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1 Einleitung

Kreiselpumpen sind Stromungsarbeitsmaschinen zur Flussigkeitsférderung, die in ein
Rohrsystem zwischen Ausgangs- und Bestimmungsort der Flissigkeit geschaltet werden. An
dieser Stelle Ubertragen sie die zur Fortbewegung notwendigen Krafte auf die Flussigkeit.

Kreiselpumpen sind einfach und robust aufgebaut und haben ein weitlaufiges
Anwendungsspektrum etwa in der Verfahrenstechnik, in Wasserwerken zur Bewasserung, in

Kihl- 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 Zuverlassigkeit, 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
endglltige Erstellung der Laufrad- und/oder Gehdusegeometrien hangt von vielen
Parametern ,zweiter* Ordnung ab. Dies sind vor allem Optimierungskriterien, wie z.B. eine
gleichférmige Stromung, stabiles Betriebsverhalten iber einen groRen Massenstrombereich,
gutes Kavitationsverhalten und hohe Wirkungsgrade.

In den vergangenen Jahren konnten groBe Fortschritte auf dem Gebiet der
Turbomaschinenauslegung und -optimierung erzielt werden, welche stark an die Entwicklung
leistungsfahiger Computer und praziserer Algorithmen zur numerischen Simulation gekoppelt
sind. Die Gestaltung und Optimierung von Kreiselpumpen wird heute im Wesentlichen auf
drei Wegen durchgefuhrt [1]:

e zum Einen koénnen ausgehend von experimentell ermittelten Daten einer
Modellpumpe Modifikationen an dieser vorgenommen werden, was trotz Zeit-
und Kostenintensitat, nach wie vor breite Anwendung findet,

¢ zum Anderen werden Auslegungsprogramme genutzt, die auf quasi-
dreidimensionalen Methoden beruhen, welche, ausgehend von gemittelten
Stromungsgrofen, iterativ eine Losung fir den Meridianstromungskanal und
diverse Schaufel-zu-Schaufel-Kanéle errechnen

¢ und schlieBlich bedient man sich zur Optimierung der Komponenten vermehrt
der vollen dreidimensionalen Stréomungssimulation, der Computational Fluid
Dynamics (CFD).

Die CFD basiert auf der naherungsweisen Ldsung der Navier-Stokes-Gleichungen zur

Beschreibung von Stromungen auf einem Rechennetz, welches in einer beliebigen
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Geometrie erzeugt wird. Ihr groRer Vorteil besteht darin, dass Einblicke in Strdomungen
gewahrt werden, bei denen Experimente nicht angewendet werden kdnnen und ebenso die
Simulation extremer Betriebszustande moglich werden, ohne dass Material beschadigt oder

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

Der Auslegungs- und Optimierungsprozess basiert aktuell also auf der gekoppelten
Anwendung verschiedener computergestitzter Werkzeuge mit experimentellen Daten und

Modellversuchen.

Hinsichtlich der Stromungssimulation besteht allerdings noch immer die Frage nach der
Zuverlassigkeit 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 erfillen sein wird. Mit diesem Thema beschéftigt sich eine Vielzahl
von Veroffentlichungen in der Fachliteratur und weltweiten Kongressen, wodurch die Brisanz
und hohe Aktualitat dieses Themas verdeutlicht wird.

Nach Roberts et al. [4] wurden CFD-Simulationen von Turbomaschinen lange Zeit in der Art
und Weise durchgefiihrt, dass die Komponenten wie Laufrad und Diffusor/Gehause getrennt
berechnet wurden. Die Griinde daftur 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
durchgefuhrt werden konnte. In der Praxis zeigte sich aber leider haufig, dass einzeln
gestaltete Teile im Zusammenspiel nicht optimal funktionierten, was sich beispielsweise in zu

hohen Verlusten wiederspiegelte.

Heutige Programmpakete bieten hingegen eine Vielzahl von Einstellungsmaéglichkeiten, die
die Ubergange von Zulauf und Laufrad oder Laufrad und Diffusor/Gehause simulieren
kénnen (siehe Kap. 4). Dazu werden unterschiedlichste physikalische Modelle eingesetzt,
von denen jedes Einzelne zu erproben und nach Mdglichkeit mit experimentellen Daten
abzugleichen ist.

In der Fachliteratur wird umfassend diskutiert, ob stationdre (engl.: steady-state)
Berechnungen der Stromungen in Turbomaschinen zuldssig und zuverlassig genug sind, um
beispielsweise Kennlinien zu berechnen, oder aber, ob nur mit instationdren (engl.:

transient) Modellen zuverlassige 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 instationdrer Rechnungen zur Ubereinstimmung mit
experimentellen Daten fihren. Ebenso wird aber im selben Artikel auf die Arbeit von Wallis et
al. aufmerksam gemacht, welche gute Ubereinstimmungen von Messungen und

Simulationen mit stationdren Modellen aufzeigen.
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Detaillierter ist in [5] zu diesem Thema ausgefiihrt, dass bei einem direkten Vergleich der
beiden Modelle (,steady-state” und ,transient) jeweils sehr geringe Abweichungen, im
Bereich weniger Prozentpunkte, gegeniber den gemessenen Daten erzielt werden. Es wird
aber darauf hingewiesen, dass der Vorteil einer instationaren Rechnung in einer genaueren
Untersuchung und Berechnung der Stromungsstrukturen liege. Hinsichtlich der Ermittlung
von Kennwerten fir die Auslegung und Optimierung von Pumpen seien aber beide
Methoden praktikabel. Zu dieser Einschatzung gelangen auch die Untersuchungen von Chea
[6] und Gonzales et al. [7].

In Letzterer wird dabei besonders auf den Bereich des Rotor-Stator-Ubergangs zwischen
Laufradaustritt und Gehauseeintritt eingegangen. Auch bei diesen Versuchen liefern nur
instationdre  Rechnungen Ergebnisse, die ein Verstdndnis der dynamischen

Stromungsstrukturen férdern.

In der Praxis der Turbomaschinenauslegung werden aber trotz aller Vorzliige der
instationdren Berechnung von Strdmungen diese verhaltnismafig selten angewandt, da sie
mit einem vielfach héheren Zeit- und somit auch Kostenaufwand gegeniber den stationaren

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 erwahnt, gibt es viele Mdglichkeiten 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 Stromungssimulation liegt vielmehr in der Analyse der
auftretenden Stromungsvorgange und der darauf aufbauenden Optimierung vorhandener

Pumpen und anderer Maschinen.

1.2 Aufgabenstellung

Die vorliegende Arbeit beschéftigt sich mit der Erarbeitung der fir das Betriebsverhalten
einer radialen Kreiselpumpe wichtigen geometrischen Parameter. Ziel ist es, anhand der
Variation dieser Parameter, eine Vielzahl von Laufrad- und Gehausegeometrien zu
entwerfen und numerisch zu simulieren, um eine aussagefahige Studie Uber den Einfluss der
gewahlten Parameter auf die Energielibertragung, die Stromungsstruktur, die Kennlinien und
die Wirkungsgrade zur Verfligung 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 langjahrigen Erfahrungen im
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Kreiselpumpenbau weitere Verbesserungen auf diesem Gebiet nur durch gezielte
Beeinflussung von Stromungsstruktur und -filhrung durch neue Erkenntnisse aus

numerischen Simulationen von Pumpen mdaglich [8].

Es besteht ferner das Ziel, eine Aussage uber die Ubereinstimmung 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.

SchlieRlich soll eine Aussage dartber getroffen werden, ob die mit der Auslegungssoftware
CFturbo V.8.20 errechneten  Wirkungsgrade und Kennlinien mit den
Simulationsergebnissen Ubereinstimmen. Der letzte Punkt ist vor allem wichtig, um die nach
wie vor fir die eindimensionale Auslegung wichtigen Annahmen wie z.B. Verlustbeiwerte
weiter an die gegebenen Umstanden 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 Strdomungsphdnomene, sowie die Erlauterung wichtiger Begriffe

im Zusammenhang mit Kreiselpumpen in Kapitel 2.

Grundlage der Arbeit bildet das in Kapitel 3 beschriebene Pumpenmodell, dass fir diese
Arbeit von einem Industriepartner zur Verfligung gestellt wurde. Die gelieferte Geometrie
einer vermessenen Pumpe wird in CFturbo nachgebaut. Am so entstandenen ,Basismodell*

werden verschiedene geometrische Variationen vorgenommen.

Die Auswahl der Variationsparameter erfolgt anhand von Publikationen zum Thema in Form
von Fachartikeln und -bichern und wird ebenfalls in Kapitel 3 ausfihrlich fur jeden
Parameter diskutiert.

Zur Untersuchung der erstellten Pumpenvariationen werden numerische
Stromungssimulationen durchgefihrt. Einige theoretische Grundlagen zu diesem Thema
werden in Kapitel 4, zusammen mit einem Vergleich der beiden verwendeten CFD-

Programme (Ansys und PumpLinx), aufgefihrt.

AnschlieRend erfolgen in Kapitel 5 die Auswertung der Simulationen und die Darstellung der
Ergebnisse.

Kapitel 6 bietet eine abschlieRende Zusammenfassung der wichtigsten Erkenntnisse und
einen Ausblick auf weitere mogliche Aufgabenstellungen.
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2 Grundlagen der Kreiselpumpen

2.1 Einteilung von Kreiselpumpen

Grundsatzlich lassen sich Maschinen fir die Energieumwandlung in Arbeits- und
Kraftmaschinen unterteilen und konnen sowohl Kolben- als auch Turbomaschinen
(Stromungsmaschinen) 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 Kolbenflache, so erfolgt die Energielibertragung zwischen Fluid und Maschine Uber die
an der entsprechenden Kolbenflache auftretende Kraft im Zusammenspiel mit dem Weg, den
der Kolben zurticklegt. Die Maschine arbeitet dann nach dem statischen Prinzip (direkte
Druckwirkung), welchem das bei Turbomaschinen angewendete dynamische Prinzip
gegenubersteht. Bei den Stromungsmaschinen kommt es, infolge der stetigen Umstrémung
des Laufrades zu einer kontinuierlichen Energielibertragung zwischen Laufrad und Fluid,
welche sich aus der Anderung der Strémungsgeschwindigkeit und folglich auch des Druckes
in der Strémung, bei dessen Weg durch das Laufrad, ergibt. Bei den hier beschriebenen
Kreiselpumpen handelt es sich demzufolge um Turboarbeitsmaschinen, in denen die von der
Antriebsmaschine Uber die Welle geleitete Drehenergie Uber den Rotor an das strdomende
Fluid Gbertragen und dieses so auf ein h6heres Energieniveau gebracht wird. Innerhalb der
Kreiselpumpen lassen sich  weitere  Unterscheidungsmerkmale nach  deren
Durchstromrichtung und den Ausfihrungsformen z.B. hinsichtlich Stufen-und Flutenzahl
finden. Bei der Durchstromungsrichtung wird in radiale, halbaxiale/diagonale und axiale
Laufradausfihrungen unterschieden (Abb. 1), wobei in dieser Arbeit lediglich die

Radialmaschinen betrachtet werden.

bl c) d)

Abb. 1. Laufradformen a, b) radial, ¢) diagonal, d)
axial Quelle: [16]
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Zur Charakterisierung der Eigenschaften und Anwendung von Maschinen untereinander
werden so genannte Kennziffern (KenngrofRen) definiert. Diese stellen Verknipfungen
zwischen strémungs- und maschinenbezogenen Daten her und gelten jeweils fur eine
Maschinenstufe. Im folgenden Abschnitt sollen die wichtigsten Kennziffern zur Beschreibung
der Bauform von Strémungsmaschinen vorgestellt und auf den vorliegenden Fall einer

radialen Kreiselpumpe angewendet werden.
2.2 Kennziffern

2.2.1 Druckziffer

Die Druckziffer 1 dient dem schnellen Abschétzen

e der notwendigen Umfangsgeschwindigkeit und des erforderlichen
Laufraddurchmessers fir eine vorgegebene spezifischen Stufenarbeit AY,
e der erreichbaren spezifischen Stufenarbeit AY fur einen gewahlten

Laufraddurchmesser.

Sie ist also ein Mal3 fir den spezifischen Energieumsatz je Stufe und definiert als:
AY gH

Y=z T (2.)
2 2

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

ll)AP = 0,959

2.2.2 Lieferzahl

Die Kennzahl fir den Volumendurchfluss ist der mit der Umfangsgeschwindigkeit normierte

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

Uberschlagig die Querschnittsabmessung oder der Durchsatz berechnen.
7D,b, (2.2)

Fur die verwendete Kreiselpumpe ergibt sich ein Wert von ¢4, = 0,104.

2.2.3 Schnelllauffahigkeit
Da die beiden GroRRen ¢,y nicht fur eine vollstandige Kennzeichnung der Laufradbauform

ausreichen, wird zusatzlich die spezifische Drehzahl n, definiert. Ihre Notwendigkeit ergibt
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sich aus der Tatsache, dass es fir gegebene Werte von Volumenstrom und spezifischer
Stufenarbeit eine Vielzahl geometrisch mdglicher Laufrader gibt. Die wesentlichen
GrundgrofZen die den Typ einer Maschine bestimmen sind die Stufenarbeit Y, die spezifische
Stufenarbeit AY, der Volumenstrom V und die Drehzahl n. Andert sich eine dieser GréRen
andert sich auch die konkrete Laufraddimensionierung. Die spezifische Drehzahl dient

sowohl der Konzeption und lasst eine Kennzeichnung der Turbomaschine zu.

|~
N[

m3

(2.3)

S1=
== L

Der berechnete Wert flr die vorliegende Pumpe liegt bei n, 4p = 36,6 min~!, was sich nach

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

Radialrad,
raumlich Diagonalrad Axialrad
beschaufelt
v 1,1...0,7 0,7...0,25 04...01
—]
qu —_—
min
20 ... 50 min™ 50 ...170 min™ | 150 ... 400 min™

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

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:

5= (2.4)

ST

< |€
ENTE
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und

(2.5)

S
IS

AW

Ihre Werte betragen §,p = 3,04 und g, = 0,314.

Es gibt neben den hier behandelten noch eine grof3e Anzahl weiterer Kennzahlen wie z.B.
den Reaktionsgrad r als Kennzeichen der Uberdruckwirkung. Die hier aufgefiihrten Zahlen
reichen jedoch aus, um die Zuordnung der zur Verfigung gestellten Maschine zu einer

Bauart vornehmen zu kdnnen.

2.2.5 Cordier-Diagramm
Das Cordier-Diagramm stellt eine groBe Anzahl gut ausgefiihrter Maschinen im

Auslegungspunkt dar, welche in einem (8, g)-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.



Rudiger Lange D 336/10

Seite 16 von 98

100 AN T 1 I
-mq\iul -P ——ta— Diggenol - Pumpen Axial- Pumpen
L Y z T
‘\ "'P‘Stlbdml und Dlog.'ml -Verdichter
RD [ 5 A\ 1\\ "\ hY _i_
\\.\\ \ \ Axiol-Verdichier
LR A NN \ ‘ , |

X7 7
NN/

V

L

7

\\ \
12_p¢|g;.1|: AN \ \ﬁ rmcns Iuﬂ:men
%

\N“

Abb. 3: Cordier-Diagramm mit Markierung der Originalgeometrie (rot)
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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 Durchstrémrichtung des Fluids
angeordneten Bauteilen:

= Zulauf,
= Laufrad,
= Gehause mit Ablauf.

Diese Bauteile treten in allen Kreiselpumpen auf, kdnnen aber unterschiedlich ausgefiihrt
sein und Ubernehmen verschiedene Aufgaben innerhalb einer Stufe. Wahrend Laufrad und
Gehause fur den prinzipiellen Austausch und die Wandlung von Energien verantwortlich
sind, Ubernimmt der Zulauf die Aufgabe der Zufiihrung des Fluids zum Laufrad.

2.3.1 Zulauf

Die Aufgabe des Zulaufs (Zufiihrung) ist es, die Strémung mit moglichst gleichférmiger
Geschwindigkeitsverteilung und ohne Wirbel zum Laufradeintritt zu fihren. Es gibt viele
Gestaltungsmdglichkeiten fur Zulaufe. Sie kbnnen gerade, gebogen oder mit Seitenstromen
ausgestattet sein. Bei guter Auslegung ist es durchaus mdglich die entsprechenden Winkel
der Zustromung entlang der Laufradeintrittskante so zu treffen, dass eine stolifreie
Anstromung vorliegt. Dies reduziert StoRverluste und Strémungsablenkungen im Laufrad
und fordert so hohere Wirkungsgrade. Bei der vorliegenden Geometrie (Abb. 4) handelt es
sich um eine gebogene Ausfihrung, was fir das Geschwindigkeitsprofil am Laufradeintritt
eine sorgfaltige Stromungsfeldberechnung wahrend der Auslegung nétig macht.

