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1. Einleitung 

Kreiselpumpen sind Strömungsarbeitsmaschinen, die Fliehkraft nutzen, um Flüssigkeit zu 

fördern. Das zu fördernde Medium tritt über das Saugrohr in die Kreiselpumpe ein, wird vom 

rotierenden Pumpenrad erfasst und auf einer Spiralbahn nach außen getragen.   

Das Grundprinzip der Energieübertragung in der Kreiselpumpe ist die Dralländerung der 

Strömung. Im Laufrad wird Arbeit an der Strömung übertragen. Damit werden der Druck und 

die Geschwindigkeit der Strömung erhöht. Im Vergleich dazu passiert keine 

Arbeitsübertragung im Leitrad, sondern nur die Umlenkung der Strömung. Genauere 

Betrachtung erfolgt in der Geschwindigkeitsdreiecke: 

 

Abbildung 1. Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt und Austritt des Laufrades
1
 

Mithilfe der EULER-Gleichung ist die Energieübertragung im Laufrad quantitativ zu 

beschreiben: 

  ̃              [1] 

EULER-Gleichung ist eine wichtige Gleichung für die Auslegung der Kreiselpumpe. Sie wird 

aus der Stromfadentheorie hergeleitet und erweist sich als Ausdruck für die 

Arbeitsübertragung. 

                                                           
1
 Quelle: (Gülich, 2010 S. 76) 
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1.1. Physikalische Gründe des Phänomens Minderleistung 

Kreiselpumpen sind einfach und robust aufgebaut. Sie haben ein weitläufiges 

Anwendungsspektrum, etwa in der Verfahrenstechnik, in Heizungssystemen, in der 

Landwirtschaft und so weiter. Aufgrund der beschriebenen Einsatzgebiete von 

Kreiselpumpen ergibt sich ein hoher Anspruch an Zuverlässigkeit sowie Wirkungsgrade etc. 

Die Auslegung solcher Pumpen unterliegt nach wie vor weitgehend empirischen und 

statistischen Regeln.  

Gemäß EULER-Gleichung hängt die von den Schaufeln verrichtete Arbeit von den Werten     

und    ab, wenn      . In einem Laufrad mit unendlich vielen Schaufeln kann die 

Strömung der Kontur der Schaufeln vollständig folgen, sie verläuft schaufelkongurent. In 

diesem Fall ist der Strömungswinkel    gleich der Schaufelwinkel     und somit auch 

        . Aber in der Realität lassen sich nicht unendlich viele Schaufeln verwenden. 

Durch den Einfluss der endlichen Schaufelzahl kommt es dazu, dass Strömungswinkel 

        und         . Die Abweichung zwischen der realen und der 

schaufelkongruenten Strömung wird als Minderleistung (oder „slip effect“ auf Englisch) 

bezeichnet.  

Die Minderleistung spielt bei der Auslegung von Pumpe, Verdichter und Turbine eine 

bedeutende Rolle. Man muss das Phänomen berücksichtigen, um einen passenden 

Schaufelwinkel     zu bestimmen. Die Minderleistung wird dabei im Wesentlichen 

beeinflußt durch folgende Effekte (Gülich, 2010): 

 Die durch die Arbeitsübertragung bedingten Geschwindigkeitsunterschiede zwischen 

Druck- und Saugseite der Schaufeln; 

 Die Coriolisbeschleunigung    wirkt der Drehrichtung entgegen und verursacht eine 

Sekundärströmung, die Fluid zur Druckfläche transportiert und so den Strömungswinkel 

  verkleinert: 
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Abbildung 2. physikalische Gründe des Phänomens Minderleistung. a) Strömung zwischen den Schaufeln; 
b)Sekundärströmung

2
 

 Statische Druckdifferenz hinter den Laufradaustrittskanten ist gleich null. 

Abströmungswinkel und Geschwindigkeitsverteilung stellen sich so ein, dass die 

Bedingung erfüllt ist, und die Anpassung erfolgt bereits im Schrägabschnitt.  

Die reale Strömung folgt dem Schaufelwinkel     nicht und erzeugt eine kleinere     als 

    . Man kann das in dem Geschwindigkeitsdreieck leicht erkennen. Index 2 bzw. Ebene 2 

bedeutet die Zustände an der Laufschaufelaustrittskante und gerade vor dem Austreten. 

Ebene 3 zeichnet dann die Zustände gerade nach dem Austreten. In weiteren Abschnitten 

wird Ebene 4 erwähnt, sie liegt an der Leitschaufelaustrittskante. 

 

Abbildung 3. Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradaustritt
3
 

Bis jetzt werden drei Modelle am meisten verwendet, mit denen die Minderumlenkung 

quantitativ beschrieben werden kann. Es handelt sich um das Modell nach Gülich/Wiesner,  

das Modell nach Aungier/Wiesner und  das Modell nach Pfleiderer. Die Modelle nach Gülich 

und nach Aungier sind ähnlich, weil sie beide auf der Grundarbeit von Wiesner basieren. Im 

Vergleich dazu hat das Modell nach Pfleiderer eine andere Weise, um den 

Minderleistungsfaktor zu definieren.  

                                                           
2
 Quelle: (Gülich, 2010 S. 76) 

3
 Quelle: CFturbo Software & Engineering GmbH. 
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In dieser Arbeit wird der Minderleistungsfaktor   einheitlich so definiert: 

     
        

  
 [2] 

1.2. Aufgabenstellung 

Durch die Minderleistungstheorien kann der Schaufelwinkel     bestimmt werden. Die 

Berechnung wird so iterativ durchgeführt, dass mit Berücksichtigung der Minderleistung die 

Pumpe einen gewissen Schaufelwinkel     haben muss, um den gegebenen Förderdruck 

bzw. die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit     erzielen zu können.  

Aber die iterative Berechnung funktioniert nicht immer gut, insbesondere bei Pumpen mit 

kleinerer spezifischer Drehzahl. In solchen Fällen ergibt sich aus der Berechnung ein 

unrealistischer Schaufelwinkel      Es ist z. B. unmöglich, mit den vorhandenen 

Minderleistungstheorien die Pumpe mit folgenden Parametern auszulegen. Der 

Schaufelwinkel aus der Berechnung ist ca.     , und damit unrealistisch. 

  50 m      0,657 

  60 m3/h    94 mm 

  2900 min-1    195 mm 

   20    100 mm 

  6    15 mm 

Tabelle 1. Ein Beispiel für den Fall, dass kein Schaufelwinkel nach vorhandenen Minderleistungstheorien 
berechnet werden kann. 

Aus diesem Grund beschäftigt sich die vorliegende Arbeit mit der Erarbeitung der für die 

Minderleistung wichtigen geometrischen Parameter. Ziel ist es, das erwähnte Problem zu 

verstehen, zu analysieren und zu lösen.  

Folgende Teilaufgaben sind ebenfalls auszuführen: 

a) Untersuchung des Einflusses der einzelnen geometrischen Parameter auf die 

Minderumlenkung; 

b) Abschätzung, welche Minderleistungstheorie am besten das tatsächliche Verhalten der 

untersuchten Pumpen abbildet; 

c) Abschätzung, welche bisher in den vorhandenen Minderleistungstheorien nicht 

berücksichtigten Parameter in ein erweitertes Modell eingehen sollten. 
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Alle Hypothesen, die in dieser Arbeit zum Lösen des vorliegenden Problems gebildet werden, 

werden durch numerische Simulation mithilfe PumpLinx geprüft. Zu untersuchten Pumpen 

haben kleine spezifische Drehzahlen    zwischen    und   . Mit der Auslegungssoftware 

CFturbo wurde eine Basisgeometrie mit       modelliert, deren Parameter im Abschnitt 

3.1 gezeigt werden. 
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2. Berechnung der Minderleistung 

2.1. Definition des Minderleistungsfaktors 

Der Minderleistungsfaktor hat unterschiedliche Definitionen. In den USA und englisch 

sprachigen Länder wird hauptsächlich der Faktor     
        

  
 verwendet. In dieser 

Arbeit wird diese Definition benutzt. Minderleistungsfaktor nach Pfleiderer hat eine andere 

Form, die umgeformt werden muss, um später mit Modellen nach Aungier und nach Gülich 

verglichen werden zu können. Folgende Tabelle zeigt, wie die Minderleistung nach 

verschiedenen Modellen berechnet wird (CFturbo Software & Engineering GmbH S. 327).  

