Die genauen Auswirkungen der Änderung vom Zungenabstand zum Laufrad und die der 

Variation anderer Parameter der Spiralgehäusegeometrie, sowie deren Einfluss auf das 

Betriebsverhalten, werden im Einzelnen in Abschnitt 4.4 erläutert.  

Abb. 15:  Sekundärströmung in einem Spiralgehäuse (a)    
symmetrische, (b) unsymmetrisch 

    Quelle: nach [16] 

Abb. 16: Anströmung der Spiralenzunge bei verschiedenen Volumenströmen: (a) Teillast, 
(b) Auslegungspunkt, (c) Überlast               Quelle: [25]  
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2.4 Kennlinien und Wirkungsgrade 
Das Betriebsverhalten einer Pumpe oder Anlage lässt sich aus ihren Kennlinien ablesen und 

ist vor allem für die Bestimmung des Betriebspunktes als Schnittpunkt aus einer Pumpen- 

und einer Anlagenkennlinie von Bedeutung. Es gibt vielfältige Möglichkeiten, Kennlinien für 

Pumpen aufzunehmen. In den gebräuchlichsten werden Betriebsgrößen wie  über 

dem Volumen- oder Massenstrom aufgetragen. Die üblichen Kennlinien sind dabei folgende 

[16]: 

 

 Drosselkurve , wobei oft  der Maschine über  

oder  verwendet wird, 

 Wirkungsgradkurve  und , 

 Leistungskurve  und  

 

Ebenfalls üblich sind dimensionslose Kennlinien, die erstellt werden, indem die 

aufgetragenen Größen auf den Auslegungspunkt bezogen oder dimensionslose Kennziffern 

verwendet werden. Die Kennlinien werden entweder experimentell oder numerisch ermittelt, 

da eine exakte rechnerische Bestimmung aufgrund des Strömungscharakters und der 

Reibungseinflüsse nicht möglich ist. Als besonders wichtig gilt die Drosselkurve, weshalb 

diese etwas genauer betrachtet werden soll. 

Die theoretische Drosselkurve ergibt sich für die theoretische Förderhöhe bei unendlicher 

Schaufelzahl  über verschiedene Massen-/Volumenströme und für verschiedene 

Laufradaustrittswinkel  wie in Abb. 17 dargestellt. 

 

Aufgrund der Tatsache, dass nur rückwärts gekrümmte Schaufeln betrachtet werden, wird 

die tatsächliche Drosselkurve unter Berücksichtigung der endlichen Schaufelzahl, der 

Reibung, der Stoßverluste etc., wie in Abb. 18 qualitativ dargestellt, verlaufen. 

Abb. 17: Theoretische Drosselkurve  Quelle: [16] 
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Allerdings ergibt sich nicht immer dieser Fall einer stabilen  Kennlinie. Die Form der 

Kennlinie hängt vom Verhältnis der Durchmesser  ab und somit von der Radform. Für 

große Werte von  (radiale Laufräder) ergeben sich flachere Kennlinien als bei 

zunehmend kleineren Durchmesserverhältnissen. 

Als stabile Kennlinie wird eine von der Nullförderhöhe mit wachsendem Volumenstrom stetig 

fallende Förderhöhe bezeichnet, sodass sich über dem gesamten Betriebsfeld eine 

eindeutige Zuordnung von Förderhöhe und Durchsatz ergibt (a). Dementsprechend gibt es 

auch instabile Kennlinien, die sich zudem in zwei Arten unterscheiden lassen: zum Einen 

kann die Kennlinie von der Nullförderhöhe aus erst steigen und dann stetig fallen b) oder 

aber sie fällt, steigt und fällt wieder c) (Abb. 19). 

  

Abb. 18: Qualit. Darstellung der tats. Drosselkurve einer Kreiselpumpe mit Verlusten   
Quelle: [16] 
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Es gibt, wie in Abb. 19 zu sehen ist, auch bei instabilen Kennlinien stabile Bereiche, die für 

den Betrieb anzustreben sind, um Schwingungen zu vermeiden. Wie in Abb. 18 dargestellt, 

ergeben sich instabile Bereiche aus der Ausprägung der Stoßverluste, da ansonsten die 

Kurven  und  zusammenfallen würden und sich kein instabiler 

Bereich ergäbe. Demzufolge gilt: alles was die Stoßverluste minimiert, reduziert auch labile 

Bereiche. Dazu kommen Maßnahmen wie kleine , längere Schaufeln, um den 

Schaufeldruck zu reduzieren, große Abstände von Laufradaustritt zu Leitrad-

/Gehäusebeginn und einige mehr. Folge instabiler Arbeitsweise kann das sog. Pumpen  

sein, welches potentiell Schädigungen an der Kreiselpumpe hervoruft. 

In der Fachliteratur gibt es hinsichtlich der Aufnahme von Kennlinien mit numerischen 

Simulationen sehr unterschiedliche Angaben, was deren Lage zu gemessenen Kennlinien 

angeht. So wird die Kennlinie in einem Fall zu pessimistisch z.B. [6], im anderen zu 

optimistisch z.B. [19] berechnet. Betrachtet man die Tatsache, dass in den Simulationen oft 

weder Rauhigkeiten noch Leckageströme bedacht werden, ist das Ergebnis aus [19] sicher 

plausibler als eine zu niedrig veranschlagte Kennlinie. Ob überhaupt und wenn ja, welche 

Rechnung denn nun genauer ist, lässt sich allerdings nicht sagen, da nicht immer bekannt 

ist, an welcher Stelle der Pumpe die experimentellen Daten erhoben wurden. Ferner besteht 

ein hoher Anspruch an die Übereinstimmung von Modell- und tatsächlicher 

Pumpengeometrie sowie an die Rechennetze. So konstatieren einige Arbeiten, dass sich 

zwar nicht immer die exakten Kennlinien aus den Simulationen ergeben, der qualitative 

Verlauf aber zumeist mit dem gemessener Kennlinien übereinstimme und diese 

Informationen daher ebenfalls nützlich und verwendbar seien, um den Optimierungsprozess 

voranzutreiben und Trends aus Parametervariationen zu erhalten [3], [4], [5], [20] 

 

  

Abb. 19: Kennlinienarten von Kreiselpumpen: (a) stabil, (b) erst 
steigend dann fallend, (c) Kennlinie mit Sattelpunkt   
              Quelle: nach [11] 
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3 Basisgeometrie und die Parametervariationen 

3.1 Beschreibung der Basisgeometrie 
Die Untersuchungen dieser Arbeit werden mit numerischen Methoden an Modellen einer 

radialen Kreiselpumpenstufe, bestehend aus Zulauf, Laufrad und Spiralgehäuse mit Ablauf 

durchgeführt. Die Erstellung der einzelnen Modelle basiert auf der Variation verschiedener 

geometrischer Parameter an Laufrad und Spiralgehäuse einer von einem Industriepartner 

zur Verfügung gestellten Modellstufe. Diese Modellstufe wurde mit dem 

Auslegungsprogramm CFturbo 8.2 nachgebildet. Die Nachbildung stellt die Ausgangsform 

der Geometrievariationen dar und wird als Basisgeometrie bezeichnet. 

Bei der Basisgeometrie handelt es sich um eine radiale Kreiselpumpenstufe, deren 

Auslegungspunkt durch folgende Betriebsparameter beschrieben ist: 

 Auslegungsmassenstrom   

 Förderhöhe      

 Drehzahl     

 Druckziffer     

 spez. Drehzahl    

Der Zulauf wurde als gerades Rohr mit einer Biegung nahe dem Laufradeintritt ausgeführt, 

wobei der Rohrdurchmesser  beträgt. 

Das radiale Laufrad ist geschlossen ausgeführt und hat sechs rückwärts gekrümmte 

Schaufeln. Am Laufradeintritt betragen die Schaufelwinkel . Der 

Laufraddurchmesser am Eintritt beträgt  und im Mittel betragen die 

Umschlingungswinkel . Zur besseren Orientierung dient Abb. 20 mit einer 

Darstellung des Laufrades und den übrigen Stufenkomponenten. 

An das Laufrad schließt sich das Spiralgehäuse an, welches asymmetrisch und mit radialem 

Austrittsstutzen ausgeführt ist. Die Spirale hat eine kreisförmige Querschnittsfläche und 

beginnt auf einem Durchmesser . Der Durchmesser am Austrittsstutzen beträgt 

 und bleibt bei allen Variationen, die die Spirale betreffen, konstant. 

Die Basisgeometrie entspricht leider nicht zu hundert Prozent der originalen 

Modellgeometrie. Es fehlen ein auf der Deckscheibe befindlicher Aufsatz, welcher mit Fluid 

gefüllt ist, sowie die Radseitenräume. Diese beiden Merkmale lassen sich derzeit nicht mit 

CFturbo modellieren und mussten aus diesem Grund weggelassen werden. 

Abweichungen treten ferner am Austrittsdiffusor und -stutzen des Spiralgehäuses auf. Die 

Verwindungen aus dem originalen Modell können nur angenähert werden. Zur Bestimmung 
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des Einflusses der nicht oder abgeändert modellierten Bauteile werden beide Modelle 

numerisch simuliert und ihre Kennlinien verglichen. 

 

 

  

Abb. 20: Basisgeometrie der Pumpenstufe 
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3.2 Auswahl geometrischer Parameter an Laufrad und Gehäuse und 
deren Variation 

Das Hauptaugenmerk der Untersuchungen dieser Arbeit liegt auf der Beeinflussung von 

Energieumsatz, Strömungsstruktur, Kennlinienverhalten und Wirkungsgrad in einer 

einstufigen, radialen Kreiselpumpe. Diese Größen sind allerdings nicht derart klar von 

einander abzugrenzen, dass sich beispielsweise sagen ließe, die Variation des 

Laufraddurchmessers beeinflusse nur den Energieumsatz. Auch wenn laut der EULER-

Gleichung eine sehr hohe theoretische, spezifische Arbeit erreichbar ist, wenn  

ausreichend groß gewählt wird, werden Bedingungen, die sich hieraus für den 

Strömungskanal ergeben, gar nicht betrachtet und somit werden u.a. auch entstehenden 

Verluste nicht bedacht. 

Die Auslegung der Schaufeln von Kreiselpumpen erfolgt mit der Stromfadentheorie, 

weswegen sich die Schaufelparameter, die den Energieumsatz betreffen, in der EULER-

Gleichung wiederfinden. In ihr sind die Strömungsbedingungen, gepaart mit den 

geometrischen Abmessungen am Laufradeintritt (Saugkante) und Laufradaustritt 

(Druckkante) enthalten. Zusätzlich sind die Bedingungen im Bereich dazwischen, im 

Schaufelkanal, zu berücksichtigen. 

Durch die Wahl einzelner geometrischer Größen, wie z.B. des Laufradeintrittswinkels , und 

anderer allgemeiner Parameter, wie z.B. der Schaufelzahl z, werden konkrete Bedingungen 

für die Strömungsführung, den Energieumsatz etc. geschaffen. Entsprechend ihrer 

Bedeutung für die Beeinflussung der letztgenannten Größen lassen sich den einzelnen 

Bereichen Parameter zuordnen. 

In ihrer Gesamtheit sind alle Parameter, die untersucht werden sollen, im Folgenden 

aufgeführt und werden am Ende des Kapitels in einer Tabelle zusammengefasst dargestellt. 

3.2.1 Saugkante 
Die Saugkante hat die Aufgabe, die ankommende Strömung stoßfrei aufzunehmen und ins 

Laufrad weiterzuleiten. Die Ausführung und die Abmessungen dieses Bereiches bestimmen 

somit die Pumpenzuströmung. Besonders im Regelfall der drallfreien Zuströmung ( ) 

hat die Saugkante zumindest theoretisch keinen Einfluss auf den Energieumsatz. Ihr Einfluss 

liegt vielmehr darin, Stoß- und Reibungsverluste zu minimieren, um so möglichst hohe 

Wirkungsgrade zu erreichen. 

Die wichtigsten geometrischen Parameter der Saugkante sind seine Lage und die 

Ausführung der Schaufelwinkel von Trag- zur Deckscheibe. 

Die Lage der Saugkante kann entsprechend Abb. 21 variieren. So kann sie parallel zur Welle 

(a), senkrecht zur Welle (b) oder schräg (c) liegen. Diese Wahl hat Einfluss auf die Form der 
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Schaufeln des Laufrades. Während der Fall (a) eine einfach gekrümmte Schaufel ermöglicht, 

ist die Konsequenz aus (b) oder einer schrägen Saugkante eine räumlich gekrümmte 

Schaufel [16]. Diese Art liegt auch bei der hier untersuchten Pumpe vor, so dass 

ausschließlich Variationen der Schaufeleintrittswinkel  vorgenommen werden. 