Abb. 4: Zulauf mit Laufrad

Hinsichtlich der Verlustbetrachtung im Zulaufkanal steht die Vermeidung von Wandreibung
und abgel6sten Stromungen im Vordergrund. Aus diesem Grund sollte die Lange solcher
Kandle so klein wie méglich und die Kanalwand im Inneren so glatt wie mdglich sein. Gerade
der erste Punkt hangt allerdings stark vom Einsatzort und den Aufstellungsgegebenheiten ab

und kann nicht immer eingehalten werden. Hinzu kommt, dass die Geschwindigkeit im Kanal
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moglichst gering sein sollte, soweit sich dies beeinflussen lasst, denn die
Austrittsgeschwindigkeit ist durch die Bedingungen am Laufradeintritt festgelegt.

Ebenfalls zur  Verlustminimierung trédgt die Vermeidung von zu grofRem
Grenzschichtwachstum  und  Grenzschichtabldsungen  bei, was mit  kleinen
Verzogerungsverhaltnissen im Kanal und der VergréRerung vorhandener Umlenkradien
erreichbar ist [9]. Letztere Bedingung hat natirlich auch Einfluss auf die Kanallange.
Rodgers (zitiert in [10]) fand heraus, dass ein Zusammenhang besteht, zwischen der
maximalen lokalen Geschwindigkeit entlang der Deckscheibe im Laufrad und der Lange des
Zulaufkanals. Das Ergebnis ist grafisch in Abb. 5 und Abb. 6 dargestellt.

5 - | T
E o132
[ s I}EE- —--n 51 e L= T |'—-~ T
z-——uae: —-—a 46 E LeDy nj/ A
: ]
'1 % 0.5 = < i
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32 J= } s -
/ f : g 1.0F f i BERERS, e” THY
| i D; | LApy 0.%1 e e
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# -
; 155—!?:”}{.:":.‘:/:- =l 13
G 3 i_'__'_:::;—"--_,—o—— 1f'qb;/-’ | K |
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Abb. 5: Verhaltnis von Zulaufbreite (L) und 5= L"J'] ‘f}j//”’, e T
LR-Eintrittsdurchmesser (D,) R T T T
Quelle: [10]  ££ '——“‘i e g
W™ e | |
£3 & | |
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realtive axiale Lange (%)

Abb. 6: Red. Krimmungsradius des
Zulaufs und zunehmender
Zulauflange fuhren zu kleineren
Geschwindigkeitsmaxima

Quelle: [10]

Ausflhrliche Untersuchungen zu diesem Thema wurden auch in [9] vorgenommen. So wird
in Abb. 7 dargestellt, wie sich die Geschwindigkeitsverteilungen am Austritt des Zulaufs in
Abhangigkeit von der GrolRe und der GroRenverteilung des Kanalquerschnittes verhalten.
Schlussendlich beschreibt der Autor als den gebrauchlichsten Ansatz zur Erreichung einer
gleichférmigen Strdmung, die kleinste Querschnittsflache am Laufradeintritt vorzusehen und

Krimmungsradien nicht zu klein zu wahlen.
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Abb. 7: Verschiedene Zulaufformen und zugehdrige
Geschwindigkeitsverteilungen Quelle: [9]

Eine gute Auslegung des Zulaufs ist wichtig um Verluste zu minimieren und gute
Stromungsverhaltnisse im Laufrad zu ermdéglichen. Der Zulauf, der dem Laufrad in dieser
Arbeit vorangestellt ist, wird nicht variiert, da er nicht Teil der Laufrad- oder
Gehausegeometrie ist, auf diese sich diese Arbeit bezieht.

2.3.2 Laufrad

2.3.2.1 Arbeitstbertragung

Als Laufrad wird ein mit der drehenden Welle fest verbundenes und mit Schaufeln
bestlicktes Rad bezeichnet. Die Stromung durch das Laufrad einer radialen Kreiselpumpe
lasst sich in drei Bereiche einteilen. Den Bereich der axialen Einstromung (1), den Bereich
der Umlenkung von axialer in radiale Richtung (Meridiankriimmung) (2) und schlieRlich die
rein radiale Stromung (3) (Abb. 8).

IT

Abb. 8: Laufradaufteilung in
Bereiche verschiedener
Strémungsrichtungen
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Die Arbeitslibertragung findet im Wesentlichen im Bereich der radialen Durchstrémung statt.
Zur Beschreibung der Strémungsvorgange dienen Geschwindigkeitsdreiecke, welche die
Absolutgeschwindigkeit ¢ als vektorielle Summe von Umfangs- und Relativgeschwindigkeit
U, w darstellen. Sie gelten streng genommen nur auf einem Stromfaden und kénnen an jeder

Stelle auf einem solchen erstellt werden

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

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

Arbeitsmaschinen

Eintritt 1 Austrite 2

Cy2
-~ i
€
U
x

3 (N

Abb. 9: Geschwindigkeitsdreiecke am
radialen Kreiselpumpenlaufrad
Quelle: nach [18]

Zum Arbeitsaustausch zwischen Laufrad und Fluid kommt es an den mit Fluid benetzten
Flachen und den dort auftretenden Druck- und Schubkréaften. Ohne detaillierte Kenntnis der
Ortlichen Stromung kann der Arbeitsumsatz aus dem Impulsmomentensatz abgeleitet
werden. Ausdruck fur die Arbeitsibertragung ist die aus der EULER-Gleichung (2.6)

ermittelte spezifische Arbeit.

Yiheo = UaCyuz — Uy Cyq (2.6)

Bei Pumpen ist Y > 0 da es sich um eine Arbeitsmaschine handelt die den Drall im Fluid
erhoht. Die EULER-Gleichung gibt somit auch an, welche Parameter eines Laufrades
sinnvoll variiert werden kdnnen, um den Energieumsatz zu beeinflussen. Dies sind vor allem
D, und ;.
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Die tatsachliche Arbeitsiibertragung weicht von der ermittelten theoretischen mehr oder
weniger stark ab. Grund daftr sind vor allem die wirklichen Stromungen im Laufrad, die nicht
mit der verwendeten Stromfadentheorie Ubereinstimmen. Es ist deshalb wichtig, die
Stromungsphdnomene im Laufrad genauer zu untersuchen. Den exakten Verlauf der
Strdomung kann man trotz langer Forschung nicht genau beschreiben [11], aber mit Hilfe
einiger Modellvorstellungen lasst sich ein gewisses Verstandnis erreichen, welches hilft, die
Beobachtungen in den Experimenten bzw. die Ergebnisse numerischer Simulationen

zielgerichtet zu bewerten.

2.3.2.2 Stromungen im Laufrad

Die Stromung im Laufrad erfolgt im Absolutsystem (Beobachter an festem Ort auf3erhalb des
Laufrades) auf gekrimmten Bahnen. Diese sind Folge des Druckgradienten, der zum
jeweiligen Krimmungsmittelpunkt gerichtet ist und eine Zentripetalkraft erzeugt, die die
Fluidteilchen auf ihrer gekrimmten Bahn hélt. Der Druckgradient entsteht dadurch, dass dem
Fluid durch die Schaufeln eine Absolutgeschwindigkeit mit Umfangskomponente aufgepragt
wird, die eine Fliehkraft nach sich zieht. Das entstehende Druckfeld stellt sich so ein, dass es

sich mit den wirkenden Tragheitskraften im Gleichgewicht befindet.

Im bewegten System, dem Relativsystem, werden die Tragheitskrafte, die dem Druck
entgegenwirken, erzeugt durch die

e Zentrifugalbeschleunigung in Folge der Rotation b, = w?r,
die
e Coriolisbeschleunigung b, = 2w X w

und die

2

e Zentrifugalbeschleunigung in Folge der Stromlinienkrimmung b, = ;’—1
S

(Rg; - momentaner Radius der Stromlinienkrimmung).

Ohne Berucksichtigung von Reibung ergibt sich so folgendes Kréftegleichgewicht:

16p 5r w?
0 WX W+ T Rol (2.7)

In Folge der Grenzschichten, der Stromungsumlenkung im Schaufelkanal und den Schaufeln
ist die Stromung grundsatzlich ungleichférmig, denn die Kinematik, die durch die Schaufeln
erzeugt wird, wird der eben beschriebenen Uberlagert. Um das Kraftegleichgewicht aufrecht
halten zu kdnnen, passt sich die Stromung an und es entstehen Sekundarstrémungen quer

zur Hauptstromungsrichtung. Die Sekundarstromungen beeinflussen mafgeblich das
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Kennlinienverhalten, den Druckriickgewinn in den Leiteinrichtungen hinter dem Laufrad und

die Verluste im Laufrad.

Uber die Richtung der Sekundarstromung entscheidet das Verhdltnis der entgegengesetzt
wirkenden Zentrifugal- und Coriolisbeschleunigungen, da beide senkrecht zur
Hauptstromungsrichtung wirken. Es lasst sich die Rossby-Zahl definieren, die dieses

Verhaltnis ausdriickt. Sie ist generell definiert als Ro = %.

c

Neben dem wirkenden Kréaftegleichgewicht spielen auch noch Faktoren wie Leckage und
Grenzschichten bei der tatsachlichen Ausbildung der Stromungsstruktur im Laufradkanal

eine Rolle, diese bleiben an dieser Stelle unbertcksichtigt.

Eine Untersuchung der Sekundarstrémungen im gesamten Laufrad ist am sinnvollsten, wenn
man die Bereiche der Laufraddurchstromung nach der Durchstromrichtung trennt und die in
den einzelnen Bereichen wirkenden Mechanismen analysiert. Die Unterscheidung erfolgt wie
oben bereits erwahnt in den reinen Axial- und Radialbereich auf der einen, sowie den

Ubergang 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.

R (2.8)

Bei nichtabgeldster Stromung ist Ro,, < 1 und die Strémung tendenziell zur Nabe gerichtet.
Im Totwasser einer abgeltsten Stromung und in den Grenzschichten mit der Haftbedingung
w = 0 geht Ro,, gegen unendlich, so dass die Strdomung zur Deckscheibe hin abgelenkt

wird.

Im axial-radialen Ubergangsbereich ist die Wirkung der Meridiankrimmung dominant. Es

2
wirken  die  Zentrifugalbeschleunigung bzl=u§ und ihr  entgegen  die

Coriolisbeschleunigung b, = 2w X w zusammen mit der Zentrifugalbeschleunigung in Folge

2

der Krimmung b,, = C?m. (Abb. 10) Die entstehende Rossby-Zahl (2.9) ist demzufolge:

b
Roy, 71 (08¢ (2.9)

- b,, + b.cose
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Abb. 10: Beschleunigungswirkung infolge der
Meridiankrimmung Quelle: [11]

Zusammen mit der Wirkung der Schaufelkrafte entsteht eine stark dreidimensionale
Stromung, deren endgiltiges Profil sich nicht vorhersagen lasst. Dies hangt unter anderem
damit zusammen, dass die Wirkung der Einflisse vom Betriebspunkt und der Ausfihrung
der Schaufeln bestimmt wird. Die Meridiankrimmung entscheidet Uber die
Geschwindigkeitsverteilung Uber der Schaufelhdhe, wahrend die Schaufelkrafte 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
lasst sich daher keine generelle Aussage zur Stromungscharakteristik in diesem Bereich des
Laufrades treffen.

Im radialen Schaufelbereich wirken vor allem die Schaufelkrafte und die Corioliskraft
entgegengesetzt. Wahrend die aus der Schaufelumstromung entstehenden Krafte ein
Geschwindigkeitsmaximum auf der Saugflache verursachen, bewirkt die Corioliskraft eben
dieses auf den Druckflache der Schaufeln.

Die Corioliskraft wirkt selektiv auf die Fluidteilchen verschiedener Geschwindigkeiten. Die
sich um die Kernstromung bildende Sekundarstromung sammelt Fluid niedriger Energie auf

der Deckscheibenseite und hoherenergetisches Fluid auf der Tragscheibenseite.

Es ist eine klare Unterscheidung zu treffen zwischen der Priméar- und der Sekundéarstrémung
im Forderkanal, welche in der Regel durch die Begriffe ,jet* fiir eine energiereiche und
.,wake* fur eine energiearmere Stromung gekennzeichnet wird. Wobei insbesondere der
~wake"-Begriff nicht ganz korrekt ist, da er oft falschlicherweise bei einer nicht-stehenden,
nicht aus einem Separationsprozess entstandenen Stromung benutzt wird. Eckardt (zitiert in

[10]) hat in Versuchen an radialen Kreiselpumpen ohne Ruckwartskrimmung die
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Entwicklung der Sekundarstrémung verfolgt und entsprechend den obigen Ausfiihrungen die
in Abb. 11 dargestellte Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt beobachtet. Die starke
Ausbildung des Geschwindigkeitsminimums in der saugseitigen Ecke der Deckscheibe
weicht in Folge der Ruckwartskrimmung moderner Pumpen einer gleichmafigeren
Verteilung Uber die Kanalbreite. Die unterschiedlichen Energieniveaus flhren zu einer
ungleichférmigen Geschwindigkeitsverteilung und variierenden Stromungswinkel von Trag-
zu Deckscheibe. Diese Effekte gekoppelt mit dem am Ende der Schaufel stattfindenden
Druckausgleich zwischen Saug- und Druckseite, rufen ein weiteres Stromungsph&nomen

hervor, das als Minderumlenkung bezeichnet wird.

Wa ke Deckscheibe
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Abb. 11: (a) Meriadiangeschwindigkeit am Austritt eines radialen Kompressorlaufrades, (b)
Sekundarstromung in radialen Laufradern Quelle: nach
[11]

2.3.2.3 Minderleistung

Wie weiter oben hergeleitet wurde, hangt die von der Schaufel verrichtete Arbeit gemaf der
EULER-Gleichung von den Werten u;,u,,¢,; und c,; ab. In einem Laufrad mit unendlich
vielen Schaufeln kann die Strémung der Kontur der Schaufeln vollstandig folgen, sie verlauft
schaufelkongruent. In diesem Fall ware der Abstromwinkel B, = B,, und somit auch
Cuz = Cuze0,» Was an dem dann sehr kleinen Druckunterschied zwischen Saug- und Druckseite
der einzelnen Schaufeln liegen wirde. Aber ein auf diesem Weg berechneter Wert der
Schaufelarbeit hat rein theoretischen Charakter, denn in der Realitdt lassen sich nicht
unendlich viele Schaufeln verwenden und auRerdem ware die entstehende Reibung so grof3,
dass sich diese theoretische Arbeit nicht erreichen lieRe. Durch die endliche Schaufelzahl
kommt es dazu, dass die Stromung weniger stark umgelenkt wird und demzufolge auch die
Drallanderung im Laufrad weniger stark ist. Als MaR fir den verminderten Arbeitsumsatz gilt

der Minderleistungsfaktor u, welcher folgendermafen definiert wird:
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(Cuz - Cul)tats
—-uz ul-tats (2.10)
(Cuz - Cul)oo

Der tatsachliche Wert der Minderleistung héngt von der Laufradgeometrie, insbesondere der
Ruckwartskrimmung und den Nachbauten hinter dem Laufrad, ab. Im Auslegungsprozess
wird sie durch empirische Werte bertcksichtigt und durch eine Winkellbertreibung reduziert.
AbschlieRend ist festzuhalten, dass die Minderleistung kein Verlust im Sinne einer
Wirkungsgradverschlechterung ist, sondern lediglich den Grad der Umlenkung im Laufrad
ausdriickt, die nicht in dem Mal3e stattfindet, wie es die Stromfadentheorie vorhersagt.

2.3.2.4 Rotierendes Abldsen (rotating stall)

Zu Abldseerscheinungen, welche sich in Form von Wirbelbildung &uf3ern, kommt es, wenn
das Fluid nicht langer in der Lage ist dem Schaufelverlauf zu folgen. Abb. 12 stellt die
Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradeintritt fir den Auslegungspunkt (a) und Teillastbetrieb
(b) dar.