Theorie Gleichungen 

Pfleiderer 

Definition:   
 ̃ 

 ̃
  ,    

 

   
 

    
  
 

  
  

mit   ∫    
  
  

 

              
   

     

                    

Aungier/ 
Wiesner 

Busemanns 
Koeffizient 

Definition:     
        

  
 

      (  
√      

    )    [3] 

mit       

Korrekturwert 
nach dem Grenz-
durchmesser    {

  
   

  
     

  (
      

      
)
√     ⁄

 
   

  
     

    [4] 

und      
  

√      
                     

                 
 

            √        
      

   

Gülich/ 
Wiesner 

Busemanns 
Koeffizient 

Definition:     
        

  
 

         
√      

         [5] 

mit         für radialer Laufrad   

Korrekturwert 
nach dem Grenz-
durchmesser    

{
 

   
   

  
     

  (

   
  

     

      
)

 

 
   

  
     

  [6] 

und            
          

 
  

            √        
      

   

Tabelle 2. Definition der Minderleistungsfaktoren 
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Außer diesen 3 Modellen gibt es auch andere Minderleistungsmodelle, z. B. das Modell nach 

Qiu (A NEW SLIP FACTOR MODEL FOR AXIAL AND RADIAL IMPELLERS, 2007). Jedoch sind bis 

jetzt die 3 Modellen nach Tabelle 2 am meistens zu benutzen. In dieser Arbeit konzentriert 

man sich nur auf diese 3 Modelle. 

Aungier und Gülich haben das Modell nach Busemann verbessert. Unterschiede gibt es nur 

für den Korrekturwert des Grenzdurchmessers. In der bekanntesten Arbeit von Wiesner 

(Wiesner, 1966) werden fast hundert Pumpen und Verdichter untersucht. Der 

Minderleistungsfaktor zeigt eine gute Ü bereinstimmung mit Busemanns Koeffizient (siehe 

unten), solange das Durchmesserverhältnis unter dem Grenzwert liegt. 

     
√      

    
 [7] 

Der Grenzwert wird durch Schaufel Solidität („blade solidity“) definiert: 

      
  
  

 
 

              
 

  [8] 

Nach der Verbesserung von Gülich und Aungier bleibt der Koeffizient von Busemann fast 

unverändert, aber der Grenzwert wird neu definiert. Darüber hinaus werden die 

Korrekturwerte nach dem Grenzdurchmesser wie in Gleichung [4] und [6] geändert. 

Folgende Bilder zeigen experimentelle Daten im Vergleich zu den theoretischen 

Minderleistungsfaktoren nach Busemann aus (Wiesner, 1966). 

 

Abbildung 4. Vergleich der Busemanns Minderleistungsfaktoren mit experimentellen Minderleistungsfaktoren 
in der Arbeit (Wiesner, 1966) 

Minderleistungsfaktoren 
aus Experimenten 

Minderleistungs
faktoren aus 
theoretischen 
Berechnungen 
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In der Abszisse steht die Definition der experimentellen Minderleistungsfaktoren. Nach 

(Wiesner, 1966) wird sie so vereinfacht: 

 
 

 
 

    

     
           (  

     

     
) 

      ist ein Maß für den Widerstand und die Friktion. Im Auslegungszustand ist der Term 

     

     
 sehr klein, der vernachlässigt werden kann. Deshalb zeigt das obere Diagramm die 

Korrelation zwischen den Minderleistungsfaktoren nach Busemann und den Faktoren aus 

Experimenten. 

Aus der Tabelle 2 kann man sehen, dass eine Umformung für den Minderleistungsfaktor 

beim Modell nach Pfleiderer notwendig ist, um einen Vergleich zwischen verschiedenen 

Modellen durchführen zu können. D. h., der Minderleistungsfaktor nach Pfleiderer muss 

auch in der Form von      
        

  
 geschrieben werden:  

 
        

 

   (  
   
  )

  
 

    

    
       

      
 

 

             
  

[9] 

Folgende Abbildung zeigt die theoretischen Minderleistungsfaktoren   ,    und    (mit 

   , und die Einheit für den Durchmesser ist [mm]).  

 

Abbildung 5. Theoretische Minderleistungsfaktoren in Abhängigkeit von β2B  

Aus dem Bild lässt sich entnehmen: 

 Der Minderleistungsfaktor nach Aungier ist in gleicher Situation am größten.  
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 Der Außendurchmesser beeinflusst die Minderleistungsfaktoren durch einen 

Korrekturwert bei den Modellen nach Aungier und Gülich. Hier ist ein Beispiel: Je kleiner 

   ist, desto größer ist der Grenzdurchmesser 
   

  
, und desto möglicher ist 

   

  
     . 

     verkleinert sich mit zunehmendem      Bei großem Schaufelwinkel ist      sehr 

klein. Wenn 
   

  
      ist, werden die Minderleistungsfaktoren nach unten korrigiert.  

 Der Minderleistungsfaktor nach Pfleiderer ist abhängig von einem Parameter  , der man 

selbst bestimmen muss. 

2.2. Berechnung des β2B mit Minderleistungsfaktor 

2.2.1. Modell nach Pfleiderer 

Wie schon in Abschnitt 1.2 erwähnt, berechnet man     bei der Auslegung mit dem 

Minderleistungsfaktor. Dabei ist ein Iterationsverfahren bei der Berechnung notwendig. Mit 

dem Modell nach Pfleiderer wird     normalerweise so ausgerechnet: 

1.             
   

    
 

       
   

   
      

  

      
  

   
 

      
 

    

     
    

 
  

     
 ̃

    
  mit  ̃  

  

    
        

  

     
  

mit     
 

       
              

2.      
        

   

    
 

Tabelle 3. Iterationsverfahren für β2B nach dem Modell Pfleiderer 

Das Iterationsverfahren kann man durch eine implizite Gleichung ersetzen: 

 
       

              

                      
 ̃
  

(  
   

 

    
 

   
 

    
 
   
   ) 

 
[10] 

Um     berechnen zu können, muss man diese implizite Gleichung lösen.  

2.2.2. Modell nach Aungier/Gülich 

Aus der Definition in Abschnitt 2.1 kann man die Berechnungsformel für den 

Minderleistungsfaktor nach Aungier und Gülich so zusammenfassen:  
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  (  
√      

    )          
        

  
    

{
 
 

 
                            (

        

        
)

 

                     

                         (
        

        
)

√     ⁄

            

 

{
 
 
 

 
 
           ( 

          

 
)                          

       
  

√      

        (          )

                 

  
   

  
             √        

      
        

 

In diesen zwei Modellen wird ein Korrekturwert   bei großem Durchmesserverhältnis   

eingefügt. Der Korrekturwert ist nicht von der Förderhöhe oder dem Volumenstrom 

abhängig. Er wird nur von   ,   und     beeinflusst, und es gilt immer    . Bedingung für 

das Korrigieren ist, wenn das Durchmesserverhältnis (
   

  
) größer als      ist. D. h., der 

Korrekturwert kümmert sich um den Einfluss vom Eintrittsdurchmesser auf die 

Minderumlenkung. Je größer    ist, desto kleiner ist   bzw. größer ist die Minderumlenkung. 

Abbildung 6 zeigt die Korrekturwerte in einigen Situationen. Sie liegen in den meisten Fällen 

oberhalb    . Abbildung 7 zeigt die Grenze des Druckverhältnisses in Abhängigkeit vom 

Schaufelwinkel und der Schaufelzahl. Ein Druckverhältnis oberhalb der Linien führt zur 

Verkleinerung des Minderleistungsfaktors  .  
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Abbildung 6. Korrekturwerte in Abhängigkeit von β2B und μ nach Modellen Aungier und Gülich 

 

Abbildung 7. Grenze des Durchmesserverhältnisses in Abhängigkeit von β2B und z nach Modellen Aungier und 
Gülich 

Aus Gleichung [3] und [5] erhält man: 

                 

 

{
 
 

 
  ̃

  
     

√      

    
                 

 ̃

  
         

√      

    
                    

 

Aus den Geschwindigkeitsdreiecken bekommt man: 
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Mit        
  

     
 

             

             
 ,      

 

       
. 

Um     zu lösen, kann man die oberen zwei Gleichungen verbinden: 

{
 
 

 
  ̃

  
     

√      

    
             

             

             
        

 ̃

  
         

√      

    
                 

             

             
       

 

bzw. 

                 
 ̃

  
 

    

    √       
             

             
      [11] 

                      
 ̃

  
 

        

    √       
             

             
    [12] 

Das sind die Berechnungsformeln für die Modelle nach Aungier und Gülich. Um     zu 

bestimmen, muss man die impliziten Gleichungen lösen. 

Allerdings gibt es momentan ein Problem, dass keine praktische Lösung von     bei 

manchen Pumpen mit kleiner spezifischer Drehzahl existiert. Den Grund dafür kann man 

durch folgende mathematische Analyse am Beispiel des Modells von Pfleiderer herausfinden. 