 

Die Winkel der Schaufeln am Eintritt bestimmen, ob eine stoßfreie Anströmung vorliegt oder 

nicht und ob auf diese Art und Weise Stoßverluste auftreten. 

Tatsächlich ist der Einfluss des Eintrittswinkels auf den Wirkungsgrad und den 

Kennlinienverlauf sehr groß, wie verschiedene Untersuchungen zu diesem Thema 

untermauern. So wurden in [6] Experimente durchgeführt, welche zu dem Ergebnis kommen, 

dass es bei nicht stoßfreier Anströmung zu Ablösungen an der Eintrittskante kommt. Je nach 

Massenstrom entwickeln sich die in Abs. 2.3.2.4 beschriebenen (rotierenden) Ablösungen, 

die in das Laufrad übertragen werden und zu großen Verlusten führen. Ferner wird 

konstatiert, dass durch die saugseitige Ablösung jet-wake -Phänomene, also 

Sekundärströmungen auftreten, die ebenfalls schlechtere Wirkungsgrade nach sich ziehen. 

Zu gleichen Ergebnissen kommen auch Krause et al. [12] und Benra [21], welcher zudem auf 

die Bedeutung des Schaufeleintrittswinkel zur Vermeidung von Kavitation hinweist. Es wird 

ausgewiesen, dass zu kleine Winkel sehr große Relativgeschwindigkeiten am Eintritt zur 

Folge haben. 

In Abb. 22 ist das Geschwindigkeitsdreieck der Basisgeometrie am Laufradeintritt zu sehen. 

Die dünnen, kontinuierlichen blauen (Tragscheibe) und grünen (Deckscheibe) Linien stellen 

die Geschwindigkeitsdreiecke an der Schaufelvorderkante dar. Durch die dicken farbigen 

Linien ist zu sehen, wie die Schaufelwinkel ausgeführt sind. Es ist zu sehen, dass  an der 

Tragscheibe größer gewählt werden müsste, um ein stoßfreies Anströmen zu gewährleisten. 

Eine Nachrechnung des geforderten Winkels ergibt, dass  an dieser Stelle  betragen 

Abb. 21: Laufrad (schematisch) mit verschieden 
Saugkantenpositionen, (a) parallel zur 
Welle, (b) senkrecht zur Welle, (c) 
diagonal zur Welle       Quelle: nach [18] 
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sollte. Die Parametervariation besteht demzufolge darin, über die gesamte Schaufelhöhe 

eine stoßfreie Anströmung herzustellen und die Auswirkungen zu untersuchen  

 

3.2.2 Druckkante 

Der Einfluss der Druckkante auf den Energieumsatz wurde bereits in den vorhergehenden 

Kapiteln beschrieben, sodass an dieser Stelle unmittelbar zur Erläuterung ihrer 

geometrischen Parameter übergegangen werden soll. Dazu zählen die folgenden drei 

Größen: 

 Laufschaufelaustrittswinkel  

 Laufraddurchmesser    

 Laufradaustrittsbreite  . 

3.2.2.1 Laufschaufelaustrittswinkel  

Wie wichtig gerade  für den Wirkungsgrad und den Kennlinienverlauf ist, lässt sich z.B. 

anhand der Arbeiten von Grapas et al. [8] und Bacharoudis et al. [22] nachweisen. In diesen 

wird von der hohen Wichtigkeit der Entscheidung bei der Wahl der 

Schaufelhinterkantenwinkel...  ebenso berichtet, wie von ihrem großen Einfluss auf die 

Kennlinien und die Strömung. Der Laufschaufelaustrittswinkel entscheidet über die Form des 

Strömungskanals, die einer der in Abb. 23 gezeigten Formen entsprechen muss. Die 

prinzipiellen Grundfälle entstehen durch: 

 , Laufschaufeln rückwärts gekrümmt (a), 

 , Laufschaufeln radial endend (b), 

 , Laufschaufeln vorwärts gekrümmt (c). 

Abb. 22: Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintritt der 
Basisgeometrie 
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Zur Verdeutlichung dient Abb. 24, in welcher auch zu sehen ist, wie sich der Energieumsatz 

im Laufrad, in Abhängigkeit von  ausgedrückt, über die Geschwindigkeiten ändert. Es ist 

zu sehen, dass die Absolutgeschwindigkeit mit steigendem Winkel wächst, womit auch der 

dynamische Energieanteil in der Strömung wächst [16]. 

 

Aus Abb. 23 ist zu entnehmen, dass abnehmende -Winkel längere Kanäle bedingen. 

Diese haben, neben der besseren Strömungsführung, vor allem den Vorteil, dass auf einer 

Abb. 23: Verschiedene Laufschaufelaustrittswinkel und Kanalformen
          Quelle: [16] 

Abb. 24: Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradaustritt 
in Abhängigkeit vom Schaufelwinkel  
                         Quelle: [16] 
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längeren Strecke eine sanftere Kanalerweiterung zu realisieren ist und somit Ablösungen 

vermieden werden können [18]. In der Arbeit von Blanco-Marigorta [3] wurde dies anhand 

numerischer Untersuchungen bestätigt. Hier zeigten sich reduzierte Verformungen in der 

Strömungsstruktur beim Einsatz rückwärts gekrümmter Schaufeln, während eine 

Vorwärtskrümmung zu Ablösungen auf der Schaufelsaugseite führte. 

Aus einer etwas anderen Form der EULER-Gleichung, genannt in [16], 

 

 
 (4.1) 

 

ist der Zusammenhang zwischen  und der spezifischen Arbeit, die vom Laufrad übertragen 

wird, zu sehen. Auch wenn in dieser Gleichung die Verluste unberücksichtigt bleiben, ist 

abzuleiten, dass mit steigenden Laufradaustrittswinkeln auch die umgesetzte Energie 

wächst. Nachteile, die sich für die rückwärts gekrümmten Laufschaufeln ergeben, werden 

durch deren bessere Strömungsführung sogar in dem Maße ausgeglichen, dass trotz 

vermehrter Reibungsverluste bessere Wirkungsgrade vorliegen [18]. Besonders von 

Baharoudis [22] wird auf diesen Charakter der Strömungsführung eingegangen und 

festgestellt, dass sich in Folge größerer Austrittswinkel zwar flachere Kennlinien und höhere 

Förderhöhen erreichen lassen, aber ebenso das absolute Wirkungsgradmaximum bei 

kleinsten Winkeln für  auftritt (Abb. 25). Die bessere  Strömungsführung äußerst sich z.B. 

in einer besseren Anströmung der Spiralenzunge und darin, dass bei höheren 

Laufradaustrittswinkeln (ca. ) Rezirkulationen auftraten, die vorher ( ) nicht 

auftraten. 
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Entsprechend den Empfehlungen aus verschiedenen Quellen ( [16], [18]) bewegt sich der 

Laufschaufelaustrittswinkel typischerweise im Bereich zwischen 20°...40°, für Kreiselpumpen 

jedoch meist unter 35° und nur in Ausnahmen über 40°. Entsprechend dieser Vorgabe 

besteht die Variation von  darin, ausgehend von der Basisgeometrie mit  den 

Winkel um  zu verändern. 

Neben der Änderung an den Geschwindigkeitsdreiecken kommt es auch zu veränderten 

Winkelverläufen entlang der Schaufel. In Abb. 26 ist zu sehen, wie sich die Winkelverläufe 

der Basisgeometrie gegenüber den beiden Varianten mit größerem und kleinerem Winkel 

verhalten. 

 

Abb. 25: Vorausberechneter Wirkungsgrad und vorausberechnete Förderhöhe (normiert) bei 
verschiedenen Laufschaufelaustrittswinkeln       Quelle: [22] 

Abb. 26: Betaverlauf über der Laufschaufel für  (links),  (mitte) und 
 (rechts). blau-Tragscheibe, rot-Mitte der Schaufel, grün-

Deckschaeibe 
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Bei dem kleineren Austrittswinkel bildet sich das schon in der Basisgeometrie vorhandene 

Maximum an der Tragscheibenseite noch stärker aus, während in allen anderen Fällen die 

Verläufe etwas flacher ausfallen. Andersherum kommt es bei der Winkelvergrößerung zu 

einem ebeneren Verlauf an der Tragscheibe und einer Verstärkung der schon in der 

Basisgeometrie vorhandenen -Verläufe an der Deckscheibe sowie in der Mitte der 

Schaufel. Große Maxima oder Minima im Schaufelverlauf führen zu schlechteren 

Wirkungsgraden, da es zu einem ungleichmäßigeren Druckverlauf entlang der Schaufeln 

kommt und somit Ungleichförmigkeiten in der Strömung entstehen. 

3.2.2.2 Laufraddurchmesser  

Der Laufradaußendurchmesser ist eine besonders charakteristische Größe bei radialen 

Kreiselpumpen, deren besondere Bedeutung für den Arbeitsumsatz [23] sich schon aus 

verschiedenen Kennzahldefinitionen, wie z.B. der Druckzahl, herleitet. Der 

Laufraddurchmesser bestimmt die Geschwindigkeitskomponente  am Laufradumfang und 

nimmt, da diese Bestandteil der EULER-Gleichung ist, damit auch direkt Einfluss auf die 

Förderhöhe. Der Einfluss des Austrittsdurchmessers auf den Wirkungsgrad und somit auch 

den Kennlinienverlauf leitet sich aus der Variation der Strömungskanallänge ab. Auch hier 

gilt, dass längere Kanäle die Reibungsverluste erhöhen, dagegen aber auch die 

Schaufelbelastung aus der Umströmung senken. Die Schaufelbelastung hinsichtlich der 

Fliehkraftbeanspruchung sollte ebenfalls beachtet werden, da die Umfangsgeschwindigkeit 

durch die maximale Fliehkraft, die die Schaufel aushalten kann, limitiert wird. 

Veränderungen im Verlauf der Kennlinie werden am besten sichtbar, wenn  bei ansonsten 

konstanten Bedingungen ( ) variiert wird. Gülich [11] leitet ausführlich her, dass 

beispielsweise eine -Reduzierung wegen der kürzeren Kanäle zu einer geringeren 

Umlenkung der Strömung und zu steileren Kennlinien führt. 

Auch in einigen Veröffentlichungen sind Hinweise auf die beschriebenen Zusammenhänge 

und ihre Untersuchung zu finden. So wird von Asuaje et al. [1] und ebenso von Bacharoudis 

et al. [22] eine eindeutige Abhängigkeit des Laufradaustrittsdurchmessers und der -breite 

von der Förderhöhe festgestellt. Der Einfluss der Laufradaustrittsbreite ( ) wird allerdings 

selten ausführlich untersucht. Es lässt sich lediglich konstatieren, dass es durch die Variation 

der Kanalbreite am Laufradaustritt zu Veränderungen im Geschwindigkeitsprofil kommt [1]. 

Aus diesem Grund werden die Variationen dieser beiden geometrischen Größen auch 

zusammenhängend untersucht. Die Strategie besteht darin, die Durchströmfläche am 

Laufradaustritt ( ) entsprechend einer vorgegebenen Änderung der absoluten 

Meridianströmungkomponente am Laufradaustritt  um  zu variieren. Es 

ergeben sich für die vergrößerte Querschnittsfläche  und für die 

verringerte Querschnittsfläche . Der Wert der Ausgangsgeometrie liegt 
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demnach bei  Die neuen Querschnitte werden auf unterschiedlichen 

Wegen eingestellt: 

 Erhöhung/Reduzierung von  bei konstantem , 

 Erhöhung/Reduzierung von  bei konstantem , 

 prozentual gleiche Erhöhung/Reduzierung von  und , 

sodass sich die Einflüsse der Änderungen der einzelnen Parameter untersuchen lassen. 

In Abb. 27 ist dies grafisch verdeutlicht und in Tabelle 2 sind die Werte im Einzelnen 

aufgeschlüsselt. 

 

3.2.3 Schaufelkanal 
Nach den Variationen an Saug- und Druckkante werden schließlich auch Änderungen an der 

Strömungskanalausführung vorgenommen. Diese sehen vor, über Änderungen der 

Schaufelzahlen und des Umschlingungswinkels die Breite und Länge des Kanals zu 

variieren. 

3.2.3.1 Schaufelanzahl  

Die Wahl der Schaufelanzahl beeinflusst in großem Maße die Strömungsverhältnisse 

während der Durchströmung des Laufrades. Ihre Wahl hängt von rein empirischen Formeln 

und Erfahrungswerten ab, d.h. es gibt keine Formel, mit der sich eine optimale Schaufelzahl 

berechnen ließe. 