Abb. 12: (a) Laufschaufelanstrémung im Auslegungspunkt, (b)
Laufschaufelanstromung bei Teillast Quelle: [12]

Es ist zu sehen, dass beim Betrieb im Auslegungspunkt der Staupunkt der Strdmung auf der
Schaufelvorderkante liegt, wéhrend er bei reduziertem Massenstrom auf der Druckseite
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auftritt. Der Grund dafir ist, dass bei reduziertem Massenstrom auch die
Meridiankomponente der Relativgeschwindigkeit w,, sinkt und g kleiner wird. Die
Verkleinerung des Winkels hat zur Folge, dass die Stromung beim Erreichen der Schaufel
plotzlich auf den festen Wert des ausgefiihrten -Winkels der Schaufel umgelenkt werden
muss. Teillast bedeutet praktisch eine plétzliche Kanalerweiterung, wenn das Fluid das
Laufrad erreicht. Der Staupunkt der Stromung wird dann auf die Druckseite verschoben. Die
Anstrémung auf der Saugseite wird steiler und bei Uberschreiten einer gewissen Grenze des
Anstromwinkels schlieRlich ablésen.

In der Zone der Ablésung 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 kénnen wachsen bis der Kanal vollstandig blockiert
ist und das Fluid gezwungen wird, durch den folgenden Kanal zu stromen. In Abb. 13 ist dies
Kanal 3, in welchem es zu diesem Zeitpunkt ebenfalls zu einer Staupunktverschiebung und
Bildung einer Ablosezone kommt. Das Ausweichen der Stromung flhrt aber auch dazu, dass
sich die Stromungsverhéltnisse im Kanal 1 wieder verbessern und sich die Stromung erneut
anlegt. Da die Winkelgeschwindigkeit der Wirbel kleiner als die des Laufrades sind, kann es
zu einer Bewegung des Phanomens entgegen der Laufraddrehrichtung kommen, was dem
Phanomen den Namen gibt: rotierendes Abldsen.

Kanal 3

Abb. 13: Rotierendes Ablésen in einem
radialen Laufrad Quelle: [12]

Untersuchungen zu diesem Thema sind in der Literatur weit verbreitet und so findet sich eine
Bestatigung der erlauterten Theorie (Emmons et al. (1955, ASME)) in der Arbeit von Krause
et al. [12], welche P(article) I(mage) V(elocimetry)-Untersuchungen an einer rickwarts

gekrimmten Radialkreiselpumpe durchfihrten oder auch in Wuibaut et al. [13].



Rudiger Lange D 336/10 Seite 27 von 98

Das Ziel der Forschung besteht hauptséchlich darin, die Bedingungen fir das erste Auftreten
der Ablésung herauszufinden. So wurde von Krause et al. [12] ermittelt, dass die
Fertigungsgite darlber entscheidet, an welcher Schaufel das Ablésen zu erst auftritt,
wahrend hinsichtlich des Massenstromes keine untere Grenze benannt werden konnte. In
verschiedenen anderen Quellen ( [6], [14]) wurde mit numerischen Simulationen bei
Volumenstrémen von V/V,p = 0,25 zwar eine Abldsung festgestellt, jedoch rotierte diese
nicht, wie es in [12] schon bei V/V,p = 0,47 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 prufen sind.

2.3.3 Gehause und Leiteinrichtungen

Die sich an das Laufrad anschlieBenden Leitvorrichtungen haben die Aufgabe, die noch
vorhandene kinetische Energie im Fluid in potentielle Energie umzuwandeln und die
Stromung dem Druckstutzen zuzufiihren. Leiteinrichtungen kénnen aus Diffusoren in
vielfaltiger Ausfiihrung, aus einem Spiralgehduse oder einer Hintereinanderschaltung beider
Bauteile bestehen. Die Art des Leitapparates richtet sich nach den Erfahrungen der
Entwickler und einigen Grundséatzen die den absoluten Abstromwinkel aus dem Laufrad
betreffen. Sigloch [16] empfiehlt die Verwendung von Spiralgehdusen bei einstufigen
Pumpen und die Vorschaltung eines Leitringes (unbeschaufelt) oder Leitrades (beschaufelt),
wenn der Absolutabstromwinkel kurz hinter dem Laufrad a; > 10°...15° ist. Um eine
Abschatzung dieses Wertes fur die untersuchte Pumpe vorzunehmen, wurde folgende
Uiberschlagige Rechnung durchgefiihrt:

tan o
tanas = Z . u=06..085 (2.11)
LA
mit
dem Schaufelverengungsfaktor = to (2.12)
2 tz _ 0_2: .
. s Dot
dem Teilungsverhaltnis L, = Dom (2.13)
ZLR
und der Schaufelumfangsbreite o = 22 (2.14)
2 sinf3, '

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

D, =170mm Zig =6 B, = 30°
a, = 11°
Tragscheibe Deckscheibe
S2 2,5mm 1,9mm
as 11,9°...16,69° 11,9°..17,2°

Die Berechnung von aj fur die untersuchte Pumpe zeigt, dass hier ein solcher Leitring
vorgesehen werden kann. Da die Originalstufe keinen Leitring enthalt, wird eine
Parametervariante mit Leitring ausgefihrt, um den Einfluss des Abstandes der
Spiralenzunge vom Laufradaustritt auf die Stromung im Laufrad und in der Spirale zu
untersuchen.

Abb. 14 zeigt die wesentlichen Bestandteile des Spiralgehduses, wie es an der untersuchten
Pumpenstufe modelliert wird. Sie besteht aus einem, sich in Drehrichtung des Laufrades
stetig erweiternden Ringraum mit kreisférmigem Querschnitt und ist als so genannte
»overhung-volute® (unsymmetrische Spirale) ausgefihrt, die das Laufrad vollstandig
umschlief3t.

Abb. 14: Darstellung des Spiralengehauses
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Bei der Auslegung eines Spiralgehauses ist darauf zu achten, dass Ablésungen und
Ungleichformigkeiten in der Strdomung vermieden werden, indem der statische Druck am
Eintrittsumfang konstant gehalten wird. Ungleichférmigkeiten wirden sich stromauf im
Laufrad auswirken und die Betriebsbedingungen verschlechtern. Bei der Berechnung der
Querschnittsflachen gibt es unterschiedliche Methoden:

e 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 gefoérderte Fluid am Umfang des
Laufrades (idealerweise) eine konstante Geschwindigkeit hat, das Volumen des Fluids
proportional zum Drehwinkel des Laufrades zunimmt. Kleinstmdgliche Reibungsverluste sind

4A
zu erreichen, wenn der hydraulische Durchmesser Dhydr = U—Sp mdglichst grolR gewahlt
Sp

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
gemal Flachensatz radial nach auf3en ab. Der statische Fluiddruck steigt mit abnehmender
Geschwindigkeit und somit kann auch keine konstante mittlere Geschwindigkeit Uber dem
Querschnitt angegeben werden.

An dieser Stelle interessiert aber mehr die Stromungsstruktur im Verlauf der Spirale, die
qualitativ der in einem Rohrdiffusor &hnelt. In beiden Bauteilen nimmt die Geschwindigkeit
vom einen zum nachstgréReren Querschnitt ab, wobei in der Spirale zudem die Krimmung
eine Rolle spielt. Wie bei der Strémung durch einen gekrimmten Kanal, kommt es auch in
einem  Spiralgehduse zu Sekundarstromungen um eine Kernstromung. Die
Sekundarstromungen entstehen, weil es an den Wanden zu Verzogerungen kommt und
diese Stromungsschichten den Druck der Kernstromung aufgepragt bekommen. Es findet ein
Druckausgleich dergestalt statt, dass die Stromung entlang der Wande nach innen flief3t,
sich hier mit den schnellen Stromungsteilen mischt und wieder nach auRen geschleudert
wird. Es bildet sich der in Abb. 15 sichtbare Doppelwirbel. Eine Reduzierung dieses
Doppelwirbels auf nur einen Wirbel ist moglich, wenn die Spirale unsymmetrisch ausgefuhrt

wird, was im Folgenden auch die Verluste in der Spirale minimiert [10].
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a) b)

Abb. 15: Sekundarstrdbmung in einem Spiralgehause (a)
symmetrische, (b) unsymmetrisch

Quelle: nach [16]

Neben der Aufgabe, das Fluid vom Laufradaustritt mdglichst verlustfrei zum Druckrohr zu
leiten, liegt die grof3e 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 flhrt je nach Betriebszustand zu mehr oder weniger
starken Ablenkungen und Austauscherscheinungen in der Stromung (Abb. 16). Jede
Stromungsablenkung fihrt zu Stérungen in der Stréomungssymmetrie und verursacht

Radialkrafte am Laufradumfang.

(a) 53% Qpe: (b) 100% Qp.. (¢) 135% Qpe:
Abb. 16: Anstromung der Spiralenzunge bei verschiedenen Volumenstromen: (a) Teillast,
(b) Auslegungspunkt, (c) Uberlast Quelle: [25]

Die genauen Auswirkungen der Anderung vom Zungenabstand zum Laufrad und die der
Variation anderer Parameter der Spiralgehdusegeometrie, sowie deren Einfluss auf das
Betriebsverhalten, werden im Einzelnen in Abschnitt 4.4 erlautert.
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2.4 Kennlinien und Wirkungsgrade

Das Betriebsverhalten einer Pumpe oder Anlage lasst sich aus ihren Kennlinien ablesen und
ist vor allem fur die Bestimmung des Betriebspunktes als Schnittpunkt aus einer Pumpen-
und einer Anlagenkennlinie von Bedeutung. Es gibt vielféltige Moglichkeiten, Kennlinien fir
Pumpen aufzunehmen. In den gebrauchlichsten werden Betriebsgro3en wie Y, n, P, n Uber
dem Volumen- oder Massenstrom aufgetragen. Die Ublichen Kennlinien sind dabei folgende
[16]:

* Drosselkurve Y, = f(V) bei n = konst., wobei oft H,,,, der Maschine (iber V
oder m verwendet wird,
* Wirkungsgradkurve n, = f(V) bei n = konst. und D, = konst.,

» Leistungskurve P, = f(V)bein = konst. und D, = konst.

Ebenfalls dblich sind dimensionslose Kennlinien, die erstellt werden, indem die
aufgetragenen GroRen auf den Auslegungspunkt bezogen oder dimensionslose Kennziffern
verwendet werden. Die Kennlinien werden entweder experimentell oder numerisch ermittelt,
da eine exakte rechnerische Bestimmung aufgrund des Stromungscharakters und der
Reibungseinfliisse nicht moglich ist. Als besonders wichtig gilt die Drosselkurve, weshalb
diese etwas genauer betrachtet werden soll.

Die theoretische Drosselkurve ergibt sich fir die theoretische Férderhdhe bei unendlicher
Schaufelzahl Hypeooo Uber verschiedene Massen-/Volumenstrome und flr verschiedene

Laufradaustrittswinkel 3, wie in Abb. 17 dargestellt.

'.l-qt? ‘ ""'--F#
T
- '-F.-.F
B =" i &= o8
I
nzhkonst
'|;" —
Abb. 17: Theoretische Drosselkurve Quelle: [16]

Aufgrund der Tatsache, dass nur rickwarts gekrimmte Schaufeln betrachtet werden, wird
die tatsachliche Drosselkurve unter Berilcksichtigung der endlichen Schaufelzahl, der
Reibung, der Stol3verluste etc., wie in Abb. 18 qualitativ dargestellt, verlaufen.
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Abb. 18: Qualit. Darstellung der tats. Drosselkurve einer Kreiselpumpe mit Verlusten
Quelle: [16]

Allerdings ergibt sich nicht immer dieser Fall einer ,stabilen® Kennlinie. Die Form der

Kennlinie hangt vom Verhaltnis der Durchmesser DZ/Dl ab und somit von der Radform. Fir

grolRe Werte von DZ/D1 (radiale Laufrader) ergeben sich flachere Kennlinien als bei
zunehmend kleineren Durchmesserverhaltnissen.

Als stabile Kennlinie wird eine von der Nullférderh6he mit wachsendem Volumenstrom stetig
fallende Forderhthe bezeichnet, sodass sich Uber dem gesamten Betriebsfeld eine
eindeutige Zuordnung von Foérderhdhe 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 Nullférderhthe aus erst steigen und dann stetig fallen b) oder
aber sie fallt, steigt und fallt wieder c) (Abb. 19).
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x> b~ x
a) Ve == 1) Ve —= ¢) Ve —=

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

Es gibt, wie in Abb. 19 zu sehen ist, auch bei instabilen Kennlinien stabile Bereiche, die fur
den Betrieb anzustreben sind, um Schwingungen zu vermeiden. Wie in Abb. 18 dargestellt,
ergeben sich instabile Bereiche aus der Auspragung der StoRverluste, da ansonsten die
Kurven (V,8Y,) und (VJYSch,X_ZSch,X) zusammenfallen wirden und sich kein instabiler
Bereich ergdbe. Demzufolge gilt: alles was die StolRverluste minimiert, reduziert auch labile
Bereiche. Dazu kommen Malnahmen wie kleine f,, langere Schaufeln, um den
Schaufeldruck zu reduzieren, gro3e Abstande von Laufradaustritt zu Leitrad-
/Gehausebeginn und einige mehr. Folge instabiler Arbeitsweise kann das sog. ,Pumpen®
sein, welches potentiell Schadigungen 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 Leckagestrome bedacht werden, ist das Ergebnis aus [19] sicher
plausibler als eine zu niedrig veranschlagte Kennlinie. Ob lberhaupt und wenn ja, welche
Rechnung denn nun genauer ist, lasst 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 Ubereinstimmung von Modell- und tatséchlicher
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 Ubereinstimme und diese
Informationen daher ebenfalls nitzlich und verwendbar seien, um den Optimierungsprozess

voranzutreiben und Trends aus Parametervariationen zu erhalten [3], [4], [5], [20]
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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 Spiralgehduse mit Ablauf
durchgefiihrt. Die Erstellung der einzelnen Modelle basiert auf der Variation verschiedener
geometrischer Parameter an Laufrad und Spiralgehduse einer von einem Industriepartner
zur  Verflgung 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 m= 14,867%

» Forderhdhe H = 8,09m

» Drehzahl n = 1446,5—
min

»  Druckziffer Y = 0,959

* spez. Drehzahl n, = 36,6 min™"

Der zZulauf wurde als gerades Rohr mit einer Biegung nahe dem Laufradeintritt ausgefihrt,

wobei der Rohrdurchmesser D = 100mm betragt.

Das radiale Laufrad ist geschlossen ausgefiihrt und hat sechs rickwaérts gekrimmte
Schaufeln.  Am  Laufradeintritt  betragen die  Schaufelwinkel B, =~ 30°.  Der
Laufraddurchmesser am Eintritt betragt D; = 100mm und im Mittel betragen die
Umschlingungswinkel ¢, = 130°. Zur besseren Orientierung dient Abb. 20 mit einer

Darstellung des Laufrades und den tbrigen Stufenkomponenten.

An das Laufrad schlief3t sich das Spiralgehduse an, welches asymmetrisch und mit radialem
Austrittsstutzen ausgefiihrt ist. Die Spirale hat eine kreisformige Querschnittsflache und
beginnt auf einem Durchmesser Dsp = 194mm. Der Durchmesser am Austrittsstutzen betragt

Dps = 100mm 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
geflllt ist, sowie die Radseitenrdume. 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 Spiralgehduses auf. Die

Verwindungen aus dem originalen Modell kénnen nur angenahert werden. Zur Bestimmung
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des Einflusses der nicht oder abgeandert 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 Geh&use und

deren Variation

Das Hauptaugenmerk der Untersuchungen dieser Arbeit liegt auf der Beeinflussung von
Energieumsatz, Strémungsstruktur, Kennlinienverhalten und Wirkungsgrad in einer
einstufigen, radialen Kreiselpumpe. Diese GroRen sind allerdings nicht derart klar von
einander abzugrenzen, dass sich beispielsweise sagen lieRe, die Variation des
Laufraddurchmessers beeinflusse nur den Energieumsatz. Auch wenn laut der EULER-
Gleichung eine sehr hohe theoretische, spezifische Arbeit erreichbar ist, wenn D,
ausreichend grof3 gewahlt wird, werden Bedingungen, die sich hieraus fur den
Stromungskanal 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 Strémungsbedingungen, gepaart mit den
geometrischen Abmessungen am Laufradeintritt (Saugkante) und Laufradaustritt
(Druckkante) enthalten. Zusatzlich sind die Bedingungen im Bereich dazwischen, im
Schaufelkanal, zu beriicksichtigen.