2.3. Mathematische Analyse am Beispiel des Modells nach 

Pfleiderer 

Um eine implizite Gleichung zu lösen, gibt es normalerweise zwei Methoden: 

 Iteration 

 Diagramm 

Zur Lösung mit einem Diagramm muss man die Berechnungsformel von Pfleiderer 

(Gleichung [10]) umformen. Aus Gleichung [10] ergibt sich: 

(   
 ̃

  
 

  ̃  
 

      
)  

   ̃  
 

       
    

             

             
 

Danach bilde ich eine neue  -Funktion mit oberer Gleichung: 
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  (   
 ̃

  
 

  ̃  
 

      
)  

   ̃  
 

       
    

             

             
 

Wenn    , bekommt man     als Lösung der Funktion. Die vereinfachte Form sieht so aus: 

        
     

       
 [13] 

Mit         ,      ,      ,   
   ̃  

 

       
,      

 ̃

  
 

  ̃  
 

      
 und      . 

Die Funktion   hat folgende Diagramm im Bereich zwischen   und  . 

 

Abbildung 8. Diagramm für Funktion [13]; Lösungen der Funktion y=0 bzw. β2B liegen in der X-Achse(rot 
markiert) 

P1 und P3 sind bei Iteration konvergierbare Punkte und P2 ist der instabile Punkt. D. h., 

wenn der Startwert bei Iteration in der Nähe von   ist, bekommt man die praktikable Lösung 

P1 als    , aber wenn er in der Nähe von   ist, bekommt man die unrealistische Lösung P3. 

Wenn man keine praktikable Lösung aus der Iteration bekommen kann, sieht das Diagramm 

der  -Funktion wie folgende aus: 



14 
 

 

Abbildung 9. Diagramm für Funktion [13]; Lösungen der Funktion y=0 bzw. β2B liegen in der X-Achse(rot 
markiert). Im Vergleich zu Abbildung 8 besteht hier keine praktikable Lösung. 

In diesem Fall existiert nur die Lösung von P3. Deshalb kann man jetzt keinen praktikablen 

Schaufelwinkel mit dem Modell nach Pfleiderer bekommen. 

Folgende Tabelle zeigt den Einfluss der Änderung der mathematischen Parameter A bis K in 

Gleichung [13] und der physikalischen Parameter wie   und   auf das Diagramm der  -

Funktion. Mithilfe der Abbildung 10 kann man den Einfluss besser verstehen. Parameter A 

bis K werden wieder durch die Auslegungsparameter wie Förderhöhe beeinflusst. Der 

Zusammenhang zwischen den Auslegungsparameter und dem Diagramm für Funktion [13] 

findet man in Tabelle 5. 

Änderung der 

Parameter 
Einfluss auf das Diagramm 

A↑ 

1. Wenn   
 

 
 in der      Funktion ist, ist        und A,B,C haben dann 

keinen Einfluss. Deshalb bleibt der Wert     
 

 
  bzw. Mittelwert von 

lokale Maximum und Minimum konstant; 

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten verkleinert sich; 

A wird hauptsächlich von     beeinflusst. Der Einfluss durch    ist 

vernachlässigbar. 

B↑ 
1. Mittelwert von lokalem Maximum und Minimum     

 

 
  bleibt konstant; 

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten vergrößert sich. 

C        und er ist so klein, dass dessen Änderung vernachlässigt werden kann. 



15 
 

Änderung der 

Parameter 
Einfluss auf das Diagramm 

D↑ 
1. Lokalen Maximum und Minimum rutschen nach unten; 

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten vergrößert sich. 

K↑ 
1. Kurve rutscht nach oben; 

2. Kurve ohne Verformung. 

Tabelle 4. Einfluss der Änderung A bis K auf das Diagramm für Funktion [13] nach Pfleiderer 

 

Abbildung 10. Einfluss der Änderung A bis K auf die originale Kurve nach Pfleiderer 

Änderung der Parameter Einfluss auf das Diagramm 

 ↑ 

D↑, K↓ 

 

1. Lokalen Maximum und Minimum rutschen nach unten; 

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten 

vergrößert sich; 

    für die Auslegung wird sich vergrößern. Wenn das lokale 

Maximum unter der x-Achse liegt, gibt es dann keine 

praktikable Lösung für    . 

  ↓ 

 ↓ 

 ↑ 

 ↓ 

   ↓ 

 ↑ A↑ 

1. Kurve bewegt sich nicht; 

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten 

verkleinert sich 

    für die Auslegung wird sich vergrößern. 
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Änderung der Parameter Einfluss auf das Diagramm 

  ↓ B↓, K↓ 

1. Kurve rutscht nach unten,  

2. Differenz zwischen lokalen max. und min. Werten 

verkleinert sich 

    für die Auslegung wird sich vergrößern. Wenn das lokale 

Maximum unter der x-Achse liegt, gibt es dann keine 

praktikable Lösung für    . 

 ↑ C↑ fast kein Einfluss 

Tabelle 5. Einfluss der Änderung des Auslegungsparameters auf das Diagramm nach Pfleiderer 

Aus der oberen Tabelle kann man entnehmen, dass bei verkleinerten   und    sowie 

vergrößerten   (bzw. verkleinertem   ) die Kurve nach unten rutscht und die Auslegung 

nicht weiter durchgeführt werden kann. Bei den Modellen nach Aungier oder nach Gülich 

sieht das Diagramm für   -Funktion auch so aus, dass keine praktische Lösung für     

bestehen kann, wenn die spezifische Drehzahl oder    zu klein ist. 

Ursache für das Fehlen einer sinnvollen Lösung kann man prinzipiell so verstehen: Der 

Berechnungsvorgang für     wird so durchgeführt, dass     so groß sein muss, um die 

erforderliche Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit     bzw. Förderhöhe zu 

erreichen. Wenn der Durchmesser    so klein oder die Förderhöhe so groß gewählt wird, 

dass die zu erzielende Umfangskomponente sehr groß sein muss, wird     sich immer 

vergrößern, um das Ziel zu erfüllen. In manchen Fällen gibt es gar keinen passenden     für 

die gegebenen Anforderungen. Das bedeutet dann, dass keinen     aus der Theorie 

ausgerechnet werden kann. Außerdem ergibt sich aus der Abbildung 5, dass die 

Minderumlenkung sich stark vergrößert mit zunehmendem    . Dies führt dazu, dass die 

Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit bei Vergrößerung des Schaufelwinkels 

abnimmt. Detaillierte Darstellungen sieht man im Abschnitt 4.1 mithilfe der 

Simulationsergebnisse. 

Folgender Abschnitt bietet zwei Ersatzlösungen, wenn kein praktischer     aus der Theorie 

berechnet werden kann. Ziel der Ersatzlösung ist, die Auslegungsmöglichkeiten für Pumpen 

bei kleinem    zu erweitern und gleichzeitig die Anforderungen (Förderhöhe) an die Pumpe 

zu erfüllen. 
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2.4. Ersatzlösung bei Versagen des Minderleistungsmodells 

2.4.1. Ersatzlösung bei Modell nach Aungier/Gülich 

Das Diagramm nach Aungier und Gülich hat die gleiche Form wie das Diagramm des Modells 

nach Pfleiderer. Deshalb ist die Ursache für das Fehlen einer sinnvollen Lösung     gleich. 

Eine Verbesserungsmöglichkeit basiert auf der mathematischen Ersatzlösung, nämlich der 

lokale Maximalwert bzw. die erste Ableitung der Berechnungsformel nach     (Gleichung 

[11] und [12]).  

Vor der Ableitung der Gleichung [11] und [12] nach     kann man zuerst zwei  -Funktionen 

bilden: 

{
 
 

 
      

 ̃

  
 

    

    √       
             

             
            

         
 ̃

  
 

        

    √       
             

             
           

 

Erste Ableitung nach     von der Berechnungsformel ist: 

    
     

       
 

       

          
 

     

 √    
 [14] 

Zweite Ableitung: 

     
     

       
 

           

          
 

         

          
 

 √    

 
 

      

        
 [15] 

Mit         ,      ,      ,   {

      

              
  

               
  und      .  

Wenn kein lokaler Maximalwert im Bereich       besteht, kann der lokale Minimalwert 

von erster Ableitung genommen werden, d. h., man nimmt die Lösung aus der zweiten 

Ableitung der Gleichung [11] und [12] nach    , bzw. aus      .  