Im Allgemeinen führt eine kleinere Schaufelzahl zu einer geringeren Verengung des 

Saugkantenquerschnitts und damit zu kleineren Beschleunigungen von  auf . Es kommt 

daher zu einem besserem Saugverhalten und geringerer Kavitationsgefahr. Durch die 

Abb. 27: Variation der Durchströmfläche am 
Laufradaustritt durch Änderung von 
D2 und b2 
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reduzierte Reibfläche werden auch die Reibungsverluste und der Fertigungsaufwand 

reduziert [16]. 

Dem gegenüber stehen die Nachteile, deren bedeutendster die schlechtere 

Strömungsführung bei zunehmenden Kanalquerschnitten ist. Durch die schlechtere 

Umlenkung der Strömung kommt es zu größerer Minderleistung und folglich sinkender 

Förderhöhe, sodass schließlich auch die Schaufelbelastung wächst, wenn bei reduzierter 

Schaufelzahl der Massenstrom konstant gehalten wird. Gegenteiliges Verhalten tritt in allen 

Punkten bei größeren Schaufelzahlen auf. Aus diesen Überlegungen heraus hat Pfleiderer 

die Bedeutung der Schaufelzahl derart gewürdigt, dass er sie selbst zu einer Kenngröße der 

Maschinen ernennt [18]. 

Die Grenzen der Änderung der Schaufelzahl ergeben sich aus verschiedenen Quellen [18], 

[16], in denen von Werten zwischen  die Rede ist. Allerdings gibt es auch 

Ausnahmen in, welchen Maschinen mit vier Schaufeln gebaut werden. Konkret werden in 

diese Versuchsreihe die Werte  für die Schaufelanzahl 

eingestellt, um den Einfluss deutlich sichtbar zu machen (Abb. 28). 

 

 

3.2.3.2 Umschlingungswinkel  

Letzter Untersuchungspunkt der Laufradgeometrie ist die Variation des 

Umschlingungswinkels der Laufschaufeln. Diese Größe hat ähnlichen Einfluss wie die 

Variation der Laufschaufelzahl. Es wird über  die Länge der Schaufeln geändert und im 

Bereich der Schaufelüberdeckung der Strömungskanal verengt oder erweitert. Es kommt 

also entweder zu besserer Strömungsführung, gepaart mit erhöhter Reibung und reduzierter 

Schaufelbelastung bei einem größerem Umschlingungswinkel oder zu geringerer 

Strömungsbeeinflussung in Kombination mit verminderter Reibung und höherer 

Schaufelbelastung bei reduzierten werten für . Für den Umschlingungswinkel gilt 

ebenfalls, dass es kein rechnerisches Optimum gibt, sondern der entsprechende Wert 

Abb. 28: Variation der Schaufelzahl von 4 (links) auf 8 (rechts) 
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experimentell zu ermitteln ist. Auch für Versuche mit veränderten Umschlingungswinkeln 

lassen sich Quellen anführen, die sich mit deren Auswirkungen beschäftigen. Eine sehr 

anschauliche Studie wurde von Grapas et al. [24] durchgeführt. Ihr Ziel war die Optimierung 

einer radialen Kreiselpumpe über die wichtigsten geometrischen Parameter, zu denen auch 

der Umschlingungswinkel gezählt wird. Bezüglich dieser Größe bestätigen die Ergebnisse 

die Existenz eines optimalen Umschlingungswinkels für maximale Wirkungsgrade (Abb. 29). 

Der in diesem Bild vorliegende Umschlingungswinkel ist mit  eher klein und 

auf die hohe Schaufelzahl von  zurückzuführen, bei einem Laufradaußendurchmesser 

von . 

 

In einigen Auslegungsrichtlinien wird für  ein Wert von  vorgeschlagen und 

dieser Empfehlung wird auch bei Festlegung der Variationsgrenzen gefolgt. Die 

Basisgeometrie wurde mit einem mittleren Winkel  ausgeführt. Die neuen Winkel 

ergeben sich aus Addition oder Subtraktion von 10° zu diesen Werten. Die entstehenden 

Laufradgeometrien sind in Abb. 30 dargestellt. 

 

 

Abb. 29:   Wirkungsgrad in Abhängigkeit vom 
Umschlingungswinkel (hier )  

       Quelle: [24] 
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3.2.4 Geometrische Varianten des Spiralgehäuses 

Untersuchungen zur Gestaltung verlustarmer Spiralgehäuse gibt es schon seit vielen 

Jahrzehnten mit unterschiedlichsten Ansätzen. So verfolgt beispielsweise die Arbeit von 

Kowalik et al. [17] den Ansatz der Kopplung der Auslegungsansätze zur Erhaltung des Dralls 

und der Energie, ohne der Form des Querschnitts oder dem Druckstutzen Beachtung zu 

schenken. Anders wird in [25] darauf verwiesen, dass die Bestimmung der optimalen Form 

schon seit den 1970er Jahren Ziel von Forschungsarbeiten sei. 

Die wesentlichen Parameter, die geändert werden, um Wirkungsgrad und 

Strömungsuntersuchungen an Spiralgehäusen vorzunehmen, sind: 

 die Gehäuseform hinsichtlich ihrer Symmetrie, 

 der Zungenabstand vom Laufrad und 

 die Ausführung des Austrittsstutzens. 

  

Abb. 30: Variation des Umschlingungswinkels ; rot: +10°, grau: 
Basisgeometrie, blau: -10° 
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3.2.4.1 Symmetrische und unsymmetrische Spiralgehäuse 

Die Entscheidung, ob ein symmetrisches oder unsymmetrisches Gehäuse ausgeführt wird, 

hängt von den Erfahrungen der Entwickler und z.B. den Platzverhältnissen am Einsatzort ab. 

Nach [10] wird in der Praxis häufiger eine symmetrischen Spirale verwendet, was zumindest 

vor dem Hintergrund, dass in den Versuchen von Meienberg und Landroff (zitiert in [10]) eine 

unsymmetrische Spirale overhung ) einen etwas besseren Wirkungsgrad erreicht als ein 

symmetrisches Gehäuse (Abb. 31), überrascht. Allerdings sollte dabei beachtet werden, 

dass unsymmetrische Spiralgehäuse auch zu ungleichförmigen Strömungen am 

Impelleraustritt führen [3]. Die in der Basisgeometrie verwendete Spirale ist unsymmetrisch, 

sodass eine Modifikation zu einem symmetrischen Gehäuse vorgenommen wurde, um die 

auftretenden Effekte vergleichen zu können (Abb. 32). 

 

3.2.4.2 Zungenabstand 
Der Abstand der Spiralenzunge vom Laufradaustritt beeinflusst in hohem Maße die 

Strömung im Gehäuse und auch im Laufrad ( [3], [25], [20]). Je nach Position von Zunge und 

Laufschaufeln stellen sich verschiedene Geschwindigkeiten am Umfang des Laufrades ein. 

Durch eine Vergrößerung des Abstandes von Zunge und Laufradaustritt kommt es zu einer 

Abb. 31: Vergleich symmetrischer und 
unsymmetrischer Spiralgehäuse                                 
       Quelle: [10] 

Abb. 32:  Variierter 
Spiralenquerschnitt 
(schwazumrandet 
symmetrisch) 
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Strömungsglättung und Ausgleichserscheinungen von 

Ablenkungen. Diese Effekte führen dazu, dass die 

Rückwirkung der Ablenkung um die Zunge gemindert wird und 

somit das Laufrad in zunehmend gleichförmiger Strömung 

arbeiten kann, was sich positiv auf die erreichbaren 

Wirkungsgrade auswirkt [9]. 

Um dies zu testen, wird ein schaufelloser Ringraum zwischen 

Laufradaustritt und Spiraleneintritt eingefügt. Seine Dimension 

ergibt sich nach Vorgabe zu  [16] 

(Abb. 33). 

 

 

 

 

 

 

3.2.4.3 Variation des Austrittsstutzens 
Aus der Überlegung heraus, dass ein gekrümmter Kanal höhere Reibungsverluste aufweist 

als ein gerader Kanal, ergibt sich die Variation des Austrittsstutzens an der Basisgeometrie 

von der radialen zu tangentialen Ausführung. Dabei werden die Abmessungen aus der 

Vorgabe des Austrittsdurchmessers  abgeleitet. In diesem Zusammenhang 

liegt leider keine Quelle vor, aber in Hinblick auf die veränderte Strömungsführung und die 

Untersuchung von Ablösungen, Kennlinien und der Sekundärströmungsstruktur in beiden 

Diffusoren lassen sich eventuell nützliche 

Rückschlüsse auf die bessere 

Strömungsführung ziehen (Abb. 34). 

 

 

 

 

Abb. 33:  Spirale mit vergrößertem  
schaufellosem Ringraum 
(rot umrandet) 

Abb. 34:  Variation des Spiralenaustritts von 
radialem zu tangentialem Diffusor 
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Tabelle 2 Auflistung der Geometrievariationen an Laufrad und Spiralgehäuse 

Geometrievariationen         
  Ausgangswert Variation   
    
Laufrad   
    
Schaufelwinkel           

Eintritt 
stoßfreie Anströmung 
herstellen   

Austritt          
Schaufelzahl 6        
Umschlingungs-
winkel     
        

Durchströmfläche      

am Austritt A2     

      

  

  
    
Spiralgehäuse   
    
Modellierung eines Leitrings   
Änderung der unsymmetrischen Ausführung in eine symmetrische   

Änderung des radialen Druckstutzens in eine tangentiale Ausführung   
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4 Numerische Strömungssimulation 
Die Untersuchungen, die im Rahmen dieser Arbeit durchgeführt werden, beruhen 

ausschließlich auf numerischen Simulationen mit zwei verschiedenen kommerziellen 

Programmpaketen. 

4.1 Theoretische Grundlagen 
Reale Strömungen können vollständig durch partielle Differentialgleichungen beschrieben 

werden, die sich allerdings nur für Sonderfälle exakt lösen lassen. Durch die Aufteilung eines 

beliebigen Rechengebiets in eine Vielzahl kleiner Zellen lassen sich die Gleichungen in 

diesen Zellen jedoch mit vertretbarem Aufwand näherungsweise lösen. 

4.1.1 Navier-Stokes-Gleichungen zur Beschreibung von Strömungen 

Als Navier-Stokes-Gleichungen (NSG) werden die fünf Erhaltungsgleichungen von Impuls, 

Masse und Energie bezeichnet, mit denen es möglich ist, Strömungen vollständig zu 

beschreiben. Bei der Betrachtung einer dreidimensionalen, inkompressiblen Strömung mit 

den Relativgeschwindigkeiten  in kartesischen Koordinaten und Rotation um die z-

Achse, ist der Impulssatz wie folgt definiert: 

 
 

 

(4.1) 

 

Die linke Seite in Gleichung (5.1) stellt die substantielle Beschleunigung, die Wirkung des 

Druckes und die Feldbeschleunigung - im rotierenden System also die Summe von 

Zentrifugal- und Coriolisbeschleunigung -  ohne Berücksichtigung der Schwerkraft dar. Auf 

der rechten Seite finden sich die Terme für die molekulare Zähigkeit und die Verluste durch 

turbulenten Impulsaustausch [11]. Diese Gleichung ist eine allgemeine Form und enthält 

somit auch die Sonderfälle für Rotation, Reibung und Turbulenz. Die vollständigen NSG 

beinhalten außerdem die Impulssätze der anderen Raumrichtungen und die 

Energieerhaltungssätze, die aber an dieser Stelle weggelassen werden, da nur das Prinzip 

der Entstehung reynoldsgemittelter-NSG erklärt werden soll. Mit der Kontinuitätsgleichung 

(5.2) bilden die Impulsgleichungen aller Raumrichtungen ein geschlossenes System vier 

partieller Differenzialgleichungen mit den Unbekannten:  und . 

 
 (4.2) 

 



Rüdiger Lange D 336/10 Seite 51 von 98 

Da der Rechenaufwand zur Lösung dieser Gleichungen bei Verwendung von 

Momentanwerten für  und  zu groß wäre, verwendet man für diese und alle 

anderen Strömungsgrößen die Summe ihrer niederfrequenten Mittelwerte und 

hochfrequenten Schwankungsgrößen. Konkret bedeutet das beispielsweise für die 

Geschwindigkeit als Strömungsgröße: 

  (4.3) 

 

Die NSG gehen damit über in die Reynolds-gemittelten-NS-Gleichungen (RANS). Während 

der erste Term auf der rechten Seite in Gleichung 5.3 nur die normalen zeitlichen 

Schwankungen in der Strömung erfasst, können die hochfrequenten Terme ( ) auch 

Turbulenzen erfassen. Diese Terme sind unbekannt, aber für die Beschreibung der, durch 

turbulenten Impulsaustausch verursachten Spannungen, so Reynolds-Spannungen , 

zwingend benötigt. Sie werden daher durch Turbulenzmodelle ersetzt, was praktisch dazu 

führt, dass sehr kleine Turbulenzen nicht mehr durch das Rechennetz aufgelöst werden 

müssen. Der Vorteil ist, dass die Rechnungen vereinfacht werden und das Rechennetz 

gröber gewählt werden darf. Im Gegenzug beinhaltet diese Methode jedoch den Nachteil, 

dass die Genauigkeit der Ergebnisse nun stark vom gewählten Turbulenzmodell abhängt. 