Durch die Wahl einzelner geometrischer GréRRen, wie z.B. des Laufradeintrittswinkels ,, und
anderer allgemeiner Parameter, wie z.B. der Schaufelzahl z, werden konkrete Bedingungen
fur die Stromungsfihrung, den Energieumsatz etc. geschaffen. Entsprechend ihrer
Bedeutung fir die Beeinflussung der letztgenannten Grofen lassen sich den einzelnen

Bereichen Parameter zuordnen.

In ihrer Gesamtheit sind alle Parameter, die untersucht werden sollen, im Folgenden
aufgefiihrt und werden am Ende des Kapitels in einer Tabelle zusammengefasst dargestellt.

3.2.1 Saugkante

Die Saugkante hat die Aufgabe, die ankommende Strémung stof3frei aufzunehmen und ins
Laufrad weiterzuleiten. Die Ausfihrung und die Abmessungen dieses Bereiches bestimmen
somit die Pumpenzustrémung. Besonders im Regelfall der drallfreien Zustromung (o; = 90°)
hat die Saugkante zumindest theoretisch keinen Einfluss auf den Energieumsatz. lhr Einfluss
liegt vielmehr darin, Stof3- und Reibungsverluste zu minimieren, um so moglichst hohe

Wirkungsgrade zu erreichen.

Die wichtigsten geometrischen Parameter der Saugkante sind seine Lage und die
Ausfuhrung 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 schrag (c) liegen. Diese Wahl hat Einfluss auf die Form der
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Schaufeln des Laufrades. Wahrend der Fall (a) eine einfach gekrimmte Schaufel ermdglicht,
ist die Konsequenz aus (b) oder einer schragen Saugkante eine raumlich gekrimmte
Schaufel [16]. Diese Art liegt auch bei der hier untersuchten Pumpe vor, so dass

ausschlieZlich Variationen der Schaufeleintrittswinkel ; vorgenommen werden.

(@) (b) (c)

Abb. 21: Laufrad (schematisch) mit verschieden
Saugkantenpositionen, (a) parallel zur
Welle, (b) senkrecht zur Welle, (c)
diagonal zur Welle  Quelle: nach [18]

Die Winkel der Schaufeln am Eintritt bestimmen, ob eine stoRRfreie Anstrémung vorliegt oder

nicht und ob auf diese Art und Weise StolRverluste auftreten.

Tatsachlich ist der Einfluss des Eintrittswinkels auf den Wirkungsgrad und den
Kennlinienverlauf sehr grof3, wie verschiedene Untersuchungen zu diesem Thema
untermauern. So wurden in [6] Experimente durchgefiihrt, welche zu dem Ergebnis kommen,
dass es bei nicht stof3freier Anstrémung zu Ablésungen an der Eintrittskante kommt. Je nach
Massenstrom entwickeln sich die in Abs. 2.3.2.4 beschriebenen (rotierenden) Ablésungen,
die in das Laufrad Ubertragen werden und zu grofRen Verlusten fuhren. Ferner wird
konstatiert, dass durch die saugseitige Ablésung vermehrt ,jet-wake‘-Phanomene, also
Sekundarstromungen 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 gro3e Relativgeschwindigkeiten am Eintritt zur

Folge haben.

In Abb. 22 ist das Geschwindigkeitsdreieck der Basisgeometrie am Laufradeintritt zu sehen.
Die diunnen, kontinuierlichen blauen (Tragscheibe) und griinen (Deckscheibe) Linien stellen
die Geschwindigkeitsdreiecke an der Schaufelvorderkante dar. Durch die dicken farbigen
Linien ist zu sehen, wie die Schaufelwinkel ausgefuhrt sind. Es ist zu sehen, dass ; an der
Tragscheibe groRer gewahlt werden muisste, um ein stol3freies Anstromen zu gewahrleisten.

Eine Nachrechnung des geforderten Winkels ergibt, dass [; an dieser Stelle 35° betragen
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sollte. Die Parametervariation besteht demzufolge darin, Uber die gesamte Schaufelhthe

eine stolRfreie Anstromung herzustellen und die Auswirkungen zu untersuchen

cm [m/s]|

Leading edge

Abb. 22: Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintritt der
Basisgeometrie

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

Kapiteln beschrieben, sodass an dieser Stelle unmittelbar zur Erlauterung ihrer

geometrischen Parameter Ubergegangen werden soll. Dazu zadhlen die folgenden drei

Grolen:
» Laufschaufelaustrittswinkel B,
» Laufraddurchmesser D,
» Laufradaustrittsbreite b,.

3.2.2.1 Laufschaufelaustrittswinkel 8,
Wie wichtig gerade B, fur den Wirkungsgrad und den Kennlinienverlauf ist, lasst 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 groRen Einfluss auf die
Kennlinien und die Strémung. Der Laufschaufelaustrittswinkel entscheidet Uber die Form des
Strémungskanals, die einer der in Abb. 23 gezeigten Formen entsprechen muss. Die
prinzipiellen Grundfélle entstehen durch:

* B, < 90°, Laufschaufeln riickwarts gekrimmt (a),

= 3, =90°, Laufschaufeln radial endend (b),

= B, > 90°, Laufschaufeln vorwarts gekrimmt (c).
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Abb. 23: Verschiedene Laufschaufelaustrittswinkel und Kanalformen
Quelle: [16]

Zur Verdeutlichung dient Abb. 24, in welcher auch zu sehen ist, wie sich der Energieumsatz
im Laufrad, in Abhangigkeit von B, ausgedrickt, Uber die Geschwindigkeiten andert. Es ist
zu sehen, dass die Absolutgeschwindigkeit mit steigendem Winkel wéachst, womit auch der
dynamische Energieanteil in der Stromung wachst [16].

Abb. 24: Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradaustritt
in Abhangigkeit vom Schaufelwinkel
Quelle: [16]

Aus Abb. 23 ist zu entnehmen, dass abnehmende ,-Winkel langere Kanéle bedingen.
Diese haben, neben der besseren Stromungsfiihrung, vor allem den Vorteil, dass auf einer
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langeren Strecke eine sanftere Kanalerweiterung zu realisieren ist und somit Ablésungen
vermieden werden kénnen [18]. In der Arbeit von Blanco-Marigorta [3] wurde dies anhand
numerischer Untersuchungen bestatigt. Hier zeigten sich reduzierte Verformungen in der
Stromungsstruktur  beim Einsatz rickwarts gekrimmter Schaufeln, wahrend eine

Vorwartskrimmung zu Abldsungen auf der Schaufelsaugseite fihrte.

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

VL
Yscho = Uz[up — Dzbznfz‘?Ot B2] (4.1)

ist der Zusammenhang zwischen , und der spezifischen Arbeit, die vom Laufrad tUbertragen
wird, zu sehen. Auch wenn in dieser Gleichung die Verluste unberiicksichtigt bleiben, ist
abzuleiten, dass mit steigenden Laufradaustrittswinkeln auch die umgesetzte Energie
wachst. Nachteile, die sich fir die rickwarts gekrimmten Laufschaufeln ergeben, werden
durch deren bessere Stromungsfiihrung sogar in dem Malde ausgeglichen, dass trotz
vermehrter Reibungsverluste bessere Wirkungsgrade vorliegen [18]. Besonders von
Baharoudis [22] wird auf diesen Charakter der Strémungsfihrung eingegangen und
festgestellt, dass sich in Folge groerer Austrittswinkel zwar flachere Kennlinien und hdhere
Forderhdhen erreichen lassen, aber ebenso das absolute Wirkungsgradmaximum bei
kleinsten Winkeln fur B, auftritt (Abb. 25). Die ,bessere® Stromungsfihrung aul3erst sich z.B.
in einer besseren Anstromung der Spiralenzunge und darin, dass bei hoheren
Laufradaustrittswinkeln (ca. B, = 50°) Rezirkulationen auftraten, die vorher (8, = 20°) nicht

auftraten.
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Abb. 25:; Vorausberechneter Wirkungsgrad und vorausberechnete Férderhéhe (normiert) bei
verschiedenen Laufschaufelaustrittswinkeln

Quelle: [22]

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

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

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

besteht die Variation von B, darin, ausgehend von der Basisgeometrie mit B, = 30° den

Winkel um +5° zu verandern.

Neben der Anderung an den Geschwindigkeitsdreiecken kommt es auch zu verdnderten

Winkelverlaufen entlang der Schaufel. In Abb. 26 ist zu sehen, wie sich die Winkelverlaufe

der Basisgeometrie gegentiber den beiden Varianten mit gréRerem und kleinerem Winkel

verhalten.
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Abb. 26: Betaverlauf Uber der Laufschaufel fir g, = 25° (links), B, = 30° (mitte) und

B2 =35° (rechts).
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Bei dem kleineren Austrittswinkel bildet sich das schon in der Basisgeometrie vorhandene
Maximum an der Tragscheibenseite noch starker aus, wéhrend in allen anderen Féllen die
Verlaufe etwas flacher ausfallen. Andersherum kommt es bei der WinkelvergrofRerung zu
einem ebeneren Verlauf an der Tragscheibe und einer Verstarkung der schon in der
Basisgeometrie vorhandenen g-Verlaufe an der Deckscheibe sowie in der Mitte der
Schaufel. GroRe Maxima oder Minima im Schaufelverlauf fiuhren zu schlechteren
Wirkungsgraden, da es zu einem ungleichmaRigeren Druckverlauf entlang der Schaufeln
kommt und somit Ungleichférmigkeiten in der Stromung entstehen.

3.2.2.2 Laufraddurchmesser D,

Der Laufradauf3endurchmesser ist eine besonders charakteristische GrofRe bei radialen
Kreiselpumpen, deren besondere Bedeutung fir den Arbeitsumsatz [23] sich schon aus
verschiedenen  Kennzahldefinitionen, wie z.B. der Druckzahl, herleitet. Der
Laufraddurchmesser bestimmt die Geschwindigkeitskomponente u, am Laufradumfang und
nimmt, da diese Bestandteil der EULER-Gleichung ist, damit auch direkt Einfluss auf die
Forderhdhe. Der Einfluss des Austrittsdurchmessers auf den Wirkungsgrad und somit auch
den Kennlinienverlauf leitet sich aus der Variation der Stromungskanallange ab. Auch hier
gilt, dass langere Kandle die Reibungsverluste erhthen, dagegen aber auch die
Schaufelbelastung aus der Umstromung senken. Die Schaufelbelastung hinsichtlich der
Fliehkraftbeanspruchung sollte ebenfalls beachtet werden, da die Umfangsgeschwindigkeit
durch die maximale Fliehkraft, die die Schaufel aushalten kann, limitiert wird.

Veranderungen im Verlauf der Kennlinie werden am besten sichtbar, wenn D, bei ansonsten
konstanten Bedingungen (n, V) variiert wird. Giilich [11] leitet ausfiihrlich her, dass
beispielsweise eine D,-Reduzierung wegen der kirzeren Kandle zu einer geringeren

Umlenkung der Stromung und zu steileren Kennlinien fihrt.

Auch in einigen Veroffentlichungen sind Hinweise auf die beschriebenen Zusammenhénge
und ihre Untersuchung zu finden. So wird von Asuaje et al. [1] und ebenso von Bacharoudis
et al. [22] eine eindeutige Abhangigkeit des Laufradaustrittsdurchmessers und der -breite
von der Forderhthe festgestellt. Der Einfluss der Laufradaustrittsbreite (b,) wird allerdings
selten ausfihrlich untersucht. Es lasst sich lediglich konstatieren, dass es durch die Variation
der Kanalbreite am Laufradaustritt zu Veranderungen im Geschwindigkeitsprofil kommt [1].
Aus diesem Grund werden die Variationen dieser beiden geometrischen GréRen auch
zusammenhangend untersucht. Die Strategie besteht darin, die Durchstromflache am

Laufradaustritt  (4,) entsprechend einer vorgegebenen Anderung der absoluten

Meridianstromungkomponente am Laufradaustritt c,,, = 1,5? um +15% zu variieren. Es

ergeben sich fiir die vergréRerte Querschnittsfliche A, = 12504,38mm? und fiir die

verringerte Querschnittsflache A,_ = 9242,37mm?. Der Wert der Ausgangsgeometrie liegt
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demnach bei A, = 10628,01mm? Die neuen Querschnitte werden auf unterschiedlichen
Wegen eingestellt:

¢ Erh6hung/Reduzierung von D, bei konstantem b,

¢ Erh6hung/Reduzierung von b, bei konstantem D,,

e prozentual gleiche Erh6hung/Reduzierung von D, und b,
sodass sich die Einfliisse der Anderungen der einzelnen Parameter untersuchen lassen.

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

aufgeschlusselt.

Abb. 27: Variation der Durchstromflache am
Laufradaustritt durch Anderung von
D, und b2

3.2.3 Schaufelkanal

Nach den Variationen an Saug- und Druckkante werden schlielich auch Anderungen an der
Strémungskanalausfiihrung vorgenommen. Diese sehen vor, Uber Anderungen der
Schaufelzahlen und des Umschlingungswinkels die Breite und Lange des Kanals zu

variieren.

3.2.3.1 Schaufelanzahl z

Die Wahl der Schaufelanzahl beeinflusst in groBem Malie die Stromungsverhéltnisse
wahrend der Durchstrdmung des Laufrades. lhre Wahl héngt von rein empirischen Formeln
und Erfahrungswerten ab, d.h. es gibt keine Formel, mit der sich eine optimale Schaufelzahl

berechnen lielRe.

Im Allgemeinen fihrt eine kleinere Schaufelzahl zu einer geringeren Verengung des
Saugkantenquerschnitts und damit zu kleineren Beschleunigungen von c, auf ¢;. Es kommt

daher zu einem besserem Saugverhalten und geringerer Kavitationsgefahr. Durch die
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reduzierte Reibflache werden auch die Reibungsverluste und der Fertigungsaufwand
reduziert [16].

Dem gegenlber stehen die Nachteile, deren bedeutendster die schlechtere
Stromungsfihrung bei zunehmenden Kanalquerschnitten ist. Durch die schlechtere
Umlenkung der Stromung kommt es zu groRerer Minderleistung und folglich sinkender
Forderhdhe, sodass schlieRlich auch die Schaufelbelastung wachst, wenn bei reduzierter
Schaufelzahl der Massenstrom konstant gehalten wird. Gegenteiliges Verhalten tritt in allen
Punkten bei groReren Schaufelzahlen auf. Aus diesen Uberlegungen heraus hat Pfleiderer
die Bedeutung der Schaufelzahl derart gewiirdigt, dass er sie selbst zu einer KenngrofRe der
Maschinen ernennt [18].

Die Grenzen der Anderung der Schaufelzahl ergeben sich aus verschiedenen Quellen [18],
[16], in denen von Werten zwischen z =5...15 die Rede ist. Allerdings gibt es auch
Ausnahmen in, welchen Maschinen mit vier Schaufeln gebaut werden. Konkret werden in
diese Versuchsreihe die Werte z = 4,6 (Basisgeometrie) und 8 fir die Schaufelanzahl

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

Abb. 28: Variation der Schaufelzahl von 4 (links) auf 8 (rechts)

3.2.3.2 Umschlingungswinkel ¢,

Letzter  Untersuchungspunkt der Laufradgeometrie ist die  Variation des
Umschlingungswinkels der Laufschaufeln. Diese Grolle hat &hnlichen Einfluss wie die
Variation der Laufschaufelzahl. Es wird Uber ¢, die Lange der Schaufeln geédndert und im
Bereich der Schaufeliberdeckung der Strémungskanal verengt oder erweitert. Es kommt
also entweder zu besserer Stromungsfiihrung, gepaart mit erhdhter Reibung und reduzierter
Schaufelbelastung bei einem groRBerem Umschlingungswinkel oder zu geringerer
Stromungsbeeinflussung in  Kombination mit verminderter Reibung und hoéherer
Schaufelbelastung bei reduzierten werten fir ¢,. FUr den Umschlingungswinkel gilt

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



Rudiger Lange D 336/10 Seite 45 von 98

experimentell zu ermitteln ist. Auch fir Versuche mit veranderten Umschlingungswinkeln
lassen sich Quellen anfuhren, die sich mit deren Auswirkungen beschéftigen. Eine sehr
anschauliche Studie wurde von Grapas et al. [24] durchgefiihrt. Ihr Ziel war die Optimierung
einer radialen Kreiselpumpe Uber die wichtigsten geometrischen Parameter, zu denen auch
der Umschlingungswinkel gezahlt wird. Bezlglich dieser GroRe bestatigen die Ergebnisse
die Existenz eines optimalen Umschlingungswinkels fir maximale Wirkungsgrade (Abb. 29).