Die zu lösenden Gleichungen sind dann    ,      und      . Letztendlich wird die 

Ersatzlösung aus dem Minimalwert der 3 Lösungen (        ,      ) genommen. Bei 

der Ableitung wird der Korrekturwert als eine Konstante =   angenommen, ansonsten ist die 

analytische Lösung zu kompliziert. Im Vergleich dazu kann man die erste und zweite 

Ableitung numerisch berechnen, dann ist die Ersatzlösung genauer. Bei der Implementierung 
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der Ersatzmethode in CFturbo wird die Berechnung von erster und zweiter Ableitung 

numerisch durchgeführt.  

Normalerweise ist die Lösung aus Gleichung     bzw. Lösung aus der normalen Iteration 

am kleinsten. Wenn sie nicht vorhanden ist, berechnet man die Ersatzlösung aus      

und       . Folgende Bilder zeigen den Verlauf von         ,           und 

           für die Basisgeometrie (siehe Abschnitt 3.1). Auf der X-Achse ist der 

Schaufelwinkel     aufgetragen. Minimalwert der Lösungen von 3 Gleichungen        

  und       ist in diesem Fall die Lösung aus der Gleichung    , der dann als     

angenommen werden soll.  

 

Abbildung 11. Diagramm für die Funktion y=f(β2B) aus numerischen und analytischen Ergebnissen 

 

Abbildung 12. Diagramm für die Funktion y'=f(β2B) aus numerischen und analytischen Ergebnissen 
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Abbildung 13. Diagramm für die Funktion y''=f(β2B) aus numerischen und analytischen Ergebnissen 

Folgende Tabelle zeigt den Einfluss von der Änderung der Auslegungsparameter auf die 

Ersatzlösung: 

Änderung des 

Parameters 
Einfluss Tendenz ist praktikabel oder nicht 

 ↑ Lösung der Gleichungen 

     und       

ändert nicht 

Praktikabel: Grund siehe unten. 

  ↓ 

 ↓ 

Lösung der Gleichungen 

     und       ↑ 

Praktikabel: denn Werte von    , die durch 

verkleinerte    oder vergrößerte    verursacht 

werden, müssen durch Vergrößerung von     

kompensiert werden, um die gegebene 

Förderhöhe zu erreichen. 

  ↓ 

 ↑ 

 ↑ 
Lösung der Gleichungen 

     und       ↑ 
Praktikabel: Grund siehe unten. 

Tabelle 6. Einfluss der Änderung des Auslegungsparameters auf die Ersatzlösung nach Aungier und Gülich 

Interessant ist, dass die erste und zweite Ableitung für Aungier und Gülich auch praktische 

Bedeutungen haben. Erste Ableitung    ist gleich 
    

    
, das bedeutet: wie viel 

Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit     man durch die Vergrößerung des 

Schaufelwinkels     bekommen könnte.      zeigt den Fall, dass die Minderumlenkung so 

groß wäre, dass man sogar Umfangskomponente    verlieren könnte, wenn der 

Schaufelwinkel sich vergrößert. Mathematischer Nachweis dafür findet man im Abschnitt 4.1. 

Auf Grund dieses Gedankens kann man verstehen, warum die zwei Tendenzen in der oberen 
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Tabelle praktikabel sind. Die zu erzielende Förderhöhe hat keinen Einfluss auf die 

Minderumlenkung der aufgebauten Pumpe, deshalb ändert sich die Ersatzlösung     aus 

min(    ,      ) nicht. Bei erhöhter Schaufelzahl wird die Minderumlenkung verkleinert. 

Deswegen wird sich die Grenze für      nach größeren     bewegen. 

I. Anwendungsbeispiel der Ersatzmethode 

Im Abschnitt 1.2 wird eine Kreiselpumpe mit den Auslegungsparametern in Tabelle 1 

erwähnt. Das ist ein Beispiel, wo keine praktikable Lösung aus den Minderleistungsmodellen 

berechnet werden kann. In dieser Situation werden die Diagramme für Funktion          

und           folgend gezeigt. Hier werden die Ergebnisse numerisch berechnet. 

 

Abbildung 14. Diagramm für die Funktion y=f(β2B) aus numerischer Berechnung beim Anwendungsbeispiel 

 

Abbildung 15. Diagramm für die Funktion y'=f(β2B) aus numerischer Berechnung beim Anwendungsbeispiel 

Es gibt eine Lösung im Bereich     für die Funktion          . Die Lösung         

wird als der Schaufelwinkel angenommen. 
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II. Obere Grenze für    

Der Korrekturwert      in Gleichung [11] und [12] hat eine wichtige Funktion, die wir nicht 

vernachlässigen können. D. h., der Korrekturwert kann eine Warnung geben, wenn der 

Eintrittsdurchmesser zu groß dimensioniert wird. Das Phänomen kann man auch in der 

Abbildung 4 aus (Wiesner, 1966) erkennen. Mit zunehmendem    wird der 

Minderleistungsfaktor rasant abnehmen. Bei Verwendung der Ersatzmethode sollte es auch 

eine Warnung gegeben, wenn der Eintrittsdurchmesser zu groß dimensioniert wird.  

Es wird im Abschnitt 4.1 bewiesen, dass mit gegebener Geometrie die erforderliche 

Förderhöhe nicht erreicht werden kann, wenn es kein     aus normaler Berechnung gibt, 

denn die Minderumlenkung ist zu groß. In diesem Fall wird die Ersatzlösung eingesetzt, d. h. 

in dem Fall, wo die Minderleistung schon relativ groß ist. Deshalb sollte eine Warnung bei 

der Ersatzlösung erzeugt werden, wenn der Eintrittsdurchmesser negativen Einfluss auf die 

Minderleistung zu haben beginnt. Diese Grenze berechne ich am Beispiel des Modells nach 

Aungier. Aus Abbildung 7 kann man sehen, dass die Grenze nach Aungier oberhalb der Linie 

nach Gülich liegt. Weitere Erhöhung von    wird negativen Einfluss ausüben. Hier ist ein 

Beispiel für die Berechnung der Grenze von   . 

 Für die Pumpe mit folgenden Parametern gibt es kein     aus der normalen Iteration. 

Grund dafür könnte der zu niedrig geschätzte Wirkungsgrad sein. 

  50 m      0,657 

  60 m3/h    94 mm 

  2900 min-1    210 mm 

   20     

  6    15 mm 

Tabelle 7. Auslegungsparameter für das Beispiel der Berechnung der oberen Grenze von d1 

Mit der Ersatzlösung nach Aungier bekommt man die Winkelgrenze        . Mit dem 

Wert findet man in Abbildung 7 einen           . Deshalb sollte es eine Warnung geben, 

wenn    größer ist als                 . Würde in diesem Fall die Schaufelzahl gleich 

  sein, gäbe es eine Winkelgrenze von        . Entsprechend ist            . Dann darf 

das optimale    nicht größer als          sein. 
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III. Untere Grenze für    

Ähnlich wie der Eintrittsdurchmesser hat der Austrittsdurchmesser    große Auswirkungen 

auf die Auslegung. Wenn man ein zu niedriges    dimensioniert hätte, könnte es sein, dass 

die zu erzielende Förderhöhe nicht erreichbar ist. Dies führt dazu, dass man mit normaler 

Iteration keinen     bekommen kann. Jedoch bekommt man auf jeden Fall einen     mit 

der Ersatzlösung. Deshalb müssen Kunden in dieser Situation gewarnt werden, wenn sie 

einen zu kleinen    gewählt haben, dass die Pumpe die gegebene Förderhöhe nicht 

erreichen könnte. Dieser        kann mit Gleichung [11] nach Aungier berechnet werden: 

     
 ̃

  
 

    

    √       
             

             
   

Unter allen 3 Modellen ist Aungier am stabilsten. Deshalb ist        aus dieser Gleichung 

auch am kleinsten.     wird hier mit     angenommen.         bedeutet automatisch 

      , da eine weitere Abnahme von    zu         führt. Nach der Umformung 

bekommt man: 

       
 ̃

    
 

      

    
   

          √
 ̃

         
 

     
 √

  

         
 

             

 [16] 

mit 

     (
        

        
)

√     ⁄

   (
           

           
)

 

 

und 

       
  

√      

                     

                 
   

 

          
 

Hier nehme ich an,          für Stator und      aus den Daten in CFturbo bei 

unterschiedlicher    (Abbildung 37. Hydraulischer Wirkungsgrad für unterschiedliche Pumpe 

aus CFturbo). Wenn          , sollte eine Warnung erzeugt werden, dass die Pumpe die 



23 
 

gegebenen Anforderungen im Auslegungszustand nicht erfüllen kann. Wegen          

muss die Berechnung Iterativ durchgeführt werden. 

Hier zeige ich ein Beispiel.  Für die Pumpe aus der oberen Tabelle gibt es               , 

und für die Berechnung von    wird           angenommen. Bei dem ersten Versuch 

nimmt man      und bekommt: 

         √
  

       
 

             

 
√

       

  (
    
  

)
 

(  
 

    )       

           

und durch mehrmalige Iterationsrechnung bekommt man dann die Ergebnisse. Kriterien 

dafür sind z. B. |                   |         . 