4.1.2 Turbulenzmodelle 

Turbulenzmodelle dienen dazu, unbekannte turbulente Spannungen in Abhängigkeit von den 

mittleren Strömungsgrößen zu modellieren. Da es eine Vielzahl verschiedener 

Turbulenzmodelle gibt, ist es sehr wichtig, das richtige Modell für den jeweiligen Fall 

auszuwählen. Dies garantiert aber noch keine Sicherheit hinsichtlich der Exaktheit der 

Rechnungen, da auch die einzelnen Parameter eines Modells zu variieren sind. Besonders 

dieser letztgenannte Umstand führt daher zu großer Unsicherheit bei der Anwendung von 

Turbulenzmodellen, dem sich nur durch einen regen Erfahrungsaustausch und gezielte 

Experimente entgegenwirken lässt. 

Häufig beruhen Turbulenzmodelle auf der Wirbelviskosität  (Wirbelviskositätsmodelle), die 

durch die örtliche Strömung bedingt ist und durch einen Geschwindigkeitsmaßstab 

einen , zu  beschrieben wird. Anhand der 

Differentialgleichungen zur Beschreibung des Transports der Turbulenzgrößen im 

Strömungsgebiet werden die Turbulenzmodelle unterschieden in Null-, Ein- und 

Zweigleichungsmodelle. Da bei der Simulation von Turbomaschinen die Zwei-

Gleichungsmodelle am weitesten verbreitet sind und auch in den hiesigen Rechnungen zur 

Anwendung kommen, sollen sie etwas näher betrachtet werden.  

Zwei-Gleichungsmodelle sind immer dann anzuwenden, wenn der Transport von Turbulenz 

eine Rolle spielt. In Turbomaschinen wird in den Grenzschichten entlang der Schaufelprofile 
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Turbulenz erzeugt und in den Nachlaufgebieten in Richtung der Hauptströmung transportiert. 

Diese Strömung lässt sich nicht algebraisch (mittels Null-Gleichungs-Modell) lösen, 

weswegen die Verteilung charakteristischer Größen der Turbulenz im Strömungsfeld mit 

Hilfe von Transportgleichungen modelliert wird [26]. Zu den Zwei-Gleichungsmodellen 

gehören ,  und SST- (Shear Stress Transport) Modelle. 

Das Modell beinhaltet zwei Transportgleichungen für die turbulente kinetische 

Energie (k) und die turbulente Dissipation ( ). Dieses Modell ist stabil und war lange Zeit der 

Industriestandard. Die Schwächen liegen in der Modellierung von Ablösungen, die in Folge 

von Druckgradienten an der Wand entstehen, was sich konkret darin äußert, dass die 

Ablösung zu spät und das Ablösegebiet zu klein berechnet werden. Das Ergebnis ist damit 

zu optimistisch, sodass  als Weiterentwicklung das Modell entstand. 

Im Modell wird anstelle der turbulenten Dissipation  die turbulente Frequenz ( ) 

verwendet. Dadurch werden schon bei geringerer Grenzschichtauflösung genauere 

Ergebnisse hinsichtlich der Strömungen in Wandnähe erzielt. Allerdings ist dieses Modell 

dem Modell im Inneren des Strömungsfeldes an Genauigkeit unterlegen. 

Um die Schwächen beider Modelle zu umgehen, wurde das SST-Modell entwickelt, welches 

die guten Eigenschaften beider vorheriger Modelle kombiniert. Die guten Ergebnisse, die das 

Modell in Wandnähe liefert, führen zusammen mit der genaueren Modellierung der 

Strömung im restlichen Strömungsfeld, zu besseren Ergebnisse auch bei abgelösten 

Strömungen. Zudem ist das SST-Modell sehr robust und der Zeitaufwand bleibt akzeptabel. 

Neben den beschriebenen Turbulenzmodellen, die unter Voraussetzung einer 

richtungsunabhängigen Turbulenz zu den isotropen Wirbelviskositätsmodellen gehören, gibt 

es auch die anisotropen Reynoldsspannungsmodelle. Mit ihnen sind starke 

Sekundärströmungen genauer, dafür allerdings mit erheblich größerem Zeitaufwand zu 

berechnen. 

Versuche, die durchgeführt wurden, um die Zuverlässigkeit der verschiedenen Modelle in 

Bezug auf die Simulation von Kreiselpumpen zu beurteilen, kamen im Wesentlichen zu dem 

Schluss, dass sich die Ergebnisse wenig unterscheiden. So wurde z.B. eine Kreiselpumpe 

(  mit der Software CFX 5.5 und TascFlow 2.12 von Asuaje et al. [15] simuliert. 

Die Ergebnisse waren bei allen verwendeten Modellen ( , , SST) gleich. Hingegen 

führten Versuche von Roberts et al. [4] bei der Simulation eines Radialkompressors mit CFX 

5.6 zu einer Präferenz für das SST-Modell. 

Bei den Simulationen dieser Arbeit wird bei Ansys das SST- und bei PumpLinx das 

Modell als das jeweils geeignetste Modell verwendet. 
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4.1.2.1 Behandlung wandnaher Strömungen 

Innerhalb der Turbulenzmodellierung spielen die Wandfunktionen eine besondere Rolle. Um 

wandnahe Strömungseffekte mit anderen Strömungen vergleichen zu können, wird das 

Geschwindigkeitsprofil in dimensionsloser Form, den sog. Wandeinheiten , aufgetragen: 

 
 (4.4) 

 

Die Bezugsgeschwindigkeit ist , die auch Wandschubspannungsgeschwindigkeit genannt 

wird, da sie mit Hilfe von  (Wandschubspannung) gebildet wird. Wegen der Ähnlichkeit 

turbulenter Strömungen bei hohen Reynoldszahlen gilt für die in Wandkoordinaten 

aufgetragene dimensionslose Geschwindigkeit in der wandnahen Schicht  eine universelle 

Gesetzmäßigkeit, die als logarithmisches  Wandgesetz bezeichnet wird. Mathematisch 

ausgedrückt lautet dieses: 

  (4.5) 

In unmittelbarer Wandnähe ist die Turbulenz durch die Haftbedingung gedämpft. Hier wird 

die Strömung durch die molekulare Viskosität dominiert und eine lineare 

Geschwindigkeitsverteilung  angenommen. Diese Unterschicht der wandnahen 

Strömung wird als viskose Unterschicht  bezeichnet. Der Schnittpunkt des linearen Profils in 

der viskosen Unterschicht mit dem logarithmischen Profil in der wandnahen Schicht liegt bei 

. In Abb. 35 sind die Geschwindigkeitsprofile in Wandnähe in linearer Form 

dargestellt. 

 

 

Abb. 35 Geschwindigskeitsprofile in der 
viskosen Unterschicht und der 
wandnahen Schicht       
     Quelle: [26] 
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Zur Auflösung der viskosen Unterschicht sind dimensionslose Abstände von  im 

Rechennetz nötig, die durch das Einfügen von Boundary-Layern  erzielt werden können. 

Diese Modellierung wird bei den  (für kleine Reynoldszahlen), den , und den SST-

Modellen verwendet. Außerhalb der viskosen Unterschicht und für größere Werte von 

(gröbere Netze) greift das logarithmische Wandgesetz, welches bei 

Modellen angewendet wird, da die hier implementierten Transportgleichungen in 

unmittelbarer Wandnähe keine sinnvollen Resultate liefern. 

In der Simulation der Strömungen nahe der Wände unterscheiden sich die beiden benutzten 

Programme Ansys und PumpLinx deutlich voneinander. 

Die Ansysoberfläche bietet zur Wandbehandlung eine Auto-Wall-Treatment-Funktion (engl: 

automatische Wandbehandlung) für alle Modelle an. Diese Funktion wechselt 

automatisch, je nach Gitterauflösung, zwischen der Berechnung der Wandschichten durch 

eine Wandfunktion, welche die viskose Unterschicht mittels empirischer Formeln überbrückt, 

und der Low-Reynolds -Methode, welche die Details der Grenzschichtströmung bis an die 

Wand berechnet. Die letzte Methode kommt ohne zusätzliche Annahmen hinsichtlich der 

Variation von Variablen nahe der Wand aus und benötigt eine sehr feine Auflösung der 

Grenzschicht mit mindestens 10 Knoten. Dadurch steigt bei dieser Methode der 

Rechenaufwand stark an. 

In PumpLinx erfolgt die Wandbehandlung nur über die logarithmische Wandfunktion, da zum 

Einen keine feine Auflösung des Netzes in Wandnähe möglich ist (es werden zumeist 

 realisiert) und zum Anderen das Modell verwendet wird. Dadurch werden 

schnellere Rechenzeiten begünstigt und der Ressourcenaufwand gesenkt. Auf die 

unterschiedlichen Netze wird im folgenden Kapitel eingegangen, die Unterschiede in den 

Ergebnissen werden in Kapitel 5 näher beleuchtet. 

4.1.3 Diskretisierung und Netzgenerierung 

Zur Lösung der entstehenden Differenzialgleichungssysteme aus den RANS und den 

Turbulenzmodellen werden die Differentialgleichungen in endliche Differenzen umgewandelt. 

Es erfolgt eine Diskretisierung, indem die kontinuierliche Beschreibung des 

Strömungsgebietes in eine diskrete überführt wird. Die Strömungsvariablen werden nur noch 

an den Gitterpunkten bzw. in diskreten Zellen bestimmt. Es werden drei Methoden der 

Diskretisierung unterschieden: die Finite-Differenzen-Methode (FDM), die Finite-Volumen-

Methode (FVM) und die Finite-Elemente-Methode (FEM). Der Unterschied der einzelnen 

Verfahren liegt in den numerischen Eigenschaften bezüglich Flexibilität und Genauigkeit bei 

den Berechnungen (Abb. 36). 
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In heutigen numerischen Strömungssimulationen wird hauptsächlich die FVM angewendet, 

die aus der integralen Formulierung der Differenzialgleichungen abgeleitet ist. Ihre Vorteile 

liegen in einer guten Flexibilität und Genauigkeit bei Unstetigkeiten wie z.B. Stößen. 

Um überhaupt eine Diskretisierung vornehmen zu können, muss allerdings ein 

Geometriemodell des zu berechnenden Bauteils vorliegen, welches das Strömungsgebiet 

vollständig durch Koordinaten beschreibt. Ein solches Modell wurde für diese Arbeit in 

mehreren Schritten erstellt. 

Grundlage bildet ein mit der Auslegungssoftware CFturbo erstelltes Kreiselpumpenmodell, 

bestehend aus Laufrad und Gehäuse. Anschließend erfolgt eine skriptgesteuerte Vernetzung 

mit Ansys ICEM 12.1 und der Export in ein Ansys-kompatibles Format. Durch das benutzte 

Skript wird die Geometrie erneut erstellt und Fehler des Exports sowie grobe 

Ungenauigkeiten werden beseitigt. Auch für die Netzerstellung mit PumpLinx ist es dringend 

notwendig, ein qualitativ hochwertiges Modell im STL (StandardTriangulationLanguage)-

Format vorliegen zu haben. Dieses Modell wird ebenfalls aus dem ICEM-Netz abgeleitet. So 

konnte gewährleistet werden, dass keine Lücken (engl.: gaps) in der Oberfläche entstehen. 

n tritt Fluid durch die Lücken aus und die 

Ergebnisse werden verfälscht. In Abb. 37 ist eine Kante dargestellt, an der sich zwei Flächen 

treffen. Links ist eine Lücke zu erkennen, welche im rechten Bild fehlt, weil die begrenzenden 

Knoten beider Flächen aufeinander liegen. 

 

Abb. 36: Einteilung der Diskretisierungsmethoden   
                Quelle: [37] 
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Allgemein gibt es zwei Arten von Rechennetzen, die in strukturierte und unstrukturierte Netze 

unterschieden werden. Je nach Art ergeben sich spezifische Eigenschaften für ein Netz: 

o strukturierte Netze sind relativ unflexibel, meist quaderförmig und haben eine 

einfache Datenstruktur, 

o unstrukturierte Netze sind sehr flexibel, meist mit Tetraedern erzeugt und 

bestehen nicht nur aus gleichgerichtet verlaufenden, kontinuierlichen 

Netzlinien. 