Der in diesem Bild vorliegende Umschlingungswinkel ist mit 8, = ¢,, = 70° eher klein und
auf die hohe Schaufelzahl von z = 9 zurickzufiihren, bei einem Laufradaul3endurchmesser

von D, = 190mm.

|
O 20 40 60 80 100 120
Q (m3/h)

Abb. 29: Wirkungsgrad in Abhangigkeit vom
Umschlingungswinkel (hier 8y,)

Quelle: [24]

In einigen Auslegungsrichtlinien wird fir ¢, ein Wert von 120°...150° vorgeschlagen und
dieser Empfehlung wird auch bei Festlegung der Variationsgrenzen gefolgt. Die
Basisgeometrie wurde mit einem mittleren Winkel ¢, = 130° ausgefiihrt. Die neuen Winkel
ergeben sich aus Addition oder Subtraktion von 10° zu diesen Werten. Die entstehenden

Laufradgeometrien sind in Abb. 30 dargestellt.
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Abb. 30: Variation des Umschlingungswinkels ¢,,; rot: +10°, grau:
Basisgeometrie, blau: -10°

3.2.4 Geometrische Varianten des Spiralgehauses

Untersuchungen zur Gestaltung verlustarmer Spiralgehduse gibt es schon seit vielen
Jahrzehnten mit unterschiedlichsten Ansatzen. So verfolgt beispielsweise die Arbeit von
Kowalik et al. [17] den Ansatz der Kopplung der Auslegungsansétze 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 geandert werden, um Wirkungsgrad und

Stromungsuntersuchungen an Spiralgehausen vorzunehmen, sind:

¢ die Gehauseform hinsichtlich ihrer Symmetrie,
e der Zungenabstand vom Laufrad und

e die Ausfiihrung des Austrittsstutzens.
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3.2.4.1 Symmetrische und unsymmetrische Spiralgehause

Die Entscheidung, ob ein symmetrisches oder unsymmetrisches Gehause ausgefiihrt wird,
hangt von den Erfahrungen der Entwickler und z.B. den Platzverhéltnissen am Einsatzort ab.
Nach [10] wird in der Praxis haufiger 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 Gehause (Abb. 31), Uberrascht. Allerdings sollte dabei beachtet werden,
dass unsymmetrische Spiralgehduse auch zu ungleichférmigen Strémungen am
Impelleraustritt fihren [3]. Die in der Basisgeometrie verwendete Spirale ist unsymmetrisch,
sodass eine Modifikation zu einem symmetrischen Gehause vorgenommen wurde, um die

auftretenden Effekte vergleichen zu kénnen (Abb. 32).
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_ _ Abb. 32: Variierter
Abb. 31: Vergleich symmetrischer und Spiralenquerschnitt
unsymmetrischer Spiralgehause (schwazumrandet
Quelle: [10] symmetrisch)

3.2.4.2 Zungenabstand

Der Abstand der Spiralenzunge vom Laufradaustritt beeinflusst in hohem Maflie die
Stromung im Gehause 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 VergroRerung des Abstandes von Zunge und Laufradaustritt kommt es zu einer
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Stromungsglattung und  Ausgleichserscheinungen  von
Ablenkungen. Diese Effekte flhren dazu, dass die
Ruckwirkung der Ablenkung um die Zunge gemindert wird und
somit das Laufrad in zunehmend gleichférmiger Strémung
arbeiten kann, was sich positiv auf die erreichbaren

Wirkungsgrade auswirkt [9].

Um dies zu testen, wird ein schaufelloser Ringraum zwischen
Laufradaustritt und Spiraleneintritt eingefligt. Seine Dimension
ergibt sich nach Vorgabe zu D,y = 1,3...1,7 D, = 244mm [16]
(Abb. 33).

Abb. 33: Spirale mit vergréRertem
schaufellosem Ringraum

(rot umrandet)

3.2.4.3 Variation des Austrittsstutzens

Aus der Uberlegung heraus, dass ein gekrimmter Kanal hohere Reibungsverluste aufweist

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

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

Vorgabe des Austrittsdurchmessers Dgp = 100mm abgeleitet. In diesem Zusammenhang

liegt leider keine Quelle vor, aber in Hinblick auf die veranderte Strémungsfiihrung und die

Untersuchung von Ablésungen, Kennlinien und der Sekundarstromungsstruktur in beiden

Diffusoren lassen sich eventuell nuitzliche
Ruckschlisse auf die bessere
Stromungsfiihrung ziehen (Abb. 34).

Abb. 34: Variation des Spiralenaustritts von

radialem zu tangentialem Diffusor
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Tabelle 2 Auflistung der Geometrievariationen an Laufrad und Spiralgehause

Geometrievariationen

Ausgangswert Variation
Laufrad
Schaufelwinkel
stolRfreie Anstromung
Eintritt herstellen
Austritt B, =30° | £5°
Schaufelzahl 6 +2
Umschlingungs-
winkel ¢, =131,0° [ +10°
Az Az
Durchstrémfldche | = 0,0106m? [ = 0,0125m? A, , = 0,00924m?
b, b,
am Austritt A, b, =199mm |= 23,41mm |b, =19,9mm [=17,31mm
D, D,
D, = 200mm |=170mm =147,84mm |D, = 170mm
b, b,
= 21,59mm = 18,55mm
D, D,
= 184,45mm = 158,44mm

Spiralgehduse

Modellierung eines Leitrings
Anderung der unsymmetrischen Ausfiihrung in eine symmetrische

Anderung des radialen Druckstutzens in eine tangentiale Ausfiihrung
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4 Numerische Stromungssimulation

Die Untersuchungen, die im Rahmen dieser Arbeit durchgefihrt werden, beruhen
ausschlie3lich auf numerischen Simulationen mit zwei verschiedenen kommerziellen

Programmpaketen.

4.1 Theoretische Grundlagen

Reale Stromungen kénnen vollstandig durch partielle Differentialgleichungen beschrieben
werden, die sich allerdings nur fir Sonderfélle exakt I6sen lassen. Durch die Aufteilung eines
beliebigen Rechengebiets in eine Vielzahl kleiner Zellen lassen sich die Gleichungen in
diesen Zellen jedoch mit vertretbarem Aufwand naherungsweise ldsen.

4.1.1 Navier-Stokes-Gleichungen zur Beschreibung von Strémungen

Als Navier-Stokes-Gleichungen (NSG) werden die funf Erhaltungsgleichungen von Impuls,
Masse und Energie bezeichnet, mit denen es mdbglich ist, Stromungen vollstandig zu
beschreiben. Bei der Betrachtung einer dreidimensionalen, inkompressiblen Strémung mit
den Relativgeschwindigkeiten wy, wy, w, in kartesischen Koordinaten und Rotation um die z-

Achse, ist der Impulssatz wie folgt definiert:

Swy Swy Swy dwy 16p 5
5t + wy x + wy 5y + wy, 52 +E§—m X+ 20wy =

(4.1)

8*w, 6*w, &*w o, O 8t 1
V< x x x)_l_ _x_l_ xy+ xzy

Sx? + Sy? 6z° Sx 8y 6z 7 p

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 Bericksichtigung der Schwerkraft dar. Auf
der rechten Seite finden sich die Terme fir die molekulare Z&higkeit und die Verluste durch
turbulenten Impulsaustausch [11]. Diese Gleichung ist eine allgemeine Form und enthélt
somit auch die Sonderféalle fur Rotation, Reibung und Turbulenz. Die vollstandigen NSG
beinhalten auRerdem die Impulssédtze der anderen Raumrichtungen und die
Energieerhaltungssatze, die aber an dieser Stelle weggelassen werden, da nur das Prinzip
der Entstehung reynoldsgemittelter-NSG erklart werden soll. Mit der Kontinuitatsgleichung
(5.2) bilden die Impulsgleichungen aller Raumrichtungen ein geschlossenes System vier
partieller Differenzialgleichungen mit den Unbekannten: p, wy, wy, und w,.

Sw, N 5& N Sw,
ox &y 6z

=0 (4.2)
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Da der Rechenaufwand zur Losung dieser Gleichungen bei Verwendung von
Momentanwerten fur wy, wy und w, zu grol3 ware, verwendet man fur diese und alle
anderen Strémungsgréen die Summe ihrer niederfrequenten Mittelwerte und
hochfrequenten SchwankungsgréfRen. Konkret bedeutet das beispielsweise fir die
Geschwindigkeit als Stromungsgrofie:

Wy, = w + w'(t). (4.3)

Die NSG gehen damit Uber in die Reynolds-gemittelten-NS-Gleichungen (RANS). Wahrend
der erste Term auf der rechten Seite in Gleichung 5.3 nur die normalen zeitlichen
Schwankungen in der Stromung erfasst, kdnnen die hochfrequenten Terme (w’(t)) auch
Turbulenzen erfassen. Diese Terme sind unbekannt, aber fir die Beschreibung der, durch
turbulenten Impulsaustausch verursachten Spannungen, sog. ,Reynolds-Spannungen®,
zwingend bendtigt. Sie werden daher durch Turbulenzmodelle ersetzt, was praktisch dazu
fuhrt, dass sehr kleine Turbulenzen nicht mehr durch das Rechennetz aufgel6st werden
missen. Der Vorteil ist, dass die Rechnungen vereinfacht werden und das Rechennetz
grober gewahlt werden darf. Im Gegenzug beinhaltet diese Methode jedoch den Nachteil,
dass die Genauigkeit der Ergebnisse nun stark vom gewahlten Turbulenzmodell abhangt.

4.1.2 Turbulenzmodelle

Turbulenzmodelle dienen dazu, unbekannte turbulente Spannungen in Abhangigkeit von den
mittleren  StrdmungsgréRen zu modellieren. Da es eine Vielzahl verschiedener
Turbulenzmodelle gibt, ist es sehr wichtig, das richtige Modell fir den jeweiligen Fall
auszuwahlen. 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 flihrt daher zu grof3er Unsicherheit bei der Anwendung von
Turbulenzmodellen, dem sich nur durch einen regen Erfahrungsaustausch und gezielte

Experimente entgegenwirken lasst.

Haufig beruhen Turbulenzmodelle auf der Wirbelviskositat v, (Wirbelviskositatsmodelle), die
durch die o6rtliche Stromung bedingt ist und durch einen GeschwindigkeitsmafRstab ,V;“ und
einen  Ladngenmafstab L., zu v, =VL, beschrieben wird. Anhand der
Differentialgleichungen zur Beschreibung des Transports der Turbulenzgrof3en im
Stromungsgebiet 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 naher 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 Hauptstromung transportiert.
Diese Stromung lasst sich nicht algebraisch (mittels Null-Gleichungs-Modell) lésen,
weswegen die Verteilung charakteristischer Grof3en der Turbulenz im Strémungsfeld mit
Hilfe von Transportgleichungen modelliert wird [26]. Zu den Zwei-Gleichungsmodellen

gehdren k — € —, k— w — und SST- (Shear Stress Transport) Modelle.

Das k—e—Modell beinhaltet zwei Transportgleichungen fur die turbulente kinetische
Energie (k) und die turbulente Dissipation (€). Dieses Modell ist stabil und war lange Zeit der
Industriestandard. Die Schwéchen liegen in der Modellierung von Ablésungen, die in Folge
von Druckgradienten an der Wand entstehen, was sich konkret darin &uf3ert, dass die
Abldsung zu spéat und das Abldsegebiet zu klein berechnet werden. Das Ergebnis ist damit

zu optimistisch, sodass als Weiterentwicklung das k — w —Modell entstand.

Im k — w —Modell wird anstelle der turbulenten Dissipation (¢) die turbulente Frequenz (w)
verwendet. Dadurch werden schon bei geringerer Grenzschichtauflosung genauere
Ergebnisse hinsichtlich der Strémungen in Wandnahe erzielt. Allerdings ist dieses Modell

dem k — e —Modell im Inneren des Stromungsfeldes an Genauigkeit unterlegen.

Um die Schwachen beider Modelle zu umgehen, wurde das SST-Modell entwickelt, welches
die guten Eigenschaften beider vorheriger Modelle kombiniert. Die guten Ergebnisse, die das
k — w —Modell in Wandnahe liefert, fihren zusammen mit der genaueren Modellierung der
Strémung im restlichen Stréomungsfeld, zu besseren Ergebnisse auch bei abgeltsten
Strémungen. Zudem ist das SST-Modell sehr robust und der Zeitaufwand bleibt akzeptabel.

Neben den beschriebenen Turbulenzmodellen, die unter Voraussetzung einer
richtungsunabhangigen Turbulenz zu den isotropen Wirbelviskositatsmodellen gehdéren, gibt
es auch die anisotropen Reynoldsspannungsmodelle. Mit ihnen sind starke
Sekundarstrémungen genauer, dafir allerdings mit erheblich gréfRerem Zeitaufwand zu
berechnen.

Versuche, die durchgefiihrt wurden, um die Zuverlassigkeit 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
(ng =32 %) mit der Software CFX 5.5 und TascFlow 2.12 von Asuaje et al. [15] simuliert.

Die Ergebnisse waren bei allen verwendeten Modellen (k — €, k — w, SST) gleich. Hingegen
fuhrten Versuche von Roberts et al. [4] bei der Simulation eines Radialkompressors mit CFX
5.6 zu einer Préferenz fir das SST-Modell.

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

€ —Modell als das jeweils geeignetste Modell verwendet.
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4.1.2.1 Behandlung wandnaher Stromungen
Innerhalb der Turbulenzmodellierung spielen die Wandfunktionen eine besondere Rolle. Um
wandnahe Stromungseffekte mit anderen Strémungen vergleichen zu kénnen, wird das

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

u yu. , T™w
+ Lyt = tu. = / ] 4.4
u = u y = v mitu; = . ( )

Die Bezugsgeschwindigkeit ist u;, die auch Wandschubspannungsgeschwindigkeit genannt
wird, da sie mit Hilfe von ty (Wandschubspannung) gebildet wird. Wegen der Ahnlichkeit
turbulenter Strémungen bei hohen Reynoldszahlen gilt fir die in Wandkoordinaten
aufgetragene dimensionslose Geschwindigkeit in der wandnahen Schicht u™ eine universelle
GesetzmaRigkeit, die als ,logarithmisches® Wandgesetz bezeichnet wird. Mathematisch
ausgedrickt lautet dieses:
ut = 2441Iny*t +5,2 (4.5)

In unmittelbarer Wandnéhe ist die Turbulenz durch die Haftbedingung gedampft. Hier wird
die Stromung durch die molekulare Viskositdt dominiert und eine lineare
Geschwindigkeitsverteilung u* = y* angenommen. Diese Unterschicht der wandnahen
Strémung wird als ,viskose Unterschicht® bezeichnet. Der Schnittpunkt des linearen Profils in
der viskosen Unterschicht mit dem logarithmischen Profil in der wandnahen Schicht liegt bei
y* =12,8. In Abb. 35 sind die Geschwindigkeitsprofile in Wandnahe in linearer Form

dargestellt.

ut - wandnahe Zone
il

=yt

u

1
ut=galny*+52
log. Wandgeéetz

T

] -
viskose Unterschicht

-+

y

Abb. 35 Geschwindigskeitsprofile in der
viskosen Unterschicht und der
wandnahen Schicht

Quelle: [26]
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Zur Auflosung der viskosen Unterschicht sind dimensionslose Abstande von ,y* = 1“ im
Rechennetz nétig, die durch das Einfuigen von ,Boundary-Layern® erzielt werden kénnen.
Diese Modellierung wird bei den k — ¢ (fur kleine Reynoldszahlen), den k — w, und den SST-
Modellen verwendet. AuRerhalb der viskosen Unterschicht und fir groRere Werte von
.yt =30...100“ (grobere Netze) greift das logarithmische Wandgesetz, welches bei k —
€ —Modellen angewendet wird, da die hier implementierten Transportgleichungen in

unmittelbarer Wandnahe keine sinnvollen Resultate liefern.