  (      ) →           →  (      ) →           →  

⇒                        

Wenn die Kunden           gewählt haben, gibt es aus der Ersatzlösung         . Es 

muss aber noch Warnung gegeben werden, die auf das zu kleine    hinweist. 

Die obere Berechnung zeigt die Vorhersage von        nach dem Modell von Aungier. Nach 

dem Modell von Gülich ist die Vorhersage ganz ähnlich. Die Formel dafür wird unten gezeigt: 

          √
  

             
 

             

 [17] 

Gemäß Abbildung 5. Theoretische Minderleistungsfaktoren in Abhängigkeit von β2B  ist der 

geschätzte Minderleistungsfaktor nach Gülich kleiner als der nach Aungier. Deshalb wird der 

berechnete          ein bisschen größer sein als         . Im Abschnitt 4.3 wird die 

Genauigkeit der Vorhersage nur für        nach Aungier durchgeführt, denn          ist 

immer kleiner als         . Wenn man eine konservativere Einschätzung möchte, braucht 

man nur einen kleineren Wirkungsgrad in die Gleichung von          einzusetzen.  

IV. Untere Grenze für   

Die Schaufelzahl ist ein sehr wichtiger Parameter für die Pumpe. Manche Kunden von 

CFturbo wollen eine Pumpe mit sehr kleinem Außendurchmesser auslegen. Solch eine 
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Pumpe birgt die Gefahr, dass der gegebene Förderdruck trotz Änderung des Schaufelwinkels 

nicht erreicht werden kann. Um diese Situation zu vermeiden, kann man die Schaufelzahl 

erhöhen. Wie viele Schaufeln eine Pumpe ungefähr haben sollte, ist durch folgende 

Gleichung zu beantworten: 

 
        

 

  
  

  
       

         

 
 

    
[18] 

Diese Gleichung wird aus der Berechnungsformel nach Aungier (Gleichung [11]) abgeleitet, 

wenn man         annimmt. Der Gedanke ist ähnlich wie bei der Vorhersage von        

(Gleichung [16]).    ist durch Iteration zu berechnen. Der Wirkungsgrad      entnimmt man 

dem Vorschlag von CFturbo. Das Gleich gilt für         , der den Wirkungsgrad von Stator 

und Spiralgehäuse repräsentiert. Obwohl der Wirkungsgrad    negativ von der 

zunehmenden Schaufelzahl beeinflusst wird, ist      aus CFturbo weiter benutzbar. Denn die 

Gleichung [18] weist nur auf die minimale Schaufelzahl hin.  

2.4.2. Ersatzlösung bei Modell nach Pfleiderer 

 

Abbildung 16. Diagramm für Gleichung [13]; Lösung der normalen Iteration liegt in der X-Achse(rot markiert). 
Ersatzlösung nimmt man den lokalen Maximalwert M. 

Wenn es keine praktikable Lösung gibt, kann man den lokalen Maximalwert M für das 

Modell nach Pfleiderer als Lösung für     annehmen.  

    im Punkt M ist durch      zu berechnen:  

   
     

       
 

       

          
     

Nach Vereinfachung kann man die parabolische Form sehen: 



25 
 

                                

Die Lösung für den lokalen Maximalwert ist: 

     
        √                

    
 

          
        √                

    
 

Mit         ,      ,      ,   
   ̃  

 

       
,      

 ̃

  
 

  ̃  
 

      
 . 

Zur Realisierung des Verfahrens braucht man nur den Minimalwert von (Iterationswert, 

   (M)) zu nehmen. Die originale Iteration bleibt unverändert. 

Das Verfahren hat kaum praktische Grundlage, aber zu mindestens erweitert es das Modell 

nach Pfleiderer bei kleinem    für die Auslegungssoftware, und es bietet eine Lösung an, 

wenn die Iteration keine Lösung finden kann, sonst kann die Auslegung in Software nicht 

weiter gemacht werden. Zu beachten ist, dass die Lösung aus dem lokalen Maximum eine 

umgekehrte Tendenz mit Lösung aus Iteration bei Änderung der Förderhöhe und Drehzahl 

hat. Diese Tendenz ist im mathematischen Sinne logisch, aber in der Praxis nicht logisch.  

Änderung des 

Parameters 
Einfluss Tendenz ist praktikabel oder nicht 

 ↑ 

   (M) ↓ 

Impraktikabel: denn Werte von    , die durch verkleinerte 

   verursacht werden, sollten durch Vergrößerung von     

kompensiert werden, um die gegebene Förderhöhe zu 

erreichen. Und bei Änderung der Förderhöhe und des 

Wirkungsgrad soll die Lösung aus Ersatzmethode sich nicht 

ändern. Grund dafür sieht man in Tabelle 6. 

  ↓ 

 ↓ 

 ↑ 

   (M) ↑ 

Praktikabel: denn    , die durch verkleinerte    oder 

vergrößerte    verursacht wird, muss durch Vergrößerung 

von     kompensiert, um die gegebene Förderhöhe zu 

erreichen. 

 ↓ 

   ↓ 

 ↑ 

  ↓ 

Tabelle 8. Einfluss der Änderung des Auslegungsparameters auf die Ersatzlösung nach Pfleiderer 

Nach Modell-Pfleiderer kann man auch die untere Grenze für    vorhersagen. 
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 ̃
  

(  
   

 

    
 

   
 

    
 
   
   

) 

 

        in oberer Formel bedeutet, dass die Vergrößerung von     aus der Vergrößerung 

von Schaufelwinkel maximal erreicht ist. In diesem Fall erreicht eine Pumpe mit rückwärts 

gekrümmten Schaufeln ihre maximale Förderkapazität. Daraus kommt: 

         (     
 ̃

    
 

     ̃

       
)    

 ⇒            √
      

      
               

 [19] 

    ist eine Funktion von   . Deshalb ist eine Iteration hier erforderlich.  -Wert und 

Wirkungsgrad entnimmt den Default-Werten von CFturbo.  
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3. Basisgeometrie und Batch-Workflow 

3.1. Basisgeometrie 

Die zu untersuchenden Pumpen haben eine    von    bis         . Sie sind deshalb 

radiale Kreiselpumpen. In der Arbeit wird eine typische Kreiselpumpe mit             

gewählt. Folgende Tabelle zeigt die Parameter für die Kreiselpumpe, die für den 

Geometrieaufbau in CFturbo Software notwendig sind. 

Allgemein 

Volumenstrom    60  [m3/h] 

Förderhöhe   50  [m] 

Nenndrehzahl    2900  [min-1] 

Spez. Drehzahl    19,911  [min-1] 

Hauptabmes

sung 

Saugmunddurchm.    94  [mm] 

Eintrittsdurchm.    108 [mm] 

Austrittsdurchm.    220  [mm] 

Austrittsbreit    15  [mm] 

Nabendurchm.    0  [mm] (für Simulation angenommen) 

Wirkungsgrad 

Hydraulisch    73 % 

Volumetrisch    100 % 

Additional    90 % 

Schaufel 

Schaufelform Free-form 3D 

Schaufeldicke   3  [mm] 

Eintrittswinkel      Incidence = 0,              

Austrittswinkel      „user design“:      selbst wählen 

Umschlingungswinkel    129,0° 

Andere 

Komponente 

Einströmungsrohr 
mit einer Länge von 180 [mm], um eine stabile 

und parallele Einströmung zu herstellen. 

Spiralgehäuse Lange genug, um eine stabile Ausströmung zu 

erzeugen. Ausströmungsrohr 

Tabelle 9. Parameter für die Basisvariante mit nq=20min
-1

 

Mit oberen Parametern kann man einige wichtige Werte der Pumpe berechnen: 

Umfangsgeschwindigkeit    33,4056 [m/s] 

Meridionale Geschwindigkeit     am Austritt 

     
 

     
   

1,6076 [m/s] 

zu erzielender totaler Förderdruck am Austritt des Spiralgehäuses         

                                   
591825 [Pa] 

Tabelle 10. Einige wichtige Werte für die Basisvariante 
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Die Pumpe in der Meridianansicht ist im folgenden Bild dargestellt: 

 

Abbildung 17. Kreiselpumpe im Meridianschnitt mit Einströmungsrohr und Spiralgehäuse  

3.2. Batch-Workflow 

Der Batch-Workflow besteht aus CFturbo, PumpLinx und Paraview. Ihre Funktionen kann 

man mit folgendem Bild darstellen. 