Die für diese Arbeit in Ansys ICEM erstellten Netze sind unstrukturierte Tetraeder-Netze wie 

in Abb. 38 zu sehen ist. Als Sonderfall einer Kombination mehrerer strukturierter Netze 

wurden die Zulaufrohre mit blockstrukturierten Netzen ausgeführt. Sie bieten die Vorteile 

beider Netzarten. In PumpLinx wird hingegen ein strukturiertes, kartesisches Netz erzeugt. 

 

Abb. 38: vernetze Modellgeometrie in Ansys ICEM (links) und PumpLinx (rechts) 

Abb. 37: PumpLinx-Netz mit Lücke (links) und geschlossen (rechts) 
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Bei der Erzeugung der Netze wurde, soweit es sich beeinflussen ließ darauf geachtet, die 

folgenden Anforderungen an die Qualität numerischer Rechennetze zu erfüllen: 

 die Netzlinien treffen möglichst orthogonal auf Wände und einander, 

 die Netzlinien schneiden sich nicht, 

 die Netzlinien folgen der Strömungsrichtung so gut es geht, 

 keine sprunghaften Größenänderungen der Elemente im Netz, 

 hohe Auflösung mit vielen Gitterpunkten in Gebieten hoher 

Strömungsgradienten. 

Wie aus den obigen Ausführungen zur Grenzschichtberechnung hervorgeht, spielt 

besonders der letzte Punkt an allen benetzten Wänden eine wichtige Rolle. Dazu sind in 

Abb. 39 eine Laufschaufelvorderkante mit ICEM-Netz (links) und PumpLinx-Netz (rechts) im 

Vergleich dargestellt. Eine Grenzschichtauflösung wird demnach nur bei dem Ansys-Netz 

realisiert.  

 

Bei der Erzeugung der Netze besteht generell die Gefahr, diese zu grob (zu ungenau) oder 

zu fein (zu hoher Rechenaufwand) zu generieren, weshalb eine sog. 

Netzunabhängigkeitsstudie durchgeführt werden sollte ( [11], [15]). Mit Hilfe dieser Studie 

lässt sich der durch Diskretisierung entstandene Fehler minimieren, indem das Netz so lange 

verfeinert wird, bis sich eine charakteristische Größe der Berechnung, wie z.B. die 

Abb. 39: Netzauflösung an Wänden: links Ansys ICEM und rechts PumpLinx 
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Förderhöhe bei Kreiselpumpen trotz weiterer Verfeinerung des Netzes nicht mehr ändert. 

Diese Studie wurde den Untersuchungen der Geometrievariationen vorangestellt. In der  

Abb. 40 ist zu sehen, wie Schwankungen der Förderhöhe mit der Verfeinerung des Netzes 

geringer werden. Die Wahl des letztendlichen Netzes wird entsprechend dem 

Rechenaufwand und den Anforderungen an die Genauigkeit der Rechnungen gewählt. Da 

die Schwankungen der Förderhöhe vom vorletzten zum letzten Ansys-Netz nur sehr gering 

sind, die Rechenzeit aber fast verdoppelt wird, fällt die Entscheidung bei den Rechnungen 

mit Ansys auf das Netz mit ca. 2 Mio. Knoten. Mit PumpLinx werden die Rechnungen auf 

einem Netz mit ca. 1 Mio. Knoten durchgeführt. 

 

4.2 Aufbau der Simulationen in Ansys CFX 12.1 und PumpLinx 2.1 

4.2.1 Ablauf und Einstellungen in Ansys CFX 12.1 

Nach dem Import des Netzes einer Pumpenvariation wird dieses in verschiedene Regionen 

(Domains), in denen das Fluid fließt, aufgeteilt. Diese Domains sind von den Bezeichnungen 

her in allen Rechnungen gleich und als Fluid dient Wasser bei 20°C. Die einzelnen Domains 

sind Abb. 41 zu entnehmen und werden durch drei wesentliche Angaben spezifiziert: 

1. eine eindeutige Begrenzung durch Flächen, 

2. die Definition der Eigenschaften des Fluides, 

3. die Definition der physikalischen Eigenschaften der Strömung. 

 

Abb. 40: Netzunabhängigkeitsstudie für ICEM (Ansys-Netz) und PumpLinx 
generierte Netze der Basisgeometrie 
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Die unter Punkt 1 definierten Flächen werden als Grenzflächen (engl.: Boundary) bezeichnet 

und entsprechend ihrer Aufgaben mit Attributen versehen. Die wichtigsten sind der Einlass 

(Inlet), der Auslass (Outlet), die Wände (Walls) und die Übergangsflächen zwischen 

verschiedenen Referenzrahmen, wie rotierenden und statischen Bezugssystemen. 

Entsprechend den Empfehlungen verschiedener Veröffentlichungen zur CFD-Simulationen 

von Kreiselpumpen, siehe z.B. [15] , sowie der Hilfe von Ansys [27] wird am Einlass ein 

Totaldruck von  gewählt und am Austritt ein Massenstrom vorgegeben, der 

sich je nach Betriebspunkt zwischen und  bewegt. Diese Kombination 

führt zu einem stabileren Verlauf der Rechnungen, was bedeutet, dass die Abbruchfehler der 

Differenzengleichungen stetig kleiner werden. An den Wänden wird die Haftbedingung 

angewendet, sie gelten ansonsten als glatt. Es ist wichtig den Zulauf und den Ablauf 

möglichst lang zu gestalten, um ein zurückfließen von Fluid über die Grenzen von Eintritts- 

und Austrittsöffnung zu verhindern. Andernfalls würden künstlich Wände erzeugt und die 

Ergebnisse verfälscht. 

Besondere Bedeutung kommt der Definition der Übergänge vom Zulauf (statisch) zum 

Laufrad (rotierend) und vom Laufrad zum Spiralgehäuse (statisch) zu. Die Behandlung 

erfolgt mit der Option General Grid Interface  (GGI) als Option der Interface Modellierung 

(Verbindungsflächen-Modellierung). Für stationäre Rechnungen bietet Ansys das Multiple 

Frame of Reference -Modell an, in dem verschiedene Komponenten in ihren jeweiligen 

Bezugssystemen betrachtet werden. Die Berechnung in jedem Bezugssystem ist stationär 

Abb. 41: Fluid-Domains für die Definition der Rechnungen in Ansys und 
PumpLinx 
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und die Bezugssysteme werden anschließend über das Stage  oder Frozen-Rotor -

Interface verknüpft. 

Während beim Stage-Interface alle Strömungsgrößen in Umfangsrichtung gemittelt werden, 

erfolgt die Übergabe zwischen den Bezugssystemen beim Frozen-Rotor-Interface ohne 

diese Mittelung. Es wird lediglich ein Wechsel des Bezugssystems vorgenommen, wodurch 

sich Strömungseigenschaften gut übertragen lassen. Da das Frozen-Rotor-Modell für die 

Rechnungen dieser Studie verwendet wird, soll kurz die zu erwartende Exaktheit an Hand 

einiger Publikationen betrachtet werden. 

Es stellt sich grundsätzlich die Frage, ob instationäre Strömungsvorgänge, wie sie am 

Übergang von Rotor und Stator stattfinden, mit stationären Methoden berechnet werden 

können. Ein direkter Vergleich wurde von Dick et al. [28] mit Fluent 5.4 an zwei radialen 

Kreiselpumpen durchgeführt. Die Autoren kommen darin zu dem Schluss, dass das 

stationäre Modell im gewissen Umfang zu negative Werte ermittelt, während die 

instationären Rechnungen eine sehr gute Übereinstimmung haben. Wie auch in anderen 

Untersuchungen gezeigt wird ( [29], [15], [19]) uvm., ist es also nicht nötig die stationären 

Ergebnisse zu verwerfen. Es ist lediglich zu beachten, dass die Ergebnisse der Simulation 

mit größerer Entfernung vom Betriebspunkt weiter von experimentell ermittelten Werten 

abweichen und dass die Förderhöhe stark von der Relativposition von Laufschaufeln und 

Zunge abhängt [28]. 

Schließlich ist noch eine Zeitskale festzulegen, mit der die stationäre Lösung erreicht werden 

soll. Dahinter verbirgt sich, dass in Ansys von den Startbedingungen des Nutzers ausgehend 

die Strömung transient mit einem falschen  Zeitwert berechnet wird, bis die stationäre 

Lösung iterativ erreicht ist. Die Wahl dieses Wertes sollte möglichst groß sein, um schnell 

eine Konvergenz der Simulation zu erreichen. Unter Konvergenz wird in diesem 

Zusammenhang das Erfüllen der Differentialgleichungen verstanden. Bei den durchgeführten 

Rechnungen betrug dieser Wert 0,006s, nach dem bei kleineren Werten nur sehr langsam 

Konvergenz eintrat. Die Konvergenz wird über ein Residuum ausgedrückt - einen 

Zahlenwert, der angibt, inwieweit die stationäre Lösung die Erhaltungsgleichung erfüllt. 

Konvergenz gilt im Allgemeinen als erreicht, wenn das Residuum der jeweiligen 

Erhaltungsgleichung um 3-5 Größenordnungen gesunken ist. Dies ist außerordentlich 

wichtig, denn falls die Abweichungen nicht kleiner werden, nähert sich die Lösung der 

Simulation nicht der exakten Lösung an, was schließlich dazu führt, dass die Ergebnisse zu 

verwerfen sind [11]. 

Alle Einstellungen, die getroffen wurden, sind in Tabelle 3 zur besseren Übersichtlichkeit 

zusammengefasst. Alle hier aufgeführten Einstellungen und Optionen bleiben für jede 

Pumpenvariante erhalten, mit Ausnahme vom Massenstrom. Um für jede Pumpenvariation 

Kennlinien aufzunehmen, wird der Massenstrom um  vom 
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Auslegungspunkt variiert. Die einzelnen Simulationen werden anschließend mit dem 

Ergebnis des vorausgehenden Betriebspunktes initialisiert, um Rechenzeit zu sparen. 

4.2.2 Ablauf und Einstellungen in PumpLinx 2.1 

Der grundsätzliche Ablauf zum Erstellen einer Rechnung in PumpLinx ist dem in Ansys sehr 

ähnlich. Nach dem Import eines Geometriemodells wird dieses in verschiedene Volumina 

aufgeteilt, die im einzelnen Einlass (Inlet), Laufrad (Impeller) und Spiralgehäuse mit 

Auslassrohr (Outlet) darstellen. Anschließend wird das unter Abs. 4.1.3 beschriebene 

kartesische Netz in den einzelnen Volumina erzeugt und ein Modell für die Rechnung 

gewählt. Das Rechenmodell legt neben anderen Spezifikationen beispielsweise fest, ob 

stationär oder instationär gerechnet wird und, ob Turbulenz modelliert werden soll. Der 

nächste Schritt besteht in der Festlegung der Randbedingungen an den 

Begrenzungsflächen, wobei hier die gleichen Einstellungen getroffen wurden wie in Ansys. 

Zur Modellierung der Interaktion von bewegten und stehenden Bauteilen werden in 

PumpLinx Mismatched Grid Interfaches  (MGI) an den Übergängen definiert. Hier kommt 

ebenfalls, wie oben erläutert, i -Modell zur Anwendung. 

Der wesentliche Unterschied beider Programmanwendungen besteht im Turbulenzmodell. In 

PumpLinx ist zwischen dem  und dem Modell zu wählen. Beim Test 

beider Modelle konnten jedoch keine Unterschiede in den Ergebnissen festgestellt werden, 

weshalb im Folgenden ausschließlich das Modell verwendet wird. 