In der Simulation der Stromungen nahe der Wande unterscheiden sich die beiden benutzten

Programme Ansys und PumpLinx deutlich voneinander.

Die Ansysoberflache bietet zur Wandbehandlung eine Auto-Wall-Treatment-Funktion (engl:
automatische Wandbehandlung) fir alle k —w —Modelle an. Diese Funktion wechselt
automatisch, je nach Gitterauflosung, zwischen der Berechnung der Wandschichten durch
eine Wandfunktion, welche die viskose Unterschicht mittels empirischer Formeln Gberbrickt,
und der ,Low-Reynolds*-Methode, welche die Details der Grenzschichtstromung bis an die
Wand berechnet. Die letzte Methode kommt ohne zusétzliche Annahmen hinsichtlich der
Variation von Variablen nahe der Wand aus und bendétigt eine sehr feine Auflésung der
Grenzschicht mit mindestens 10 Knoten. Dadurch steigt bei dieser Methode der

Rechenaufwand stark an.

In PumpLinx erfolgt die Wandbehandlung nur Giber die logarithmische Wandfunktion, da zum
Einen keine feine Auflésung des Netzes in Wandnéhe mdoglich ist (es werden zumeist
yt > 100 realisiert) und zum Anderen das k — ¢ —Modell verwendet wird. Dadurch werden
schnellere Rechenzeiten beglnstigt und der Ressourcenaufwand gesenkt. Auf die
unterschiedlichen Netze wird im folgenden Kapitel eingegangen, die Unterschiede in den

Ergebnissen werden in Kapitel 5 naher beleuchtet.

4.1.3 Diskretisierung und Netzgenerierung

Zur Losung 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
Stromungsgebietes in eine diskrete Uberfihrt wird. Die Stromungsvariablen 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 beziglich Flexibilitat und Genauigkeit bei
den Berechnungen (Abb. 36).
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Flexibilitiit
A

» Genauigkeit

Abb. 36: Einteilung der Diskretisierungsmethoden
Quelle: [37]

In heutigen numerischen Strémungssimulationen wird hauptsachlich die FVYM angewendet,
die aus der integralen Formulierung der Differenzialgleichungen abgeleitet ist. lhre Vorteile

liegen in einer guten Flexibilitat und Genauigkeit bei Unstetigkeiten wie z.B. Stdl3en.

Um (Uberhaupt eine Diskretisierung vornehmen zu koénnen, muss allerdings ein
Geometriemodell des zu berechnenden Bauteils vorliegen, welches das Strémungsgebiet
vollstdndig durch Koordinaten beschreibt. Ein solches Modell wurde fur diese Arbeit in
mehreren Schritten erstellt.

Grundlage bildet ein mit der Auslegungssoftware CFturbo erstelltes Kreiselpumpenmodell,
bestehend aus Laufrad und Geh&ause. AnschlieBend 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 fir 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 gewahrleistet werden, dass keine Licken (engl.: gaps) in der Oberflache entstehen.
Im Falle der Simulation mit ,undichten® Modellen tritt Fluid durch die Licken aus und die
Ergebnisse werden verfélscht. In Abb. 37 ist eine Kante dargestellt, an der sich zwei Flachen
treffen. Links ist eine Liicke zu erkennen, welche im rechten Bild fehlt, weil die begrenzenden
Knoten beider Flachen aufeinander liegen.
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Abb. 37: PumpLinx-Netz mit Licke (links) und geschlossen (rechts)

Allgemein gibt es zwei Arten von Rechennetzen, die in strukturierte und unstrukturierte Netze
unterschieden werden. Je nach Art ergeben sich spezifische Eigenschaften fur ein Netz:

o strukturierte Netze sind relativ unflexibel, meist quaderférmig 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 fur 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 ausgefihrt. 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)
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Bei der Erzeugung der Netze wurde, soweit es sich beeinflussen liel3 darauf geachtet, die

folgenden Anforderungen an die Qualitat numerischer Rechennetze zu erfilllen:

e die Netzlinien treffen mdglichst orthogonal auf Wande und einander,

s die Netzlinien schneiden sich nicht,

¢ die Netzlinien folgen der Stromungsrichtung so gut es geht,

¢ keine sprunghaften GréRenanderungen der Elemente im Netz,

e hohe Auflosung mit vielen Gitterpunkten in  Gebieten  hoher
Stromungsgradienten.

Wie aus den obigen Ausfuhrungen zur Grenzschichtberechnung hervorgeht, spielt
besonders der letzte Punkt an allen benetzten Wanden eine wichtige Rolle. Dazu sind in
Abb. 39 eine Laufschaufelvorderkante mit ICEM-Netz (links) und PumpLinx-Netz (rechts) im
Vergleich dargestellt. Eine Grenzschichtauflosung wird demnach nur bei dem Ansys-Netz
realisiert.

Abb. 39: Netzauflésung an Wanden: links Ansys ICEM und rechts PumpLinx

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.
Netzunabhangigkeitsstudie durchgefihrt werden sollte ( [11], [15]). Mit Hilfe dieser Studie
lasst sich der durch Diskretisierung entstandene Fehler minimieren, indem das Netz so lange

verfeinert wird, bis sich eine charakteristische GroRe der Berechnung, wie z.B. die
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Forderhdhe bei Kreiselpumpen trotz weiterer Verfeinerung des Netzes nicht mehr andert.
Diese Studie wurde den Untersuchungen der Geometrievariationen vorangestellt. In der
Abb. 40 ist zu sehen, wie Schwankungen der Forderh6he mit der Verfeinerung des Netzes
geringer werden. Die Wahl des letztendlichen Netzes wird entsprechend dem
Rechenaufwand und den Anforderungen an die Genauigkeit der Rechnungen gewahlt. Da
die Schwankungen der Férderh6he vom vorletzten zum letzten Ansys-Netz nur sehr gering
sind, die Rechenzeit aber fast verdoppelt wird, fallt 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 durchgeftihrt.

Netzunabhadngigkeitsstudie
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Abb. 40: Netzunabhangigkeitsstudie fir ICEM (Ansys-Netz) und PumpLinx
generierte Netze der Basisgeometrie

4.2 Aufbau der Simulationen in Ansys CFX 12.1 und PumplLinx 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 flie3t, 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 Flachen,
2. die Definition der Eigenschaften des Fluides,
3. die Definition der physikalischen Eigenschaften der Strémung.
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Laufrad
Zulauf
Spiralgehdause mit
ﬂ@ Ablauf
Y44
Abb. 41: Fluid-Domains fur die Definition der Rechnungen in Ansys und

PumpLinx

Die unter Punkt 1 definierten Flachen werden als Grenzflachen (engl.: Boundary) bezeichnet
und entsprechend ihrer Aufgaben mit Attributen versehen. Die wichtigsten sind der Einlass
(Inlet), der Auslass (Outlet), die Wéande (Walls) und die Ubergangsflachen zwischen
verschiedenen Referenzrahmen, wie rotierenden und statischen Bezugssystemen.
Entsprechend den Empfehlungen verschiedener Veroffentlichungen zur CFD-Simulationen
von Kreiselpumpen, siehe z.B. [15] , sowie der Hilfe von Ansys [27] wird am Einlass ein
Totaldruck von p,g = 101325Pa gewahlt und am Austritt ein Massenstrom vorgegeben, der
sich je nach Betriebspunkt zwischen 5,94kg/sund 23,77kg/s bewegt. Diese Kombination
fuhrt zu einem stabileren Verlauf der Rechnungen, was bedeutet, dass die Abbruchfehler der
Differenzengleichungen stetig kleiner werden. An den Wanden wird die Haftbedingung
angewendet, sie gelten ansonsten als glatt. Es ist wichtig den Zulauf und den Ablauf
moglichst lang zu gestalten, um ein zurlickflieBen von Fluid tber die Grenzen von Eintritts-
und Austritts6ffnung zu verhindern. Andernfalls wirden kinstlich Wande erzeugt und die

Ergebnisse verfalscht.

Besondere Bedeutung kommt der Definition der Ubergange vom Zulauf (statisch) zum
Laufrad (rotierend) und vom Laufrad zum Spiralgehduse (statisch) zu. Die Behandlung
erfolgt mit der Option ,General Grid Interface* (GGI) als Option der Interface —Modellierung
(Verbindungsflachen-Modellierung). Fur stationdre 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 stationar
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und die Bezugssysteme werden anschlielend Uber das ,Stage“ oder ,Frozen-Rotor"-

Interface verknupft.

Wahrend beim Stage-Interface alle StrémungsgréRen in Umfangsrichtung gemittelt werden,
erfolgt die Ubergabe zwischen den Bezugssystemen beim Frozen-Rotor-Interface ohne
diese Mittelung. Es wird lediglich ein Wechsel des Bezugssystems vorgenommen, wodurch
sich Stromungseigenschaften gut Ubertragen lassen. Da das Frozen-Rotor-Modell fir die
Rechnungen dieser Studie verwendet wird, soll kurz die zu erwartende Exaktheit an Hand

einiger Publikationen betrachtet werden.

Es stellt sich grundsatzlich die Frage, ob instationdre Strdomungsvorgange, wie sie am
Ubergang von Rotor und Stator stattfinden, mit stationdren Methoden berechnet werden
kénnen. Ein direkter Vergleich wurde von Dick et al. [28] mit Fluent 5.4 an zwei radialen
Kreiselpumpen durchgefiihrt. Die Autoren kommen darin zu dem Schluss, dass das
stationdre Modell im gewissen Umfang zu negative Werte ermittelt, wahrend die
instationaren Rechnungen eine sehr gute Ubereinstimmung haben. Wie auch in anderen
Untersuchungen gezeigt wird ( [29], [15], [19]) uvm., ist es also nicht nétig die stationdren
Ergebnisse zu verwerfen. Es ist lediglich zu beachten, dass die Ergebnisse der Simulation
mit groRerer Entfernung vom Betriebspunkt weiter von experimentell ermittelten Werten
abweichen und dass die Foérderhdhe stark von der Relativposition von Laufschaufeln und
Zunge abhangt [28].

SchlieRlich ist noch eine Zeitskale festzulegen, mit der die stationdre Losung erreicht werden
soll. Dahinter verbirgt sich, dass in Ansys von den Startbedingungen des Nutzers ausgehend
die Stromung transient mit einem falschen® Zeitwert berechnet wird, bis die stationare
Ldsung iterativ erreicht ist. Die Wahl dieses Wertes sollte mdglichst grol3 sein, um schnell
eine Konvergenz der Simulation zu erreichen. Unter Konvergenz wird in diesem
Zusammenhang das Erflllen der Differentialgleichungen verstanden. Bei den durchgefuhrten
Rechnungen betrug dieser Wert 0,006s, nach dem bei kleineren Werten nur sehr langsam
Konvergenz eintrat. Die Konvergenz wird 0Uber ein Residuum ausgedriickt - einen
Zahlenwert, der angibt, inwieweit die stationare Losung die Erhaltungsgleichung erfillt.
Konvergenz gilt im Allgemeinen als erreicht, wenn das Residuum der jeweiligen
Erhaltungsgleichung um 3-5 GroRenordnungen gesunken ist. Dies ist auf3erordentlich
wichtig, denn falls die Abweichungen nicht kleiner werden, nédhert sich die Lésung der
Simulation nicht der exakten Losung an, was schlie3lich dazu fuhrt, dass die Ergebnisse zu

verwerfen sind [11].

Alle Einstellungen, die getroffen wurden, sind in Tabelle 3 zur besseren Ubersichtlichkeit
zusammengefasst. Alle hier aufgeftihrten Einstellungen und Optionen bleiben fir jede
Pumpenvariante erhalten, mit Ausnahme vom Massenstrom. Um flir jede Pumpenvariation

Kennlinien aufzunehmen, wird der Massenstrom um +5%, +15%, +30%, +45%, +60% vom
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Auslegungspunkt variiert. Die einzelnen Simulationen werden anschlieRend mit dem

Ergebnis des vorausgehenden Betriebspunktes initialisiert, um Rechenzeit zu sparen.

4.2.2 Ablauf und Einstellungen in PumpLinx 2.1

Der grundsatzliche Ablauf zum Erstellen einer Rechnung in PumpLinx ist dem in Ansys sehr
ahnlich. Nach dem Import eines Geometriemodells wird dieses in verschiedene Volumina
aufgeteilt, die im einzelnen Einlass (Inlet), Laufrad (Impeller) und Spiralgehduse mit
Auslassrohr (Outlet) darstellen. AnschlieBend wird das unter Abs. 4.1.3 beschriebene
kartesische Netz in den einzelnen Volumina erzeugt und ein Modell fir die Rechnung
gewahlt. Das Rechenmodell legt neben anderen Spezifikationen beispielsweise fest, ob
stationdr oder instationar gerechnet wird und, ob Turbulenz modelliert werden soll. Der
nachste Schritt besteht in der Festlegung der Randbedingungen an den
Begrenzungsflachen, 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 Ubergangen definiert. Hier kommt
ebenfalls, wie oben erlautert, das ,Multiple Frame of Rotation*-Modell zur Anwendung.

Der wesentliche Unterschied beider Programmanwendungen besteht im Turbulenzmodell. In
PumpLinx ist zwischen dem k — e — und dem k — e — RNG —Modell zu wéhlen. Beim Test
beider Modelle konnten jedoch keine Unterschiede in den Ergebnissen festgestellt werden,

weshalb im Folgenden ausschlieBlich das Standard — k — e —Modell verwendet wird.

Die Einstellungen fur PumpLinx sind Tabelle 4 zu entnehmen. Fir die Kennlinienerstellung
gilt der gleiche Modus, wie er schon fur Ansys beschrieben wurde.
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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

Convergence Control
min. iterations

max. iterations
Timescale Control
Convergence Criteria
Residual Type

Residual target

High Resolution

20
100
Physical Timescale 0,066 [s]

RMS
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 k — e —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 Héalfte der Rechnungen wurde auf einem Intel Xenon X5427
3GHz Rechner mit vier Prozessorkernen und 32Gb Arbeitsspeicher mit dem Programmpaket
Ansys gerechnet und die andere Halfte 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, wahrend die PumpLinx-Rechnungen nach ca. 400-500
Iterationen und einer Zeit von etwa 2 Stunden konvergierten. Hier zeigt sich sehr deutlich die
grol3e Zeitersparnis der Simulationen mit PumpLinx gegeniber jenen mit Ansys, die auf das
strukturiertere Netz zurtickzufiihren ist. Das Konvergenzverhalten beider Simulationsansatze
ist in Abb. 42 zu sehen.
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Abb. 42: Konvergenzverhalten von Ansys, Abbruch nach 74 Iterationen (links) und
PumpLinx, Abbruch nach 500 Iterationen (rechts)

5.1 Auswertungsmethodik

Die Auswertung der Simulationen erfolgt an Hand von Druckzahl und Wirkungsgrad Uber der
Durchflussziffer, die mit Hilfe der von den CFD-Programmen errechneten Gré3en bestimmt
werden. Ergdnzend werden einige Bilder von Vektor- und Konturplots zur Darstellung von

Stromungsvorgangen und Druckverlaufen erstellt.

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

wahrend der Wirkungsgrad der Stufe wie folgt definiert wird:
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Apeot

noe =2 = 5D
P.S'ch PSch

In Gleichung 5.1 mit Ap:,, die Totaldruckdifferenz zwischen Eintritt (Inlet)- und Austritt
(Outlet) der Stufe, wie sie vom jeweiligen Programm berechnet ist, beschrieben. Pg., stellt
die errechnete, von den Schaufeln an das Fluid Ubertragene, Leistung dar und P, 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 mafl3geblich mit Ansys. Der
Grund hierfir ist, dass die in PumpLinx vorhandenen Madoglichkeiten der bildlichen
Darstellung von physikalischen GréRen nicht so umfangreich sind wie in Ansys. Zu
Vergleichszwecken waren zwar Darstellungen des Druckaufbaus und -verlaufs auf der
Tragscheibe und den Laufschaufeln aus beiden Programmen heranzuziehen, jedoch
brachten diese keinen weiteren Erkenntnisgewinn. In Abb. 43 ist demzufolge einmalig ein
Vergleich zweier Konturplots des statischen Druckverlaufs im Laufrad fir PumpLinx und
Ansys dargestellt. In der weiteren Untersuchung der Ergebnisse, werden die Grafiken zur

Stromungsuntersuchung ausschlieRlich dem Programm Ansys entnommen.
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Abb. 43: Konturbilder des statischen Drucks in PumpLinx (links)und Ansys (rechts)

Die Abb. 43 zeigt, dass die wesentlichen Konturen gut Uberstimmen. Bei der visuellen
Bewertung fallt auf, dass die Druckmaxima bei PumpLinx etwas groRer ausfallen als bei
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Ansys, was aber wahrscheinlich daran liegt, dass die Farbskala bei PumpLinx nur 8 Schritte

umfasst, wahrend es bei Ansys 10 sind.
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5.2 Vergleich der Originalgeometrie mit der Basisgeometrie aus CFturbo
Fur den Vergleich der dimensionslosen Forderhdhen ist in Abb. 44 die Druckziffer tGber der

Durchflusszahl von gemessener Pumpe, Original- und Basisgeometrie aufgetragen.