 

Abbildung 18. Funktionen des Batch-Workflows mit CFturbo, PumpLinx und Paraview 

 Nach der Modellerstellung mit den Parametern aus Tabelle 9 exportiert man die 

Geometrie aus CFturbo. Vernetzung wird in PumpLinx automatisch durchgeführt, wenn 

man die Geometrie importiert.  

 In PumpLinx läuft die Simulation. Für die Ausgabe können Ensight Dateien für Paraview 

automatisch erstellt werden. Nach der Einstellung berechnet PumpLinx selbst die für 

CFturbo 
•Parametrische 

Geometriemodellierung 

•Entwurf 

PumpLinx 
•Vernetzung 

•CFD-Simulation 

•Datenerfassung 

Paraview •Datenerfassung 

•Auswertung 
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Pumpe relevanten Daten wie relative Geschwindigkeit und Umfangskomponente der 

absoluten Geschwindigkeit. Sie sind in den Output-Dateien enthalten.  

 Paraview ist eine Software speziell für CFD-Auswertung. Sie kann den durchschnittlichen 

Wert in einer Ebene berechnen. Mit Paraview wird deshalb die Umfangskomponente 

der absoluten Geschwindigkeit und der Strömungswinkel am Austritt des Laufrads 

berechnet. 

3.3. Einfluss der Netzgenerierung auf die Ergebnisse 

Die Netzgröße hat den Einfluss auf die Korrektheit der Simulationsergebnisse. Je feiner das 

Netz ist, desto genauer können die Ergebnisse sein. Nach der Arbeit (Khalafallah, 2015) 

bekommt man den Zusammenhang zwischen Förderhöhe und Zahl der Zelle-Elemente: 

 

Abbildung 19. Zusammenhang zwischen Förderhöhe und Zahl der Zelle-Elemente 

Eine Netzunabhängigkeitsstudie für die Netzerstellung von PumpLinx und CFturbo wird in 

der Diplomarbeit (Lange, 2010) durchgeführt. Ausgehend von seiner Schlussfolgerung reicht 

ein in PumpLinx erstelltes Netz mit ca.   Mio. Knoten für seine Kreiselpumpe. Nach seiner 

Untersuchung bekommt er folgenden Zusammenhang zwischen der Förderhöhe und 

Knotenanzahl: 

 

Abbildung 20. Netzunabhängigkeitsstudie für die Netzerstellung von PumpLinx und CFturbo 
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Seine Kreiselpumpe hat einen Eintrittsdurchmesser von        und Austrittsdurchmesser 

von ca.        sowie eine Austrittsbreite von      . Außerdem ist seiner Kreiselpumpe 

auch mit ein Stator vorgeschaltet und mit ein Spiralgehäuse nachgeschaltet.  

In dieser Arbeit wird die Netzerstellung durch PumpLinx erstellt. Weil die Geometrie der 

Pumpen nach Tabelle 9 ähnlich wie die Pumpe in der Arbeit (Lange, 2010) ist, lässt sich es 

entnehmen, dass die Rechnungen auf einem Netz mit ca.     Mio. Knoten in dieser Arbeit 

schlussfolgernd sein kann. 

Allgemein gibt es zwei Arten von Rechennetzen, die in strukturierte und unstrukturierte 

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

 strukturierte Netze: sind relativ unflexibel, meist quaderförmig und haben eine einfache 

Datenstruktur, 

 unstrukturierte Netze: sind sehr flexibel, meist mit Tetraedern erzeugt und bestehen 

nicht nur aus gleichgerichtet verlaufenden, kontinuierlichen Netzlinien. 

In PumpLinx wird ein strukturiertes, kartesisches Netz erzeugt: 

 

Abbildung 21. Netzstruktur 

Bei der Erzeugung der Netze sind auch folgende Anforderungen zu erfüllen: 

 die Netzlinien schneiden sich nicht, 

 die Netzlinien folgen der Strömungsrichtung, 

 hohe Auflösung in Gebieten hoher Strömungsgradienten. 

Lokale Verfeinerung kann in PumpLinx für den Bereich, wie z. B. die Austrittskante der 

Schaufel, realisiert werden. Folgende Abbildung zeigt die Verfeinerung: 
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Abbildung 22. Lokale Verfeinerung 

3.4. Simulationseinstellung in PumpLinx  

Nach dem Import eines Geometriemodells wird dieses in verschiedene Volumina aufgeteilt, 

die im einzelnen Einlass (Input), Laufrad (Impeller) und Spiralgehäuse (Volute) mit 

Auslassrohr (Outlet) darstellen. Zur Modellierung der Interaktion von bewegten und 

stehenden Bauteilen werden „Mismatched Grid Interfaces“ (MGI) definiert. D. h., die 

Komponenten werden in ihren jeweiligen Bezugssystemen stationär betrachtet und die 

Bezugssysteme werden über MGI verknüpft. 

Anschließend wird das im Abschnitt 3.3 beschriebene kartesische Netze in den einzelnen 

Volumina erzeugt und ein Modell für die Rechnung gewählt. Das Rechenmodell legt neben 

anderen Spezifikationen beispielsweise fest, ob stationär oder instationär gerechnet wird 

und, ob Turbulenz modelliert werden soll. Der nächste Schritt besteht in der Festlegung der 

Randbedingungen in den Volumina Inlet und Outlet.  

Folgende Tabelle zeigt die Einstellung in PumpLinx für die Simulation im Abschnitt 4.1. 

Andere Simulationen können ähnlich eingestellt werden. 

Modellauswahl Eigenschaft Wert 

Centrifugal 

Setup Options Extended Mode 

Simulation Method Steady 

Rotational Direction Clockwise 

Flow 

 Turbulence 

 Cavitation 

Converge Criterion 1E-3 oder 1E-4 

Numeric Scheme Upwind 

Ensight Output User Select 

Randbedingung Input Totaldruck 101325 [Pa] 

Randbedingung Output Volumenstrom 60 [m3/h] 

Turbulence Model k-ε-Modell 

Number of max. Iterations Bis das „Converge Criterion“ erreicht wird 

Tabelle 11. Simulationseinstellungen in PumpLinx 
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Maximale Iterationszahl wird so hoch wie möglich definiert, bis die Konvergenzkriterien 

erreicht werden (Abbildung 24). Und die Konvergenzkriterien werden so eingestellt, dass die 

Simulation letztendlich ein stabiles Ergebnis (z. B. die erzielte Förderhöhe im Austritt) liefern 

kann, wie das folgende Bild zeigt: 

 

Abbildung 23. Totaldruck am Austritt in Abhängigkeit von der Iterationszahl 

In diesem Fall kann man die Konvergenzkriterien als 1E-3 einstellen:  

 

Abbildung 24. Abfallende Residuen mit erhöhter Iterationszahl 

 

3.5. Datenerfassung  in Paraview  

Interessant für die Auswertung ist der Laufradaustritt (Bilanzfläche 2) und der Austritt des 

Spiralgehäuses (Bilanzfläche 4). Bilanzfläche 2 wird wie in folgendem Bild geschnitten. Dort 

werden durchschnittliche Werte für Geschwindigkeit und Druck erfassen. 
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Abbildung 25. Bilanzfläche 2: Austritt des Laufrades(vor dem Austreten) 

Folgendes Bild zeigt den Einfluss der radialen Position der Bilanzfläche 2 auf die erfassten 

Geschwindigkeiten: Je größer der Radius ist, desto kleiner werden die erfassten 

Geschwindigkeitskomponenten     und      Grund dafür kann es sein, dass sich die 

Minderumlenkung in der Nähe vom Laufradaustritt vergrößert.  

In weiteren Simulation werden die Bilanzfläche 2 für Datenerfassung mit             

angenommen, bzw.          vor dem Laufradaustritt, wenn    nicht gleich        ist. 

 

Abbildung 26. Einfluss der radialen Position auf erfassten Geschwindigkeiten 

In der Bilanzfläche 4 wird hauptsächlich der durchschnittliche Totaldruck erfasst, um zu 

prüfen, ob die Pumpe die gegebene Förderhöhe erreichen kann. 