Die Einstellungen für PumpLinx sind Tabelle 4 zu entnehmen. Für die Kennlinienerstellung 

gilt der gleiche Modus, wie er schon für Ansys beschrieben wurde. 
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          Tabelle 3 Simulationseinstellungen in Ansys 

Ansys Einstellungen     

    

Basic Settings     

Fluid and particle Definitions   
Material  Water 
    
Domain Models   
ref. Pressure 0 [Pa] 
Bouyancy Non Buoyant 
Domain Motion   
Impeller rotating (1446,5 U/min) 

Zulauf, Spirale   non-rotating 

Fluid Models     

Heat Transfer   
  Option Isothermal 25°C 
Turbulence   
  Option SST 

Wall Function automatic 

Boundary Details     

Mass and Momentum   
  Option No Slip Wall 
Wall Roughness   

  Option Smooth Wall 

Solver-Controls     

Advection Scheme   
  Option High Resolution 
Turbulence Numerics   
Option High Resolution 
Convergence Control   
min. iterations 20 
max. iterations 100 
Timescale Control Physical Timescale 0,066 [s] 
Convergence Criteria   
Residual Type RMS 
Residual target   1.00E-04 
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          Tabelle 4 Simulationseinstellungen in PumpLinx 

PumpLinx Einstellungen       

          

 Model (Modellauswahl)       

      

  
Property 
(Eigenschaften) Value (Wert) 

Centrifugal Setup Options Extended Mode 
  Simulation Method Steady State 
  Number of Blades 6 
  Rotational Direction Clockwise 
  Rotational Units RPM 
  Rotational Speed 1446,5 
Flow Convergence Criterium 1.00E-05 
  Numeric Scheme Upwind 
  Turbulence     
  Cavitation     
      

Turbulence Model  Modell     

Number of max. Iterations   500 
 

Alle Optionen und Einstellungen, die nicht in den Tabellen enthalten sind, werden 
voreingestellt verwendet. 
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5 Auswertung der Simulationen 
Die in den vorherigen Kapiteln beschriebenen Parametervariationen einer 

Kreiselpumpenstufe wurden in insgesamt ca. 400 Einzelsimulationen in zwei CFD-

Programmen simuliert. Die Hälfte der Rechnungen wurde auf einem Intel Xenon X5427 

3GHz Rechner mit vier Prozessorkernen und 32Gb Arbeitsspeicher mit dem Programmpaket 

Ansys gerechnet und die andere Hälfte auf einem Intel Xenon X5427 3GHz Rechner mit 

zwei Prozessorkernen und 4Gb Arbeitsspeicher mit PumpLinx. 

Alle Simulationen in Ansys konvergierten zwischen 50-100 Iterationsschritten nach 

durchschnittlich 2,5 Stunden, während die PumpLinx-Rechnungen nach ca. 400-500 

Iterationen und einer Zeit von etwa 2 Stunden konvergierten. Hier zeigt sich sehr deutlich die 

große Zeitersparnis der Simulationen mit PumpLinx gegenüber jenen mit Ansys, die auf das 

strukturiertere Netz zurückzuführen ist. Das Konvergenzverhalten beider Simulationsansätze 

ist in Abb. 42 zu sehen. 

 

5.1 Auswertungsmethodik 
Die Auswertung der Simulationen erfolgt an Hand von Druckzahl und Wirkungsgrad über der 

Durchflussziffer, die mit Hilfe der von den CFD-Programmen errechneten Größen bestimmt 

werden. Ergänzend werden einige Bilder von Vektor- und Konturplots zur Darstellung von 

Strömungsvorgängen und Druckverläufen erstellt. 

Die Berechnung der Druck- und Durchflussziffer erfolgt wie in Kapitel 2.2 beschrieben, 

während der Wirkungsgrad der Stufe wie folgt definiert wird: 

Abb. 42:  Konvergenzverhalten von Ansys, Abbruch nach 74 Iterationen (links) und  
PumpLinx, Abbruch nach 500 Iterationen (rechts) 
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 (5.1) 

 

In Gleichung 5.1 mit  die Totaldruckdifferenz zwischen Eintritt (Inlet)- und Austritt 

(Outlet) der Stufe, wie sie vom jeweiligen Programm berechnet ist, beschrieben.  stellt 

die errechnete, von den Schaufeln an das Fluid übertragene, Leistung dar und  beschreibt 

die Stufenleistung. 

Bei dem Vergleich der Kennlinien von Variation und Basisgeometrie, ist die Bezugskennlinie 

immer die mit Ansys errechnete Kennlinie der Basisgeometrie. 

Die Auswertung anhand von Vektor- und Konturplots erfolgt maßgeblich mit Ansys. Der 

Grund hierfür ist, dass die in PumpLinx vorhandenen Möglichkeiten der bildlichen 

Darstellung von physikalischen Größen nicht so umfangreich sind wie in Ansys. Zu 

Vergleichszwecken wären zwar Darstellungen des Druckaufbaus und -verlaufs auf der 

Tragscheibe und den Laufschaufeln aus beiden Programmen heranzuziehen, jedoch 

brächten diese keinen weiteren Erkenntnisgewinn. In Abb. 43 ist demzufolge einmalig ein 

Vergleich zweier Konturplots des statischen Druckverlaufs im Laufrad für PumpLinx und 

Ansys dargestellt. In der weiteren Untersuchung der Ergebnisse, werden die Grafiken zur 

Strömungsuntersuchung ausschließlich dem Programm Ansys entnommen. 

 

Die Abb. 43 zeigt, dass die wesentlichen Konturen gut überstimmen. Bei der visuellen 

Bewertung fällt auf, dass die Druckmaxima bei PumpLinx etwas größer ausfallen als bei 

Abb. 43: Konturbilder des statischen Drucks in PumpLinx (links)und Ansys (rechts) 
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Ansys, was aber wahrscheinlich daran liegt, dass die Farbskala bei PumpLinx nur 8 Schritte 

umfasst, während es bei Ansys 10 sind. 
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5.2 Vergleich der Originalgeometrie mit der Basisgeometrie aus CFturbo 
Für den Vergleich der dimensionslosen Förderhöhen ist in Abb. 44 die Druckziffer über der 

Durchflusszahl von gemessener Pumpe, Original- und Basisgeometrie aufgetragen. 

 

Abb. 44 handelt es sich um eine 

Vorausberechnung nach der Stromfadentheorie, wie sie in Abs. 2.4 erwähnt ist. 

Diese Kennlinien weichen in den meisten gerechneten Versuchen recht stark von den 

simulierten Kennlinien ab und sind aus diesem Grund in den folgenden Graphen der 

Druckziffer nicht enthalten. Um einen Anhaltspunkt für den Grad der Abweichung zu 

bekommen, dienen die Diagramme zur Darstellung der relativen Abweichungen der 

Programme untereinander. 

Beide CFD-Programme liegen mit den simulierten Ergebnissen unter der gemessenen Kurve 

für diese Pumpe, abgesehen von den Werten bei den größten Massenströmen. Dies kann 

daran liegen, dass der Bilanzraum für die Auswertung der Rechnungen anders gewählt 

wurde als der für die durchgeführten Messungen an der Pumpe. Diese Vermutung lässt sich 

Abb. 44: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über der Durchflussziffer für 
die Prüfstandsmessung der Originalpumpe und die Simulationen von Original- und 
Basisgeometrie 
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nicht verifizieren, da keine Informationen zur Durchführung der Messungen vorliegen. Wegen 

der eventuell verminderten Reibungseinflüsse in den Simulationen waren zu optimistische 

Kennlinien zu erwarten, der qualitative Kennlinienverlauf wird jedoch von beiden 

Programmen sehr gut wiedergegeben. Zur Verdeutlichung der Unterschiede in den 

berechneten Förderhöhen dienen die Diagramme in Abb. 45, welche die relativen 

Abweichungen der Förderhöhen über der Durchflusszahl, bezogen auf die 

Prüfstandsmessung, darstellen. 

 

Der Verlauf des Graphen weist den deutlichsten Unterschied zwischen Messungen und 

Simulation der Originalgeometrie bei den größten Massenströmen auf, genau wie dies auch 

im Vergleich von Basis- und Originalgeometrie der Fall ist. Der besonders starke Unterschied 

bei sehr großen Massenströmen weist auf die Unsicherheiten der Simulationsprogramme in 

diesem Bereich hin. Besonders ist zu erwähnen, dass PumpLinx bei der Simulation der 

Originalgeometrie, durchschnittlich 2% näher an der gemessenen Kennlinie als Ansys liegt. 

Bei der Berechnung der Förderhöhe für die Originalgeometrie weichen Ansys und PumpLinx 

maximal 5% voneinander ab, bei der Basisgeometrie hingegen gut 8%. 

Abb. 45: Relative Abweichungen der Basis- und Originalgeom. von der gemessenen 
Kennlinie; aufgetragen für Ansys, Pump Linx und CFturbo 
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Die Gründe der mangelnden Übereinstimmung von simulierten und vorausberechneten 

Kennlinien sind die Unterschiede der eindimensionalen Methoden zur Vorausberechnung 

und den tatsächlichen dreidimensionalen Verhältnissen in der Strömung. Die 

vorausberechneten Kennlinien geben nur qualitativ Überblick über das Verhalten der Pumpe, 

da sich die Verlustwerte quantitativ nur angenähert über dem gesamten Arbeitsbereich 

erfassen lassen. 

Eine Korrektur der abgeschätzten Kennlinie kann über das Angleichen der Verlustbeiwerte 

und der Minderleistungszahl erfolgen, wenn eine gemessene oder simulierte Kennlinie zum 

Vergleich vorliegt. Für die in Abb. 44 eingezeichnete Kurve wurden die hydraulischen 

Verlustbeiwerte für das Laufrad auf  und für das Gehäuse auf  festgesetzt. 

Die Beiwerte für die Verluste durch Turbulenz sind für das Laufrad auf  und 

 für die Spirale eingestellt worden. Diese Modifikationen bleiben in allen 

Geometrievarianten konstant, um nachvollziehen zu können, inwieweit die 

Vorausberechnung mit den verschiedenen Laufrädern und im Vergleich zu den simulierten 

Kennlinien variiert. 
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5.3 Variation der Schaufelaustrittswinkel 
Für die Variation der Schaufelaustrittswinkel  um , sind in Abb. 46 die Kennlinien beider 

CFD-Programme im Vergleich zur Basisgeometrie (Ansys) aufgetragen. 

 

 

Nach den Ausführungen in Abs. 3.2.2.1 zieht eine Erhöhung von  auch eine steigende 

Förderhöhe nach sich. Diese Änderungen sind im entsprechenden Diagramm (Abb. 46) aber 

kaum sichtbar. Auf die Darstellung der Kennlinie für die PumpLinx-Basisgeometrie wurde 

aus Gründen der Übersichtlichkeit verzichtet. Das Phänomen lässt sich nur dadurch 

erklären, dass die Variation zu klein ist, um die Effekte stärker sichtbar zu machen. Die sich 

verändernden Strömungsverhältnisse, die aus den veränderten Kanallängen resultieren, sind 

hingegen gut zu erkennen. Bei der Betrachtung der in Abb. 47 dargestellten Vektorbilder der 

Relativgeschwindigkeiten im Laufrad werden in den markierten Bereichen bei einem 

Schaufelaustrittswinkel von  Ablösungen oder zumindest Tendenzen zur Ablösung 

sichtbar, die in den anderen Varianten fehlen. 

 

Abb. 46: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über Durchflussziffer für 
veränderte Schaufelaustrittswinkel  
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Die sich verändernden Strömungsverhältnisse lassen sich auch anhand der Wirkungsgrade 

gut darstellen. Mit steigendem Schaufelaustrittswinkel sinkt demnach der Wirkungsgrad und 

umgekehrt. Diese Tendenzen werden von beiden Simulationsprogrammen gleichermaßen 

wiedergegeben (Abb. 48). 

Abb. 47: oben: Vektorbild der Relativströmung im Laufrad der Basisgeometrie im 
Auslegungspunkt; unten links: Details D1-D3 der Laufradvariante ; 
unten rechts: Details D1-D3 der Laufradvariante , die Details lassen 
bei  Ablösungen erkennen, die in den anderen Varianten nicht 
auftreten 
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Im Unterschied zur dimensionslosen Förderhöhe ist die Übereinstimmung der 

Wirkungsgradschätzung von CFturbo mit den simulierten Werten deutlich besser. Lediglich 

bei sehr kleinen Massenströmen ist die Vorhersage etwas zu niedrig, wenn die CFD-

Simulationen als Maßstab gelten. 

Als Vergleich aller Programme wird in Abb. 49 die relative Abweichung bezogen auf die von 

Ansys errechneten Kennlinien der Druckziffer für  und   dargestellt. 

PumpLinx weicht maximal 8% von Ansys ab und weist besonders um den Auslegungspunkt 

) sehr gute Übereinstimmungen auf. Dies verwundert nicht, da die Unsicherheit 

numerischer Simulationen vor allem in weiter Entfernung vom Auslegungspunkt zunimmt. 

Im Verlauf des Graphen für die CFturbo-Varianten ist zu sehen, dass die Kennlinien zu 

positiv berechnet werden und zudem recht stark von den simulierten Kurven abweichen. 

Insbesondere die Auswirkungen der Vergrößerung der Schaufelaustrittswinkel lassen sich 

demnach schwer voraussagen. Es fällt aber ebenso auf, dass es im Auslegungspunkt zu 

deutlichen Annäherungen mit den simulierten Kurven kommt. Es scheint also, als seien die 

Annahmen, die der Vorausberechnung zu Grunde liegen, hier relativ zutreffend und vor 

allem für die anderen Massenströme anzugleichen. 

Abb. 48: Wirkungsgradkurven für veränderte der Schaufelaustrittswinkel  
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Neben den Abweichungen in der Förderhöhe ist die von den Schaufeln an das Fluid 

übertragene Leistung eine Größe, die an dieser Stelle exemplarisch untersucht werden soll. 