12 T T T T T T T

Druckziffer [-]

02 1 ] 1 1 1 1 ]
0.04 0.06 0.08 0.1 012 0.14 0.16 0.18

Durchflussziffer [-]

Basisgeom. Pump Linx —— Original Ansys CFA ———
Basisgeom. Ansys CFX — Pruefstandsmessung
Original Pump Linx —e— CFturbo

Abb. 44: Dimensionslose Darstellung der Férderhdhe als Druck- Gber der Durchflussziffer fir
die Prifstandsmessung der Originalpumpe und die Simulationen von Original- und
Basisgeometrie

Bei der mit ,CFturbo® betitelten Kennlinie in Abb. 44 handelt es sich um eine

Vorausberechnung nach der Stromfadentheorie, wie sie in Abs. 2.4 erwéhnt 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 fir 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
fur diese Pumpe, abgesehen von den Werten bei den gréfiten Massenstromen. Dies kann
daran liegen, dass der Bilanzraum fiir die Auswertung der Rechnungen anders gewahlt

wurde als der fir die durchgefiihrten Messungen an der Pumpe. Diese Vermutung lasst sich
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nicht verifizieren, da keine Informationen zur Durchfihrung der Messungen vorliegen. Wegen
der eventuell verminderten Reibungseinflisse 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 Forderh6hen dienen die Diagramme in Abb. 45, welche die relativen
Abweichungen der Foérderhdhen (Uber der Durchflusszahl, bezogen auf die
Prifstandsmessung, darstellen.

15
10

rel. Abweichung [%]

_3[:] 1 1 1 1 1 1
0.0 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 0.18

Durchflussziffer [-]

rel. Abweichung (Basisgeom. Pump Linx) ——
rel. Abweichung (Basisgeom. Ansys CFX) ——

rel. Abweichung (Originalgeom. Pump Linx)
rel. Abweichung (Originalgeom. Ansys CRX) ——
rel. Abweichung (CHurbo)

Abb. 45: Relative Abweichungen der Basis- und Originalgeom. von der gemessenen
Kennlinie; aufgetragen fur Ansys, Pump Linx und CFturbo

Der Verlauf des Graphen weist den deutlichsten Unterschied zwischen Messungen und
Simulation der Originalgeometrie bei den gréRten Massenstromen auf, genau wie dies auch
im Vergleich von Basis- und Originalgeometrie der Fall ist. Der besonders starke Unterschied
bei sehr groRen Massenstromen weist auf die Unsicherheiten der Simulationsprogramme in
diesem Bereich hin. Besonders ist zu erwéhnen, dass PumpLinx bei der Simulation der
Originalgeometrie, durchschnittlich 2% n&her an der gemessenen Kennlinie als Ansys liegt.

Bei der Berechnung der Forderhohe fur die Originalgeometrie weichen Ansys und PumpLinx
maximal 5% voneinander ab, bei der Basisgeometrie hingegen gut 8%.
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Die Grunde der mangelnden Ubereinstimmung von simulierten und vorausberechneten
Kennlinien sind die Unterschiede der eindimensionalen Methoden zur Vorausberechnung
und den tatsdchlichen dreidimensionalen Verhdltnissen in der Stromung. Die
vorausberechneten Kennlinien geben nur qualitativ Uberblick tiber das Verhalten der Pumpe,
da sich die Verlustwerte quantitativ nur angenahert Uber dem gesamten Arbeitsbereich

erfassen lassen.

Eine Korrektur der abgeschatzten Kennlinie kann lber das Angleichen der Verlustbeiwerte
und der Minderleistungszahl erfolgen, wenn eine gemessene oder simulierte Kennlinie zum
Vergleich vorliegt. Fir die in Abb. 44 eingezeichnete Kurve wurden die hydraulischen
Verlustbeiwerte fir das Laufrad auf ¢ = 0,05 und fir das Gehause auf { = 0,01 festgesetzt.
Die Beiwerte fir die Verluste durch Turbulenz sind fir das Laufrad auf ¢t = 0,15 und
ct = 0,05 fur die Spirale eingestellt worden. Diese Modifikationen bleiben in allen
Geometrievarianten  konstant, um  nachvollziehen zu koénnen, inwieweit die
Vorausberechnung mit den verschiedenen Laufradern und im Vergleich zu den simulierten

Kennlinien variiert.
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5.3 Variation der Schaufelaustrittswinkel

Fur die Variation der Schaufelaustrittswinkel g, um +5°, sind in Abb. 46 die Kennlinien beider

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

1.2 . . . . . .

11 ¢ .
o .

09 t

08 t

0.7 t

Druckziffer [-]

06 f

05 ¢

04 | T

03 1 1 1 ] 1 1
0.04 0.06 0.08 0.1 012 0.14 0.16 018

Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) — Pump Linx (+5grd) —w—
Fump Linx (-5grd) —— Ansys CFX (+5grd) —
Ansys CFX (-5grd) ——

Abb. 46: Dimensionslose Darstellung der Férderhéhe als Druck- Uber Durchflussziffer fir
veranderte Schaufelaustrittswinkel 8,

Nach den Ausflihrungen in Abs. 3.2.2.1 zieht eine Erh6hung von 8, auch eine steigende
Forderhohe nach sich. Diese Anderungen sind im entsprechenden Diagramm (Abb. 46) aber
kaum sichtbar. Auf die Darstellung der Kennlinie fir die PumpLinx-Basisgeometrie wurde
aus Grunden der Ubersichtlichkeit verzichtet. Das Phanomen lasst sich nur dadurch
erklaren, dass die Variation zu klein ist, um die Effekte starker sichtbar zu machen. Die sich
verandernden Stromungsverhaltnisse, die aus den verdnderten Kanallangen 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 B, = 35° Ablésungen oder zumindest Tendenzen zur Ablésung
sichtbar, die in den anderen Varianten fehlen.
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rel. Geschwindigkeit
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Abb. 47: oben: Vektorbild der Relativstromung im Laufrad der Basisgeometrie im
Auslegungspunkt; unten links: Details D1-D3 der Laufradvariante g, = 25°;
unten rechts: Details D1-D3 der Laufradvariante B, = 35°, die Details lassen
bei B, =35° Ablésungen erkennen, die in den anderen Varianten nicht

auftreten

Die sich verandernden Stromungsverhdltnisse lassen sich auch anhand der Wirkungsgrade
gut darstellen. Mit steigendem Schaufelaustrittswinkel sinkt demnach der Wirkungsgrad und

umgekehrt. Diese Tendenzen werden von beiden Simulationsprogrammen gleichermalRen

wiedergegeben (Abb. 48).
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) —— Pump Linx (+5grd) —e—
Basisgeom. (Fump Link) —— Ansys CEX (+5grd) ———
Pump Linx (-5grd) —se— CFturbo (+5grd) —
Ansys CFX [-5grd) ——— CHurbo (-5grd) ——

Abb. 48: Wirkungsgradkurven fir veranderte der Schaufelaustrittswinkel 8,

Im Unterschied zur dimensionslosen Forderhdhe ist die Ubereinstimmung der
Wirkungsgradschatzung von CFturbo mit den simulierten Werten deutlich besser. Lediglich
bei sehr kleinen Massenstromen ist die Vorhersage etwas zu niedrig, wenn die CFD-
Simulationen als Mal3stab gelten.

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

Ansys errechneten Kennlinien der Druckziffer fir g, = 25° und f, = 35° dargestelit.

PumpLinx weicht maximal 8% von Ansys ab und weist besonders um den Auslegungspunkt
(¢ =~ 0,1) sehr gute Ubereinstimmungen auf. Dies verwundert nicht, da die Unsicherheit

numerischer Simulationen vor allem in weiter Entfernung vom Auslegungspunkt zunimmt.

Im Verlauf des Graphen fur 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 VergréRerung der Schaufelaustrittswinkel lassen sich
demnach schwer voraussagen. Es fallt aber ebenso auf, dass es im Auslegungspunkt zu
deutlichen Anndherungen mit den simulierten Kurven kommt. Es scheint also, als seien die
Annahmen, die der Vorausberechnung zu Grunde liegen, hier relativ zutreffend und vor

allem fir die anderen Massenstréme anzugleichen.
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Durchflussziffer [-]

rel. Abweichung (Fump Linx (-5grd)] ——
rel. Abweichung (Crurbo (-5grd)) ———
rel. Abweichung (Pump Linx (+5grd)) ——
rel. Abweichung (CRurbeo (+5grd)) ———

Abb. 49: Relative Abweichung von PumpLinx und Ansys der Berechnung der Forderhthe
fur die Variation des Laufschaufelaustrittswinkels, jeweils bezogen auf die
entsprechende Ansys-Simulation

Neben den Abweichungen in der Forderhdhe ist die von den Schaufeln an das Fluid
Ubertragene Leistung eine Grole, die an dieser Stelle exemplarisch untersucht werden soll.
Dies geschieht, um einen Anhaltspunkt fiir 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
Grole fur die Variante 8, = 25° ist in Abb. 50 als relative Abweichung der PumpLinx-Werte

bezogen auf die Ansys-Werte aufgetragen.
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Durchflussziffer [-]

| rel. Abweichung (Purmp Linx) ——— |

Abb. 50: Relative Abweichung der Schaufelleistung von PumpLinx gegenliber Ansys fir die
Variante 8, = 25°des Schaufelaustrittswinkels

Abb. 50 zeigt, dass PumpLinx die Leistung héher berechnet als Ansys und demzufolge die
Wirkungsgrade niedriger werden. Der Grund fir dieses Phanomen lasst 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 b, und D,

Um die Ubersicht bei der Auswertung der Variation von b, und D, zu erleichtern, soll noch
einmal kurz erlautert werden, wie die an die Durchstromflache am Laufradaustritt (4;)
gekoppelten Anderungen vorgenommen wurde. Die Flache A, wurde variiert und

anschliel3end auf einem der folgenden Wege eingestellt:

e b, = konst. und Variation von D,, gekennzeichnet durch V1
e D, = konst. und Variation von b,, gekennzeichnet durch V2

e prozentual gleiche Variation beider GréRen, gekennzeichnet durch V3.
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5.4.1 VergrO6Rerung von 4,

Die Betrachtung der dimensionslosen Foérderhdhe (Abb. 51) zeigt fir beide Programme eine
Forderhdhenzunahme bei den Versionen V1 (max. =40%) und V3 (max. =20 %) bezogen auf
die Ansys-Kennlinie der Basisgeometrie. Dies steht im Einklang mit der EULER’schen
Turbomaschinengleichung, wonach die spezifische Arbeit von der Umfangsgeschwindigkeit
am Laufradaustritt abhangig ist, welche sich mit D, in V1 und V3 &@ndert.

14 | ]

12 .

Druckziffer [-]

04 1 1 1 1 1 1 1
0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 012 0.14 0.16 0.18

Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) — Ansys CRA [V2) ——
Pump Linx (V1) —— Fump Linx (V3] ——
Ansys CRX (V1) —— Ansys CRA(V3) ——
Fump Linx (V2] —e—

Abb. 51: Dimensionslose Darstellung der Férderhthe als Druck- Uber der Durchflussziffer fur
die vergroRerte Durchstromflache am Laufradumfang

Zudem kommt es durch die veranderten D,/b, -Verhdltnisse zu einer veranderten
Kennlinienneigung. Eine Reduzierung von D, /b, filhrt demnach zu flacheren Kennlinien und
umgekehrt. Im Unterschied zur Version V1 zeigen die Varianten mit b,-Anderung einen
gleichméaRigeren Druckverlauf am Laufradumfang und weisen so auf die verénderten
Stromungscharakteristiken hin. In Abb. 52 ist insbesondere dem mittleren Konturbild, mit
dem groRten Betrag von b,, eine zunehmend gleichmaRige Druckverteilung um das Laufrad,
zu entnehmen.
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stat. Druck

tpal

Abb. 52: Stat. Druckverteilung im Laufrad und der Spirale im Mittelschnitt; links: b, =
konst., mittig: b, erhoht, rechts: gleichméRige VergroRerung von b, und D,

Die Wirkungsgrade bleiben gegenliber der Basisgeometrie betragsmalRig gleich, wenn auch
eine Verschiebung der Maxima zu kleineren Durchflusszahlen auftritt. Diese Verschiebung
ist Folge der veranderten Werte fiir ¢, die von der Flache A, abhangen (Abb. 53).
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys ChX) —— Pump Linx (V2) —»—
Basisgeom. (Pump Linx) —— Ansys CRX (V2) ——
Fump Linx (V1) —e— Fump Linx (V3] —a—
Ansys CRX (V1) —— Ansys CRX [V3) ——

Abb. 53: Wirkungsgradkurve fir die VergroRerung der Durchstromflache am
Laufradaustritt der Versionen V1 - V3
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Auffallend sind sehr geringe Unterschiede in der Berechnung der Forderh6hen 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 A,

Eine Reduzierung von A, fihrt in allen Versionen (V1, V2 und V3) erwartungsgemal zu
niedrigeren Forderhthen, bezogen auf die Ansys-Basisgeometrie. Durch die Anderung der
Verhaltnisse von D, /b, kommt es zudem zu verdnderten Steigungen der Kennlinien, wie
schon in Abs. 5.4.1 erlautert wurde (Abb. 54).

08 t

Druckziffer [-]
L]
[}

04 t

02 ¢

0.05 0.1 0.15 02

Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFAX
Fump Linx (V1
Ansys CFX (V1
Fump Linx (V2

-

R Ansys CFA (V2) ——
. — Fump Linx (V3) —%—
_ Ansys CFA (V3) ——
——

[

Abb. 54: Dimensionslose Darstellung der Férderhdhe als Druck- tGber Durchflussziffer fur
die reduzierte Durchstromflache am Laufradaustritt

Generell lasst sich feststellen, dass durch die Verringerung von b, Rickstrdomungen am
Laufradaustritt reduziert werden und durch Kombination mit D, sogar fast ganzlich
verschwinden. Bei der Betrachtung von Abb. 55 lasst sich dies anhand der schwindenden
blaueingefarbten Flachen sehen.
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Geschwindigkeitin Siramungsrichtufig s*-1]
‘ B Geschwindighest in Strdmunigsrichtungm s*-1) Geschiwindigkeit in Stromungsrichtunim s3-1]

Abb. 55: Konturbild der Geschwindigkeit in Stromungsrichtung am Laufradaustritt: Stromung
aus dem Laufrad (gelb), stehende oder ins Laufrad flieRende Stromung (blau)
jeweils im Auslegungspunkt der Variation; diagonale, blaue Bereiche sind die
Schaufelaustrittskanal

Die Ursache ist in den verengten Kanalen und somit gro3eren Strémungsgeschwindigkeiten,
die reduzierte statische Driicke nach sich ziehen, zu suchen.

Bezlglich der erreichbaren Wirkungsgrade ist zu konstatieren, dass die von Ansys
berechneten Werte etwas groRer als die von PumpLinx ausfallen. Gegenlber der
Basisgeometrie gibt es keine Anderungen aufRRer der Lage des Bestpunktes, was, wie bereits
oben erlautert, mit der Definition der Durchflusszahl zusammenhéangt (Abb. 56).
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) — Fump Linx (V2] —»—
Basisgeom. (Pump Linx) —— Ansys CRA [V2) ——
Fump Linx (V1) —— Fump Linx (V3] —a—
Ansys CRX (V1) —— Ansys CRX [V3) ——

Abb. 56: Wirkungsgradkurve fir die Reduzierung der Durchstréomflache am Laufradaustritt
der Versionen V1 - V3
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SchlieRlich ist zu bemerken, dass die Rechnungen beider Programme wie schon bei der
Variante der A,-VergréRerung sehr gut Ubereinstimmen. Der Maximalbetrag der Abweichung
betragt 5% bei allen Versionen und tritt im Punkt des gréRten Massenstromes auf. Und auch
fur die CFturbo-Kennlinie ergeben sich quantitativ ahnliche Werte wie bei der Vergré3erung

von A4,.