Darüber hinaus kann man die Förderdrucke im Austritt des Laufrades und des 

Spiralgehäuses auch in PumpLinx erfassen. Der aus PumpLinx erfasste Druck hat geringe 

1.5

1.55

1.6

1.65

1.7

1.75

1.8

22.2

22.3

22.4

22.5

22.6

22.7

22.8

22.9

0.1090 0.1092 0.1094 0.1096 0.1098 0.1100 0.1102 0.1104

c_m2 
[m/s] 

c_u2 
[m/s] 

r_s [m] 

Einfluss der radialen Position auf erfassten Geschwindigkeiten 

c_u2

c_m2



34 
 

Unterschiede verglichen mit Paraview. Solange alle Förderdrücke, die miteinander 

verglichen sollen, aus gleicher Software entnommen werden, sind solche Unterschiede 

vernachlässigbar. Denn für die Schlussfolgerung wichtig ist die Änderung der Förderdrucke 

bzw. die Tendenz, wenn man     manuell ändert.  
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4. Validierung der Ersatzmethode durch 

numerische Simulation 

4.1. Simulation mit zunehmendem Schaufelwinkel β2B 

In diesem Abschnitt wird der Schaufelwinkel     manuell eingegeben, und die resultierende 

Förderdrucke und     werden erfasst sowie analysiert. Simulationen mit zunehmendem 

Schaufelwinkel haben zwei Ziele: 

a. den Fall darzustellen, dass nach den Minderleistungstheorien bei manchem Fall 

keinen     ausgerechnet werden kann.  

b. realen Minderleistungsfaktor mit theoretischen Minderleistungsfaktoren nach 3 

Modellen zu vergleichen. 

Zuerst wird die Basisgeometrie mit geändertem Schaufelwinkel     (von    bis    ) 

simuliert. Mit gegebenem     kann man          und entsprechende       berechnen, die 

zum Vergleich mit simulierten Ergebnissen bedienen. Die Randbedingung für die Simulation 

ist: Totaldruck am Eintritt ist gleich             und die Geschwindigkeitsprofile ist „zero 

gradient“, bzw. voll entwickeltes Geschwindigkeitsprofil. Am Austritt ist der Volumenstrom 

von     
  

 
  eingetragen. 

Alle Geschwindigkeiten in der Tabelle haben Einheit [m/s] und Druck mit [Pa]. 

β2B u2 cm2,soll psoll aus Spiralgehäuse cu2∞ 

10,10 33,4056 1,888 591825 22,295 

15,00 33,4056 1,787 591825 26,413 

20,00 33,4056 1,740 591825 28,394 

25,00 33,4056 1,713 591825 29,554 

30,00 33,4056 1,696 591825 30,326 

35,00 33,4056 1,684 591825 30,885 

40,00 33,4056 1,676 591825 31,313 

45,00 33,4056 1,669 591825 31,656 
Tabelle 12. Theoretische Werte mit der Änderung des Schaufelwinkels 

      aus Spiralgehäuse ist der zu erzielende Förderdruck: 

                     

         ist die theoretische meridionale Geschwindigkeit und       ist die Umfangs-

komponente der Absolutgeschwindigkeit für Schaufelkongurente Strömung. Folgende 

Tabelle und Bilder zeigen die Ergebnisse aus der Simulation. 
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β2B cu2 cm2 pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] PInput [W] ηgesamt ηLaufrad ηVolute β2,num 

10,10 21,4621 1,8217 791331 710364 14089 0,7205 0,8162 0,8827 8,672 

15,00 22,3887 1,7477 813092 729478 14450 0,7245 0,8210 0,8825 9,014 

20,00 22,5216 1,7118 826233 745231 14729 0,7286 0,8203 0,8883 8,938 

25,00 22,7077 1,6735 838778 760257 15037 0,7303 0,8174 0,8935 8,891 

30,00 22,8754 1,6616 847729 769167 15384 0,7235 0,8086 0,8947 8,967 

35,00 22,9550 1,6418 848437 776425 15401 0,7306 0,8085 0,9036 8,928 

40,00 22,8321 1,6465 848709 782057 15861 0,7153 0,7853 0,9108 8,851 

45,00 22,8686 1,6303 849700 777198 15863 0,7238 0,8014 0,9031 8,795 
Tabelle 13. Ergebnisse aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels 

     ist der Totaldruck im Laufradaustritt.      bedeutet der gesamte Druck am Austritt von 

Spiralgehäuse.        ,         ,        sind jeweils der gesamte Wirkungsgrad, der 

Wirkungsgrad von Laufrad und der Wirkungsgrad von Spiralgehäuse, bzw.: 

        
                   ̇

      
,           

                   ̇

      
,         

               

               
 

 

Abbildung 27. Förderdrucke und Wirkungsgrade aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels für 
den Fall d2=220mm 

 

Abbildung 28. Geschwindigkeiten aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels für den Fall 
d2=220mm 
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Abbildung 29. Strömungswinkel aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels für den Fall 

d2=220mm 

In der Abbildung 29 gibt es: 

            
   

      
 

             
        

         
      

        

                  
 

        ist der theoretische Strömungswinkel nach dem Minderleistungsmodell Aungier. Der 

Strömungswinkel aus der Simulation zeigt identische Tendenz mit der theoretischen Werten, 

d. h., trotz der Erhöhung des Schaufelwinkels nach         steigt der Strömungswinkel 

nicht mehr. 

Aus der Abbildung 27 und Abbildung 28 lässt sich entnehmen, dass die Erhöhung von     bei 

kleinem Winkel größeren Einfluss auf die Erhöhung der Förderhöhe (oder    ) als bei 

großem Winkel hat. Nach         bekommt man sehr weniger Förderhöhe aus der 

Erhöhung von    .  

Der Berechnungsvorgang nach Minderleistungsmodell wird so durchgeführt, dass der 

berechnete     so groß sein muss, um die erforderliche Umfangskomponente     bzw. die 

Förderhöhe zu erreichen. Wenn der Durchmesser    so klein oder die Förderhöhe so groß 

gewählt werden, dass die zu erzielende Umfangskomponente sehr groß sein muss, wird     

sich immer vergrößern, um das Ziel zu erreichen. Leider ist nach         die aus der 

Erhöhung von     erzielte Förderhöhe sehr gering und dies verursacht, dass kein      nach 

den Minderleistungstheorien bei kleinem    ausgerechnet werden kann.  

Ungewöhnlichen Punkt ist auch, dass     aus Simulation deutlich kleiner sind als die 

theoretisch berechnete Werte         , aber die Tendenz ist richtig. Grund dafür könnte die 
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Sekundärströmung sein, die durch die Zusammenwirkung zwischen der Strömung im 

Spiralgehäuse und der Strömung im Laufrad entsteht, wie folgendes Bild zeigt. Insbesondere 

in der Nähe der Zunge ist die Auswirkung sehr groß. 

 

Abbildung 30. Auswirkung des Spiralgehäuses auf die meridionale Geschwindigkeit 

Aus     in Tabelle 13 kann man die Minderleistungsfaktoren aus Simulation berechnen. Das 

Ergebnis passt sehr gut mit dem Wert nach dem Modell Gülich oder Augier (Abbildung 34, 

im Abschnitt 4.2). In weiteren Versuchen betrachtet man die Pumpe als Black-Box, wo der 

Förderdruck am Austritt des Spiralgehäuses am wichtigsten ist. 

Um die oben genannte Analyse zu prüfen, teste ich mit einer Pumpe mit          , und 

halte alle anderen Parameter konstant. Hier wird     auch durch „user design“ eingegeben. 

In diesem Fall ist der Pumpe mit ein Stator nachgeschaltet, da die Simulation ansonsten 

entweder nicht konvergiert oder eine große Sekundärströmung in dem Spiralgehäuse zeigt, 

wenn die Pumpe ein Spiralgehäuse hat. Deshalb sieht die Pumpe wie folgt aus: 

 

Abbildung 31. Versuchspumpe mit d2=200 mm 

Die Ergebnisse zeigen auch eine gleiche Tendenz wie bei dem Fall mit          , d. h. 

der erreichbare Förderdruck wächst nicht mehr nach einem bestimmten Schaufelwinkel.  
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Abbildung 32. Förderdrucke und Wirkungsgrade aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels für 
den Fall d2=200mm 

 

Abbildung 33. Geschwindigkeiten aus der Simulation mit der Änderung des Schaufelwinkels für den Fall 
d2=200mm 

Aus Abbildung 27 und Abbildung 32 lässt sich entnehmen, dass     oder die erreichbare 

Förderhöhe mit der Zunahme von     sogar nach unten gehen. Das bedeutet, dass die durch 

eine Vergrößerung von     zugenommene     kleiner ist als die durch Minderumlenkung 

verlorene    . Dies zeigt eine Grenze an, nach der kaum Zunahme von     besteht. Diese 

Grenze von     kann man am Beispiel Aungier und Gülich mathematisch ableiten, bzw. hier 

soll man 
    

    
 berechnen. 

    
√      

    
   

        

  
 

Nach der Ableitung nach     in oberer Gleichung bekommt man: 

  

   
√      
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⇒   
    

    
 

     

    
   

  
√      

     

    
 

 
     

    
 zeigt, wie viel Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit aus der 

Vergrößerung von     theoretisch erworben werden kann.  