Dies geschieht, um einen Anhaltspunkt für die Frage zu schaffen, warum die Wirkungsgrade 

von PumpLinx zumeist unter den entsprechenden Ansys-Kurven liegen. Anhand von 

Gleichung 5.1 ist der Einfluss der Schaufelleistung ersichtlich. Der direkte Vergleich dieser 

Größe für die Variante  ist in Abb. 50 als relative Abweichung der PumpLinx-Werte 

bezogen auf die Ansys-Werte aufgetragen. 

Abb. 49: Relative Abweichung von PumpLinx und Ansys der Berechnung der Förderhöhe 
für die Variation des Laufschaufelaustrittswinkels, jeweils bezogen auf die 
entsprechende Ansys-Simulation 
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Abb. 50 zeigt, dass PumpLinx die Leistung höher berechnet als Ansys und demzufolge die 

Wirkungsgrade niedriger werden. Der Grund für dieses Phänomen lässt sich nicht 

bestimmen. Da aber die wesentlichen Unterschiede beider Programme im Netz und in den 

verwendeten Turbulenzmodellen liegen, ist dort wahrscheinlich die Ursache zu finden. 

5.4 Variation von b2 und D2 
Um die Übersicht bei der Auswertung der Variation von  und  zu erleichtern, soll noch 

einmal kurz erläutert werden, wie die an die Durchströmfläche am Laufradaustritt ( ) 

gekoppelten Änderungen vorgenommen wurde. Die Fläche  wurde variiert und 

anschließend auf einem der folgenden Wege eingestellt: 

  und Variation von , gekennzeichnet durch V1 

  und Variation von , gekennzeichnet durch V2 

 prozentual gleiche Variation beider Größen, gekennzeichnet durch V3. 

 

 

Abb. 50: Relative Abweichung der Schaufelleistung von PumpLinx gegenüber Ansys für die 
Variante des Schaufelaustrittswinkels 
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5.4.1 Vergrößerung von  

Die Betrachtung der dimensionslosen Förderhöhe (Abb. 51) zeigt für beide Programme eine 

Förderhöhenzunahme bei den Versionen V1 (max. 40%) und V3 (max. 20 %) bezogen auf 

die Ansys-Kennlinie der Basisgeometrie. Dies steht im 

Turbomaschinengleichung, wonach die spezifische Arbeit von der Umfangsgeschwindigkeit 

am Laufradaustritt abhängig ist, welche sich mit  in V1 und V3 ändert. 

 

Zudem kommt es durch die veränderten  -Verhältnisse zu einer veränderten 

Kennlinienneigung. Eine Reduzierung von  führt demnach zu flacheren Kennlinien und 

umgekehrt. Im Unterschied zur Version V1 zeigen die Varianten mit -Änderung einen 

gleichmäßigeren Druckverlauf am Laufradumfang und weisen so auf die veränderten 

Strömungscharakteristiken hin. In Abb. 52 ist insbesondere dem mittleren Konturbild, mit 

dem größten Betrag von , eine zunehmend gleichmäßige Druckverteilung um das Laufrad, 

zu entnehmen. 

Abb. 51: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über der Durchflussziffer für 
die vergrößerte Durchströmfläche am Laufradumfang 
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Die Wirkungsgrade bleiben gegenüber der Basisgeometrie betragsmäßig gleich, wenn auch 

eine Verschiebung der Maxima zu kleineren Durchflusszahlen auftritt. Diese Verschiebung 

ist Folge der veränderten Werte für , die von der Fläche  abhängen (Abb. 53). 

 

Abb. 52: Stat. Druckverteilung im Laufrad und der Spirale im Mittelschnitt; links: 
, mittig:  erhöht, rechts: gleichmäßige Vergrößerung von  und  

Abb. 53: Wirkungsgradkurve für die Vergrößerung der Durchströmfläche am 
Laufradaustritt der Versionen V1 - V3 



Rüdiger Lange D 336/10 Seite 77 von 98 

Auffallend sind sehr geringe Unterschiede in der Berechnung der Förderhöhen von Ansys 

und PumpLinx. Werte von durchschnittlich 2% und maximal 5% sind als eine durchaus 

moderate Abweichung zu sehen. Die vorausberechneten Kennlinien aller Versionen weichen 

hingegen sehr stark (>30%) von den berechneten Kennlinien ab. 

5.4.2 Reduzierung von  

Eine Reduzierung von  führt in allen Versionen (V1, V2 und V3) erwartungsgemäß zu 

niedrigeren Förderhöhen, bezogen auf die Ansys-Basisgeometrie. Durch die Änderung der 

Verhältnisse von  kommt es zudem zu veränderten Steigungen der Kennlinien, wie 

schon in Abs. 5.4.1 erläutert wurde (Abb. 54). 

 

Generell lässt sich feststellen, dass durch die Verringerung von  Rückströmungen am 

Laufradaustritt reduziert werden und durch Kombination mit  sogar fast gänzlich 

verschwinden. Bei der Betrachtung von Abb. 55 lässt sich dies anhand der schwindenden 

blaueingefärbten Flächen sehen. 

Abb. 54: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über Durchflussziffer für 
die reduzierte Durchströmfläche am Laufradaustritt 
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Die Ursache ist in den verengten Kanälen und somit größeren Strömungsgeschwindigkeiten, 

die reduzierte statische Drücke nach sich ziehen, zu suchen. 

Bezüglich der erreichbaren Wirkungsgrade ist zu konstatieren, dass die von Ansys 

berechneten Werte etwas größer als die von PumpLinx ausfallen. Gegenüber der 

Basisgeometrie gibt es keine Änderungen außer der Lage des Bestpunktes, was, wie bereits 

oben erläutert, mit der Definition der Durchflusszahl zusammenhängt (Abb. 56). 

 

Abb. 56: Wirkungsgradkurve für die Reduzierung der Durchströmfläche am Laufradaustritt 
der Versionen V1 - V3 

Abb. 55: Konturbild der Geschwindigkeit in Strömungsrichtung am Laufradaustritt: Strömung 
aus dem Laufrad (gelb), stehende oder ins Laufrad fließende Strömung (blau) 
jeweils im Auslegungspunkt der Variation; diagonale, blaue Bereiche sind die 
Schaufelaustrittskanal 
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Schließlich ist zu bemerken, dass die Rechnungen beider Programme wie schon bei der 

Variante der -Vergrößerung sehr gut übereinstimmen. Der Maximalbetrag der Abweichung 

beträgt 5% bei allen Versionen und tritt im Punkt des größten Massenstromes auf. Und auch 

für die CFturbo-Kennlinie ergeben sich quantitativ ähnliche Werte wie bei der Vergrößerung 

von . 

5.5 Variation des Umschlingungswinkels 
Die Änderung des Umschlingungswinkels führt zu verlängerten oder verkürzten 

Laufradkanälen gegenüber der Basisvariante und beeinflusst so die Strömungscharakteristik 

und die Förderhöhe (Abs. 3.2.3.2). In der Darstellung der dimensionslosen Förderhöhen 

spiegelt sich dies, wie in Abb. 57 zu sehen, ebenfalls wider. In Ansys steigt sie deutlich 

sichtbar gegenüber der Basisgeometrie, im Durchschnitt um 3%, für den verkürzten Kanal 

und sinkt im gleichen Maße bei verlängerten Kanälen. Für PumpLinx ergeben sich zwar 

etwas geringere, aber qualitativ ähnliche Werte. 

 

Abb. 57: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über Durchflussziffer für 
veränderte Umschlingungswinkel  
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Entsprechend den Ausführungen in Abs. 3.2.3.2 ist die verminderte Reibung bei kürzeren 

Kanälen die Ursache für die steigende Förderhöhe.  

Die in Abb. 58 gezeigten -Verläufe dienen der Verdeutlichung des Einflusses veränderter 

Umschlingungswinkel auf die Schaufelverläufe, die bei größeren Änderungen, als den hier 

durchgeführten, merklich die Schaufelbelastung beeinflussen können. Dies ist vor dem 

Hintergrund wichtig, dass eine stärkere Schaufelbelastung an der Laufradaustrittskante 

beispielsweise die Minderleistung erhöht.  

 

Die Wirkungsgradkurvenlinien für die verschiedenen Umschlingungswinkel zeigen um den 

Auslegungspunkt keine Änderungen. Mit Entfernung von diesem wirken sich längere Kanäle 

vor allem bei Teillast und kürzere Kanäle vor allem bei Überlast positiv aus (Abb. 59). 

Abb. 58: Verlauf der Schaufelwinkel; links: Basisgeometrie, mittig: , rechts: 
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Auch bei diesem Simulationssatz stimmen beide CFD-Programme gut überein. So gibt es im 

Teillastbereich ( ) eine maximale Abweichung der Förderhöhe von ca. 5% für den 

höheren und ca. 3% für den reduzierten Umschlingungswinkel. Im Überlastbereich beträgt 

die Abweichung für den größeren Umschlingungswinkel 10% und für den kleineren Winkel 

8% (Abb. 60). Im Auslegungspunkt selbst stimmen beide PumpLinx-Simulationen zu beinahe 

100% mit den jeweiligen Ansys-Werten überein. Die vorausberechneten Kennlinien sind über 

den gesamten Massenstrombereich zu positiv und entfernen sich, abgesehen vom letzten 

aufgetragenen Punkt, mit zunehmendem Massenstrom immer weiter von den simulierten 

Kennlinien. Auffallend ist jedoch die deutlich bessere Übereinstimmung der Variante mit 

reduziertem Umschlingungswinkel. 

 

Abb. 59: Wirkungsgradkurven für veränderte Umschlingungswinkel  
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5.6 Variation der Schaufelzahl 
Die Änderung der Schaufelzahl führt direkt zu einer Änderung der Kanalabmessungen. Viele 

Schaufeln bilden schmalere Kanäle und erhöhen die Reibungsfläche, während wenige 

Schaufeln breitere Kanäle und weniger Reibung bedeuten. Ursprünglich waren sechs 

Schaufeln in der Basisgeometrie enthalten. Dieser Wert wurde um  abgeändert. 

Wie in Abb. 61 zu sehen ist, steigt (siehe Abs. 3.2.3.1) mit der Schaufelzahl 

erwartungsgemäß auch die Förderhöhe um durchschnittlich 10% gegenüber der 

Basisgeometrie. Dementsprechend kommt es bei nur vier Schaufeln zu einem 

Förderhöhenabfall, da weniger Schaufeln eine erhöhte Minderleistung bewirken. 

 

Abb. 60: Relative Abweichung der berechneten Förderhöhe von PumpLinx und Ansys für 
die Variation des Umschlingungswinkels  



Rüdiger Lange D 336/10 Seite 83 von 98 

 

Der Unterschied in der Strömungsführung lässt sich sehr gut anhand der Anströmung der 

Zunge des Spiralgehäuses erkennen. In Abb. 62 ist dieser Sachverhalt für beide 

Schaufelzahlen dargestellt. Die Variante mit vier Schaufeln (links) hat eine gleichmäßigere 

Strömung in das Spiralgehäuse, als die Variante mit acht Schaufeln. 

Abb. 61: Dimensionslose Darstellung der Förderhöhe als Druck- über Durchflussziffer für 
veränderte Schaufelzahlen  
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Bei der Untersuchung der Wirkungsgrade lassen sich ähnliche Beobachtungen anstellen wie 

schon in den zuvor untersuchten Varianten. Ansys gibt etwas größere Werte wieder als 

PumpLinx und beide errechnen qualitativ die gleichen Verläufe. Der Wirkungsgrad nimmt 

gegenüber der Basisgeometrie für  im Teillastbereich ( ) leicht zu und liegt für 

 in beiden Programmen über der jeweiligen Kurve der Basisgeometrie (Abb. 63). 

Auf die Darstellung der Wirkungsgradkurven für CFturbo wird verzichtet, da diese sehr nahe 

an den PumpLinx-Linien liegen und somit das Bild unkenntlich machen würden. 

Abb. 62: Vektorbild der Absolutgeschwindigkeit im Spiralgehäuselängsschnitt, links: 
Schaufelzahl ; rechts: Schaufelzahl  
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Die Abweichung zwischen den errechneten Werten von Ansys und PumpLinx ist auch in 

diesen Simulationen eher gering (max. 6%) und entwickelt sich ähnlich in beiden Richtungen 

vom Auslegungspunkt aus. Besonders interessant gestaltet sich der Verlauf der von CFturbo 

vorausberechneten Kennlinie für . Sie verläuft sehr nahe an der entsprechenden 

PumpLinx-Kurve und weicht im Vergleich zu dieser insgesamt sogar weniger von der Ansys-

Kennlinie ab (Abb. 64). In diesem Fall scheinen die benutzten Verlustbeiwerte und die 

Annahme der Minderumlenkung gut zuzutreffen. Im Fall von vier Schaufeln nehmen die 

Unterschiede allerdings wieder deutlich zu. 