5.5 Variation des Umschlingungswinkels

Die Anderung des Umschlingungswinkels filhrt zu verlangerten oder verkirzten
Laufradkanalen gegentuber der Basisvariante und beeinflusst so die Stromungscharakteristik
und die Forderhdhe (Abs. 3.2.3.2). In der Darstellung der dimensionslosen Férderhdhen
spiegelt sich dies, wie in Abb. 57 zu sehen, ebenfalls wider. In Ansys steigt sie deutlich
sichtbar gegeniber der Basisgeometrie, im Durchschnitt um 3%, fir den verkirzten Kanal
und sinkt im gleichen MaRe bei verlangerten Kandalen. Fir PumpLinx ergeben sich zwar

etwas geringere, aber qualitativ ahnliche Werte.
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) — Fump Linx (-10grd) —s—
Pump Linx (+10grd) —— Ansys CFX (-10grd) —
Ansys CHX [(+10grd)

Abb. 57: Dimensionslose Darstellung der Férderhéhe als Druck- tber Durchflussziffer fur
veranderte Umschlingungswinkel ¢,,
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Entsprechend den Ausfihrungen in Abs. 3.2.3.2 ist die verminderte Reibung bei kiirzeren

Kanalen die Ursache fir die steigende Forderhdhe.

Die in Abb. 58 gezeigten B-Verlaufe dienen der Verdeutlichung des Einflusses veréanderter
Umschlingungswinkel auf die Schaufelverlaufe, die bei groBeren Anderungen, als den hier
durchgefiihrten, merklich die Schaufelbelastung beeinflussen kénnen. Dies ist vor dem
Hintergrund wichtig, dass eine starkere Schaufelbelastung an der Laufradaustrittskante
beispielsweise die Minderleistung erhoht.
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Abb. 58: Verlauf der Schaufelwinkel; links: Basisgeometrie, mittig: ¢, = —10°, rechts:
¢y = 10°

Die Wirkungsgradkurvenlinien fir die verschiedenen Umschlingungswinkel zeigen um den
Auslegungspunkt keine Anderungen. Mit Entfernung von diesem wirken sich langere Kanéle
vor allem bei Teillast und kiirzere Kanale vor allem bei Uberlast positiv aus (Abb. 59).
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) —— Pump Linx (-10grd) —s—

Basisgeom. (Fump Link) —— Ansys CFX (-10grd) ——
Pump Linx (+10grd) —se— CFturbo (-10grd) —
Ansys CRX [(+10grd) CHturbo (+10grd)

Abb. 59: Wirkungsgradkurven fir veranderte Umschlingungswinkel ¢,,

Auch bei diesem Simulationssatz stimmen beide CFD-Programme gut tiberein. So gibt es im
Teillastbereich (¢ < 0,1) eine maximale Abweichung der Forderhthe von ca. 5% fir den
hoheren und ca. 3% fiir den reduzierten Umschlingungswinkel. Im Uberlastbereich betragt
die Abweichung fir den gréReren Umschlingungswinkel 10% und fir den kleineren Winkel
8% (Abb. 60). Im Auslegungspunkt selbst stimmen beide PumpLinx-Simulationen zu beinahe
100% mit den jeweiligen Ansys-Werten tberein. Die vorausberechneten Kennlinien sind Gber
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 Ubereinstimmung der Variante mit

reduziertem Umschlingungswinkel.
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Durchflussziffer [-]
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rel. Abweichung (CHurbo (+10grd))

rel. Abweichung (Fump Linx (- 10grd)) ——
rel. Abweichung (CRurbo (-10grd))

Abb. 60: Relative Abweichung der berechneten Férderh6he von PumpLinx und Ansys flr
die Variation des Umschlingungswinkels ¢,,

5.6 Variation der Schaufelzahl

Die Anderung der Schaufelzahl fiihrt direkt zu einer Anderung der Kanalabmessungen. Viele
Schaufeln bilden schmalere Kanédle und erhthen die Reibungsflache, wéhrend wenige
Schaufeln breitere Kanale und weniger Reibung bedeuten. Urspriinglich waren sechs

Schaufeln in der Basisgeometrie enthalten. Dieser Wert wurde um z = +2 abgeéndert.

Wie in Abb. 61 zu sehen ist, steigt (siehe Abs. 3.2.3.1) mit der Schaufelzahl
erwartungsgemall auch die Forderhéhe um durchschnittich 10% gegeniber der
Basisgeometrie. Dementsprechend kommt es bei nur vier Schaufeln zu einem

Forderhdhenabfall, da weniger Schaufeln eine erhdhte Minderleistung bewirken.
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Durchflussziffer [-]

Basisgeom. (Ansys CFX) — Fump Linx (z=8) —s—
Pump Linx (z=4) —— Ansys CFX (z=8) ——
Ansys CFX (z=4) ——

Abb. 61: Dimensionslose Darstellung der Foérderhdhe als Druck- tUber Durchflussziffer fur
veranderte Schaufelzahlen z

Der Unterschied in der Stromungsfiihrung lasst sich sehr gut anhand der Anstrébmung der
Zunge des Spiralgehauses erkennen. In Abb. 62 ist dieser Sachverhalt fur beide
Schaufelzahlen dargestellt. Die Variante mit vier Schaufeln (links) hat eine gleichmaRigere
Strdmung in das Spiralgehause, als die Variante mit acht Schaufeln.
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Abb. 62: Vektorbild der Absolutgeschwindigkeit im Spiralgehauselangsschnitt, links:
Schaufelzahl z = 4; rechts: Schaufelzahl z = 8

Bei der Untersuchung der Wirkungsgrade lassen sich ahnliche Beobachtungen anstellen wie
schon in den zuvor untersuchten Varianten. Ansys gibt etwas groRere Werte wieder als
PumpLinx und beide errechnen qualitativ die gleichen Verlaufe. Der Wirkungsgrad nimmt
gegenuber der Basisgeometrie fir z = 4 im Teillastbereich (¢ < 0,1) leicht zu und liegt fur

z = 8 in beiden Programmen Uber der jeweiligen Kurve der Basisgeometrie (Abb. 63).

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

an den PumpLinx-Linien liegen und somit das Bild unkenntlich machen wurden.
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Abb. 63: Wirkungsgradkurve fur die veranderten Schaufelzahlen z

Die Abweichung zwischen den errechneten Werten von Ansys und PumpLinx ist auch in
diesen Simulationen eher gering (max. 6%) und entwickelt sich ahnlich in beiden Richtungen
vom Auslegungspunkt aus. Besonders interessant gestaltet sich der Verlauf der von CFturbo
vorausberechneten Kennlinie fir z = 8. Sie verlauft 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.
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Abb. 64: Relative Abweichungen der PumpLinx- und der CFturbo-Kennlinien von der Ansys-
Kennlinie

5.7 Variante stof3freier Anstromung

Die Anderung der Schaufeleintrittswinkel bleibt in beiden Programmen ohne Effekt auf
Forderhdhe und Wirkungsgrad (Abb. 65 und Abb. 66).

11
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Abb. 65: Dimensionslose Darstellung der Abb. 66: Wirkungsgradkurven der
Foérderhodhe als Druck- tber stoRRfreien Variante
Durchflussziffer fiir stoRfreie
Anstromung
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Die Auswirkungen dieser Geometrievariation sind zu gering, um nennenswert auf die
Energietbertragung oder Verluste einzuwirken. Anhand der Konturbilder (Abb. 67) der
Absolutgeschwindigkeiten fur das Interface zwischen Zulauf und Laufrad lasst sich dies
nachvollziehen. Es kommt zu leicht reduzierten Geschwindigkeiten bei der rechten

Darstellung fir die Variante der stof3freien Anstromung.

Auch die Betrachtung der Vektorbilder fir die Laufradstromung lasst keine Anderungen in
der Anstromung der Eintrittskanten erkennen. Der Grund hierfur liegt wahrscheinlich in der
Zulaufkrimmung, die einen Geschwindigkeitsgradienten erzeugt, mit dem eine stoR3freie

Anstréomung nicht erreichbar ist.

abs. Geschwindigkeit
4

0
[m s?-1]

Abb. 67: Konturbild der Absolutstrémungsgeschw. am Interface zwischen Zulauf und
Laufradeintritt; links: Basisgeometrie, rechts: stof3freie Anstromung

Ansys und PumpLinx kommen fir diese Parametervariation qualitativ zu den gleichen
Ergebnissen und weichen um maximal 8% bei der Férderh6henberechnung 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.
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Abb. 68: Relative Abweichung von Ansys und PumpLinx fur stof3freie Anstromung

5.8 Variation des Spiralgeh&auses

Die Veranderungen am Spiralgehéuse dienen der Beurteilung des Einflusses geometrischer
Veranderungen hinter dem Laufrad auf den Wirkungsgrad, da die Forderh6he hier kaum
beeinflusst wird. Hinsichtlich des Wirkungsgrades spielt besonders die Variante eines
vergrolRerten Leitringes eine Rolle. Abb. 69 stellt die Absolutstromung im Spiralgehduse mit
Hilfe eines Vektorbildes dar. Die Einleitung in die Spirale gelingt am besten bei der Variante
mit dem vergroRerten Leitring, da in diesem die Strémung beruhigt wird.
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Abb. 69: Zungenanstromung mit vergroRertem Leitring (links) im Vergleich zur
Basisgeometrie (rechts)

Das geanderte Stréomungsverhalten spiegelt sich auch deutlich sichtbar in  den
Wirkungsgradkurven wider. Im direkten Vergleich mit der Basisgeometrie kommt es zu
deutlich flacheren Verlaufen und, sowohl bei Teil- als auch bei Uberlast, zu verbesserten
Wirkungsgraden (Abb. 70).

Die Kennlinien- und Wirkungsgradabschatzung mit CFturbo wurde fur die
Gehd&usevariationen nicht mehr vorgenommen, da diese nicht in die Berechnung der

Kennlinien eingehen und somit die gleichen wie bei der Basisgeometrie vorliegen.
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Abb. 70: Wirkungsgradkurven fir die Variante mit vergré3ertem Leitring

Neben der Zungenanstrémung &andert sich auch die Stromungsstruktur wahrend der
Spiralendurchstrémung 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 Sekundarstrdomungsstruktur und
weisen ausschlie3lich bei der Leitringvariante einen einzigen, zentralen Wirbel auf, obwonhl
dieser theoretisch auch bei der Basisgeometrie erscheinen sollte (s. Abs. 2.3.3). Hingegen
wird in der Simulation fir die symmetrische Spirale diese Doppelwirbelstruktur
erwartungsgemal wiedergegeben. Das symmetrische Gehause brachte hinsichtlich des
Wirkungsgrades keine Anderungen gegeniiber der unsymmetrischen Variante, sodass sich

keine Vorzugsvariante benennen lasst.
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Abb. 71: Sekundarstromung in der Spirale: oben links Basisgeometrie; oben rechts
symmetr. Spirale; unten Spirale mit vergroRertem Leitring

SchlieBBlich sei noch die Wirkungsgradkurve fir 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
lasst sich keine Begrindung fur diese Effekte ableiten. Es ware aber denkbar, dass sich eine
gleichmaRigere Geschwindigkeitsverteilung am Laufradumfang, zusammen mit einem

gradlinigeren Einstrdmen in das Spiralgehause, in diesen Fallen positiv auswirken.
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Abb. 72: Wirkungsgradkurven fir die Variante mit tangentialem Druckstutzen

Die Abweichungen von Ansys und PumpLinx bei der Berechnung der Forderhthen liegen
durchweg im Bereich unter 4% bei allen Varianten des Spiralgehauses.

5.9 Abldsungen bei Teillast
Nach Auswertung der einzelnen Parametervarianten werden an dieser Stelle allgemeine und
stetig wiederkehrende Stromungsphanomene bei der Laufraddurchstromung im

Teillastbereich beschrieben.

Entsprechend der Theorie zur Laufradstromung in Kreiselpumpen kommt es bei gentigend
kleinen Massenstromen in Folge der veranderten Laufradanstrdmung zu Ablésungen, die
sich auch in den vorliegenden Simulationsergebnissen finden lassen. Fur 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).
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Bei dem Kennlinienpunkt mit 30% reduziertem Massenstrom sind bereits die Ansétze fir die
Abldsungen sichtbar. Diese befinden sich in den gleichen Schaufelkanélen wie sie im Bild
mit 60% reduziertem Massenstrom zu sehen sind. Mit fallendem Massenstrom entwickeln
sich Ablésungen in den bezeichneten Schaufelkanélen (rot umrandet), die bei einem um
60% reduziertem Massenstrom voll ausgebildet sind. In der Detaildarstellung A ist die
Ablésung exemplarisch, wie sie auch in den anderen markierten Bereichen auftritt,
dargestellt. Leider lasst sich nicht genau feststellen, bei welchem Durchflussstrom die
Ablésungen das erste Mal auftreten.

Ferner lasst sich keine Aussage dariiber treffen, ob es sich um ,rotierende Ablésungen®
handelt oder nicht, da nur Momentaufnahmen einer Laufradposition vorliegen. Es ist anhand
dieser Abb. allerdings gut dokumentiert, dass derartige instationdre Stromungsphénomene

mit der stationdren Simulationsweise sichtbar gemacht werden kénnen.
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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 fiir die folgenden Variationen

diente.

Die geometrischen Veranderungen bezogen sich dabei auf die Eintritts- und Austrittskanten
der Laufschaufeln und die Anderung der geometrischen Form der Spiralgehdusezunge

sowie des Spiralgehauses selbst.

AnschlieRend erfolgte die stationdre 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 GréRen der Simulationen zeigte sich, dass beide
Softwarepakete qualitativ sehr gute Ubereinstimmungen 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 naher an dieser als
Ansys. Hinzu kommt eine enorme Ressourcen und Zeitersparnis bei der Nutzung von

PumpLinx gegeniber 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 mdglich ist, gestaltet sich hier schwierig oder fehlt vollstandig. Es sei aber die
Mdoglichkeit erwahnt, alle erhaltenen Gréf3en 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 erfillt
wurden. Die Beeinflussung der Forderhohe ist demnach maf3geblich durch die Modifikation
des Laufraddurchmessers und des Umschlingungswinkels zu erreichen.
Wirkungsgradanderungen hingegen traten positiv vor allem bei reduzierten Schaufelzahlen,
Uber dem gesamten getesteten Betriebsbereich auf. Auch die Reduzierung des
Schaufelaustrittswinkels zeigt, ebenfalls im Einklang mit den zuvor konsultierten Quellen,

einen Wirkungsgradgewinn.

Auch die Ergénzung eines Leitrings zwischen Laufrad und Spiralgehduse fihrte zu einer
veranderten Wirkungsgradkurve, die ein deutlich flacheres Maximum im Vergleich zur

vorherigen Geometrie aufweist. Zuséatzlich flhrte der eingeschobene Leitring zum Umschlag
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einer Doppelwirbelstruktur in einen einzelnen Wirbel, welcher (berraschend auch im

unsymmetrischen Gehause simuliert wurde.

Mit Blick auf die vorliegenden Ergebnisse lasst sich fur weiterfihrende Studien auf dem
Gebiet der Parametervariation sagen, dass beispielsweise eine groRere Spanne der
Anderungen weitere Tendenzen, etwa beziiglich der Kennlinieninstabilititen, erkennbar
machen konnte. Ein weiterer Punkt kann die sorgféaltige Auslegung der
Schaufeleintrittskanten mit dem Ziel einer stof3freien Anstrdmung trotz gebogenen Zulaufs
sein. FUr das Spiralgehduse bietet die Variation der Querschnittsform weiterhin
Untersuchungspotential, ebenso wie die Modellierung eines Leitrades nach dem Laufrad,

was mit den vorhandenen Mitteln nicht méglich 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 groRe Abweichungen aufweist. Eine Uberarbeitung der
zugrundeliegenden Methoden hinsichtlich neuer Verlustabschatzungen, die gezielt auf
bestimmte Betriebsbereiche und deren Strémungs- und Betriebscharakteristika abgestimmt

sind, kann dies sicher verbessern.
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