  

Abb. 63: Wirkungsgradkurve für die veränderten Schaufelzahlen  
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5.7 Variante stoßfreier Anströmung 
Die Änderung der Schaufeleintrittswinkel bleibt in beiden Programmen ohne Effekt auf 

Förderhöhe und Wirkungsgrad (Abb. 65 und Abb. 66). 

Abb. 64: Relative Abweichungen der PumpLinx- und der CFturbo-Kennlinien von der Ansys-
Kennlinie 

Abb. 65:  Dimensionslose Darstellung der 
Förderhöhe als Druck- über 
Durchflussziffer für stoßfreie 
Anströmung 

Abb. 66: Wirkungsgradkurven der 
stoßfreien Variante 
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Die Auswirkungen dieser Geometrievariation sind zu gering, um nennenswert auf die 

Energieübertragung oder Verluste einzuwirken. Anhand der Konturbilder (Abb. 67) der 

Absolutgeschwindigkeiten für das Interface zwischen Zulauf und Laufrad lässt sich dies 

nachvollziehen. Es kommt zu leicht reduzierten Geschwindigkeiten bei der rechten 

Darstellung für die Variante der stoßfreien Anströmung. 

Auch die Betrachtung der Vektorbilder für die Laufradströmung lässt keine Änderungen in 

der Anströmung der Eintrittskanten erkennen. Der Grund hierfür liegt wahrscheinlich in der 

Zulaufkrümmung, die einen Geschwindigkeitsgradienten erzeugt, mit dem eine stoßfreie 

Anströmung nicht erreichbar ist. 

 

Ansys und PumpLinx kommen für diese Parametervariation qualitativ zu den gleichen 

Ergebnissen und weichen um maximal 8% bei der Förderhöhenberechnung von einander ab 

(Abb. 68). Auch der Verlauf der vorausberechneten CFturbo-Kennlinie gleicht qualitativ 

denen von Ansys und PumpLinx, ist aber etwas zu hoch berechnet. 

Abb. 67: Konturbild der Absolutströmungsgeschw. am Interface zwischen Zulauf und 
Laufradeintritt; links: Basisgeometrie, rechts: stoßfreie Anströmung 
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5.8 Variation des Spiralgehäuses 
Die Veränderungen am Spiralgehäuse dienen der Beurteilung des Einflusses geometrischer 

Veränderungen hinter dem Laufrad auf den Wirkungsgrad, da die Förderhöhe hier kaum 

beeinflusst wird. Hinsichtlich des Wirkungsgrades spielt besonders die Variante eines 

vergrößerten Leitringes eine Rolle. Abb. 69 stellt die Absolutströmung im Spiralgehäuse mit 

Hilfe eines Vektorbildes dar. Die Einleitung in die Spirale gelingt am besten bei der Variante 

mit dem vergrößerten Leitring, da in diesem die Strömung beruhigt wird. 

Abb. 68:  Relative Abweichung von Ansys und PumpLinx für stoßfreie Anströmung 
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Das geänderte Strömungsverhalten spiegelt sich auch deutlich sichtbar in den 

Wirkungsgradkurven wider. Im direkten Vergleich mit der Basisgeometrie kommt es zu 

deutlich flacheren Verläufen und, sowohl bei Teil- als auch bei Überlast, zu verbesserten 

Wirkungsgraden (Abb. 70).  

Die Kennlinien- und Wirkungsgradabschätzung mit CFturbo wurde für die 

Gehäusevariationen nicht mehr vorgenommen, da diese nicht in die Berechnung der 

Kennlinien eingehen und somit die gleichen wie bei der Basisgeometrie vorliegen. 

Abb. 69: Zungenanströmung mit vergrößertem Leitring (links) im Vergleich zur 
Basisgeometrie (rechts) 
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Neben der Zungenanströmung ändert sich auch die Strömungsstruktur während der 

Spiralendurchströmung um das Laufrad herum. In Abb. 71 sind in Vektorbildern die 

Wirbelstrukturen der Basisgeometrie mit denen der symmetrischen Spirale und der eben 

schon besprochenen Leitringvariante dargestellt. 

Die in Abb. 71 eingetragenen roten Pfeile verdeutlichen die Sekundärströmungsstruktur und 

weisen ausschließlich bei der Leitringvariante einen einzigen, zentralen Wirbel auf, obwohl 

dieser theoretisch auch bei der Basisgeometrie erscheinen sollte (s. Abs. 2.3.3). Hingegen 

wird in der Simulation für die symmetrische Spirale diese Doppelwirbelstruktur 

erwartungsgemäß wiedergegeben. Das symmetrische Gehäuse brachte hinsichtlich des 

Wirkungsgrades keine Änderungen gegenüber der unsymmetrischen Variante, sodass sich 

keine Vorzugsvariante benennen lässt. 

Abb. 70: Wirkungsgradkurven für die Variante mit vergrößertem Leitring 
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Schließlich sei noch die Wirkungsgradkurve für den tangentialen Spiralenaustritt 

aufgetragen, bei der es zu einer Wirkungsgradsteigerung um durchschnittlich 2% bei Ansys 

und 3,5% bei PumpLinx kommt (Abb. 72). Aus den Kontur- und Vektorplots dieser Varianten 

lässt sich keine Begründung für diese Effekte ableiten. Es wäre aber denkbar, dass sich eine 

gleichmäßigere Geschwindigkeitsverteilung am Laufradumfang, zusammen mit einem 

gradlinigeren Einströmen in das Spiralgehäuse, in diesen Fällen positiv auswirken. 

Abb. 71: Sekundärströmung in der Spirale: oben links Basisgeometrie; oben rechts 
symmetr. Spirale; unten Spirale mit vergrößertem Leitring 
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Die Abweichungen von Ansys und PumpLinx bei der Berechnung der Förderhöhen liegen 

durchweg im Bereich unter 4% bei allen Varianten des Spiralgehäuses. 

5.9 Ablösungen bei Teillast 
Nach Auswertung der einzelnen Parametervarianten werden an dieser Stelle allgemeine und 

stetig wiederkehrende Strömungsphänomene bei der Laufraddurchströmung im 

Teillastbereich beschrieben. 

Entsprechend der Theorie zur Laufradströmung in Kreiselpumpen kommt es bei genügend 

kleinen Massenströmen in Folge der veränderten Laufradanströmung zu Ablösungen, die 

sich auch in den vorliegenden Simulationsergebnissen finden lassen. Für den Fall der 

Basisgeometrie sollen diese mittels einiger Vektorbilder dargestellt werden. Es werden der 

Auslegungspunkt und die Kennpunkte mit nun 30% und 60% reduziertem Massenstrom 

betrachtet (Abb. 73). 

Abb. 72: Wirkungsgradkurven für die Variante mit tangentialem Druckstutzen 
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Bei dem Kennlinienpunkt mit 30% reduziertem Massenstrom sind bereits die Ansätze für die 

Ablösungen sichtbar. Diese befinden sich in den gleichen Schaufelkanälen wie sie im Bild 

mit 60% reduziertem Massenstrom zu sehen sind. Mit fallendem Massenstrom entwickeln 

sich Ablösungen in den bezeichneten Schaufelkanälen (rot umrandet), die bei einem um 

60% reduziertem Massenstrom voll ausgebildet sind. In der Detaildarstellung A ist die 

Ablösung exemplarisch, wie sie auch in den anderen markierten Bereichen auftritt, 

dargestellt. Leider lässt sich nicht genau feststellen, bei welchem Durchflussstrom die 

Ablösungen das erste Mal auftreten.  

handelt oder nicht, da nur Momentaufnahmen einer Laufradposition vorliegen. Es ist anhand 

dieser Abb. allerdings gut dokumentiert, dass derartige instationäre Strömungsphänomene 

mit der stationären Simulationsweise sichtbar gemacht werden können. 

Abb. 73: Vektorbilder der Relativgeschwindigkeiten bei verschiedenen Massenströmen der 
Basisgeometrie 
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6 Zusammenfassung 
Gegenstand der vorliegenden Arbeit war die Untersuchung von geometrischen 

Parametervariationen hinsichtlich deren Einfluss auf das Betriebsverhalten an radialen 

Kreiselpumpen mittels CFD-Techniken.  

Ausgehend von einem kommerziellen Pumpenmodell wurde eine Basisgeometrie mit der 

Auslegungssoftware CFturbo 8.2 modelliert, die als Grundlage für die folgenden Variationen 

diente. 

Die geometrischen Veränderungen bezogen sich dabei auf die Eintritts- und Austrittskanten 

der Laufschaufeln und die Änderung der geometrischen Form der Spiralgehäusezunge 

sowie des Spiralgehäuses selbst. 

Anschließend erfolgte die stationäre Simulation aller Pumpenstufen-Modelle mit den CFD-

Systemen Ansys 12.1 und PumpLinx 2.1, deren Ergebnisse daraufhin vergleichend 

ausgewertet wurden. 

Im Verlauf der Analyse der errechneten Größen der Simulationen zeigte sich, dass beide 

Softwarepakete qualitativ sehr gute Übereinstimmungen erzielen und quantitativ selten mehr 

als 5-8 Prozentpunkte voneinander abweichen. Beim direkten Vergleich mit einer 

gemessenen Pumpe liegt PumpLinx im Durchschnitt ca. 2 Prozentpunkte näher an dieser als 

Ansys. Hinzu kommt eine enorme Ressourcen und Zeitersparnis bei der Nutzung von 

PumpLinx gegenüber Ansys. 

Nachteilig zeigt sich die Benutzung von PumpLinx allerdings im Bereich der 

Nachuntersuchung (engl.: Post-Processing) von Simulationen. Die implementierte 

Generierung von Graphen sowie anwendungsspezifischen Vektor- und Konturbildern, wie sie 

in Ansys möglich ist, gestaltet sich hier schwierig oder fehlt vollständig. Es sei aber die 

Möglichkeit erwähnt, alle erhaltenen Größen im Ensight-Format ausgeben zu lassen und dort 

zu verwenden. 

In Bezug auf die konkreten Ergebnisse der Parametervariationen ist zu konstatieren, dass 

die Erwartungen, die sich aus den theoretischen Betrachtungen ergeben, zumeist erfüllt 

wurden. Die Beeinflussung der Förderhöhe ist demnach maßgeblich durch die Modifikation 

des Laufraddurchmessers und des Umschlingungswinkels zu erreichen. 

Wirkungsgradänderungen hingegen traten positiv vor allem bei reduzierten Schaufelzahlen, 

über dem gesamten getesteten Betriebsbereich auf. Auch die Reduzierung des 

Schaufelaustrittswinkels zeigt, ebenfalls im Einklang mit den zuvor konsultierten Quellen, 

einen Wirkungsgradgewinn.  

Auch die Ergänzung eines Leitrings zwischen Laufrad und Spiralgehäuse führte zu einer 

veränderten Wirkungsgradkurve, die ein deutlich flacheres Maximum im Vergleich zur 

vorherigen Geometrie aufweist. Zusätzlich führte der eingeschobene Leitring zum Umschlag 
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einer Doppelwirbelstruktur in einen einzelnen Wirbel, welcher überraschend auch im 

unsymmetrischen Gehäuse simuliert wurde. 

Mit Blick auf die vorliegenden Ergebnisse lässt sich für weiterführende Studien auf dem 

Gebiet der Parametervariation sagen, dass beispielsweise eine größere Spanne der 

Änderungen weitere Tendenzen, etwa bezüglich der Kennlinieninstabilitäten, erkennbar 

machen könnte. Ein weiterer Punkt kann die sorgfältige Auslegung der 

Schaufeleintrittskanten mit dem Ziel einer stoßfreien Anströmung trotz gebogenen Zulaufs 

sein. Für das Spiralgehäuse bietet die Variation der Querschnittsform weiterhin 

Untersuchungspotential, ebenso wie die Modellierung eines Leitrades nach dem Laufrad, 

was mit den vorhandenen Mitteln nicht möglich war. 

Ein weiterer Untersuchungspunkt betraf den Vergleich simulierter Ergebnisse mit denen von 

Kennlinienvorausberechnungen. Zu diesem Punkt ist zu sagen, dass die Vorausberechnung 

den qualitativen Verlauf der simulierten und auch der gemessenen Kennlinien gut wiedergibt, 

quantitativ jedoch relativ große Abweichungen aufweist. Eine Überarbeitung der 

zugrundeliegenden Methoden hinsichtlich neuer Verlustabschätzungen, die gezielt auf 

bestimmte Betriebsbereiche und deren Strömungs- und Betriebscharakteristika abgestimmt 

sind, kann dies sicher verbessern. 
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