    

  
√      

     

    
: Im Vergleich dazu bedeutet dieser Term, wie viel 

Umfangskomponente verloren gehen könnte wegen der Minderumlenkung. 

Mit  

        
   

    
  

    
             

             
 

kann folgende Gleichung hergeleitet werden: 

    

    
 

     

    
   

  
√      

     

    
 

       

         
 

         

            
 

       

 √      

 

mit         ,      ,      ,   
  

    . 

Diese Gleichung ist völlig identisch mit der Gleichung [14] bzw. mit der ersten Ableitung von 

der Lösungsgleichung [11] im Abschnitt 2.4.1. D. h., die Ersatzmethode, wo man den Wert 

aus Lösung der Gleichung      als     nimmt, hat folgende praktische Bedeutung: 

Weiteres Erhöhen über den Grenzwert     hinaus liefert kaum einen Beitrag zur Erhöhung 

von    . Bei dem Fall      kann man sogar Umfangskomponente mit der Vergrößerung 

von     verlieren wegen der dominierenden Minderumlenkung. Das ist dann die praktische 

Grundlage für die Ersatzmethode nach Aungier und nach Gülich. Sogar wenn die 

Ersatzlösung     aus der Gleichung       kommt (d. h.      im Bereich        ), ist 

die Lösung auch physikalisch sinnvoll. Denn nach dem Wendepunkt von    ist das Wachstum 

von     sehr klein.  

4.2. Vergleich der 3 Minderleistungstheorien mit 

numerischen Ergebnissen 

Die Ersatzmethode basiert noch auf den Minderleistungstheorien nach Aungier, Gülich und 

Pfleiderer. Deshalb ist eine Abschätzung notwendig, welche Minderleistungstheorie am 

besten das tatsächliche Verhalten der untersuchten Pumpen abbildet. 



41 
 

Aus den Ergebnissen von Simulation können die realen Minderleistungsfaktoren      so 

berechnet werden: 

       
        

  
 

    kommt aus Simulationsergebnissen. Mit der Tabelle 1 können die theoretischen 

Minderleistungsfaktoren berechnet werden: 

{
 
 

 
      (  

√      

    )       

        
 

   (  
   
  

)
  

 

    

    
       

      
 

 

             
 
 

Durch den Vergleich zwischen      und        können die Genauigkeiten der 

verschiedenen Modelle beurteilt werden. Obwohl im Fall           die Auslegung nicht 

möglich ist, bestehen aber noch Minderleistungsfaktoren, denn die unmögliche Auslegung 

bedeutet nur, dass die zu erzielende Förderhöhe nicht erreichbar ist. Folgendes Diagramm 

zeigt den Vergleich zwischen theoretischen und realen Minderleistungsfaktoren. 

 

Abbildung 34. Vergleich zwischen theoretischen und realen Minderleistungsfaktoren 

Aus oberem Diagramm kann man finden: 
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 Kleines   bedeutet große Minderumlenkung, und das führt dazu, dass eine geringere 

Umfangskomponente     durch die Erhöhung von Schaufelwinkel im Bereich des großen     

erreicht werden kann. 

    nach Modell Pfleiderer ist viel kleiner als die Minderleistungsfaktoren nach anderen zwei 

Theorien. Deshalb ist es bei dem Modell nach Pfleiderer am häufigsten, dass keiner 

Schaufelwinkel     berechnet werden kann. Die Faktoren nach Pfleiderer im Diagramm 

haben den Parameter   gleich      und     . Im Fall mit           ist die Vorhersage 

nach Pfleiderer sehr ungenau. Man muss dann selbst ein niedriges   wie     wählen. Im 

Vergleich dazu haben die Faktoren aus Aungier und Gülich bessere Vorhersage. Da die 

Abschätzung der Minderumlenkung nach Pfleiderer stark von dem Parameter   abhängig ist, 

welcher aber noch schwer zu bestimmen ist, funktioniert dieses Modell nicht so gut wie die 

anderen zwei Modelle. 

 Der Schaufelumschlingungswinkel spielt auch eine Rolle bei dem Minderleistungsfaktor. Die 

vertikale violette Linie zeigt den   Faktoren bei geändertem Umschlingungswinkel. 

Unverändert sind der Außendurchmesser           und Schaufelwinkel        . 

Genauere Analyse sieht man im Abschnitt 5.2. 

 Die Minderumlenkung sollte stark von dem Schaufelverlauf beeinflusst werden, aber der 

Schaufelverlauf kann nicht einfach durch den Umschlingungswinkel beschrieben werden. 

Trotz gleichem Umschlingungswinkel bestehen auch noch sehr unterschiedliche 

Schaufelverläufe. Wichtig ist aber der   -Verlauf entlang des gesamten Laufrades, der den 

Schaufelverlauf richtig widerspiegeln kann (Gülich, 2010 S. 79). In oberer Untersuchung 

bleibt der   -Verlauf in einem großen Bereich zwischen     und    , und nur in den letzten 

     erhöht sich der    bis zum gegebenen Schaufelwinkel    . Folgende Bilder zeigen zwei 

Schaufelverläufe, einer mit         und ein anderer mit        . 
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Abbildung 35. Schaufelverlauf bei der Pumpe mit d2=200 mm und β2B=60° 

 

Abbildung 36. Schaufelverlauf bei der Pumpe mit d2=200 mm und β2B=30° 
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Solche Verläufe werden automatisch hergestellt in CFturbo, wenn man nur     ändert und 

der Umschlingungswinkel konstant bleiben lässt. Ob durch einen anderen   -Verlauf eine 

höhere Förderhöhe erreicht werden könnte, wird im Abschnitt 5.1 untersucht. Folgender 

Abschnitt beschreibt zuerst die Vorhersagequalität der unteren Grenze von    nach dem 

Modell Aungier. Aus oberer Analyse ist es schon bekannt, dass Pfleiderer stark von einem 

unbekannten Parameter   abhängig ist, was zu großer Unsicherheit führt. Deshalb wird es 

nicht empfohlen, die Vorhersage der unteren Grenze von    nach dem Modell Pfleiderer zu 

machen. 

4.3. Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von unterer 

Grenze für d2 

Gemäß der Ersatzmethode kann man durch Gleichung [16] für jede Pumpe mit rückwärts 

gekrümmter Schaufel einen minimalen Außendurchmesser    vorhersagen, der zum 

Erreichen der notwendigen Förderhöhe notwendig ist: 

         √
  

         
 

             

 

Aus der Gleichung kann man sehen, dass die Wirkungsgrade      und      eine große Rolle 

bei der richtigen Vorhersage von        spielen. Aus CFturbo kann man durch Eingeben der 

spezifischen Drehzahl und des Durchflusses den hydraulischen Wirkungsgrad      berechnen. 

In diesem Abschnitt möchte ich überprüfen, ob die Vorhersage von        mit dem 

Wirkungsgrad aus CFturbo richtig ist. Zur Vereinfachung wird           für den Verlust im 

Spiralgehäuse angenommen. 
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Abbildung 37. Hydraulischer Wirkungsgrad für unterschiedliche Pumpe aus CFturbo 

3 Pumpe (A, B, C) werden zur Untersuchung ausgewählt. Folgende Tabelle zeigt die 

Auslegungsparameter dafür. Einheit dafür sind Q[m3/h], H[m], n[min-1], d1, 2[mm], b2[mm], 

s[mm]. 

 Q H n nq d1 d2 b2 z s β2B Δφ 
ηh aus 

CFturbo 
ηc 

d2,min 
berechnet 

A 30 20 1500 14,5 100 235,240,245 13 6 3 35 130 0,8 0,9 249 

B 60 50 2900 20 107 195,200,205 15 6 3 40 130 0,855 0,9 201,2 

C 200 60 2000 21,9 160 305,310,315 24 6 3 40 130 0,893 0,9 310 
Tabelle 14. Auslegungsparameter 3 Pumpe zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min 

    wird aus der Ersatzmethode berechnet.  Bei jeder Pumpe werden drei    untersucht. 

Durch den Vergleich zwischen dem Förderdruck am Austritt des Spiralgehäuses aus der 

Simulation und dem zu erzielende Förderdruck kann man einen mindesten 

Außendurchmesser        finden, der wieder mit berechnetem        verglichen wird. 

Damit wird überprüft, ob die Vorhersage von        mit dem Wirkungsgrad aus CFturbo 

überzeugend ist. 

a)   Die Ergebnisse der ersten Pumpe werden in folgender Tabelle und im Diagramm gezeigt: 

d2 [mm] cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηVolute ηLaufrad ηgesamt psoll,4 [Pa] 

235 13,29 0,8786 334826,2 295063,4 0,8297 0,8587 0,7125 296200 
240 13,72 0,8540 347567,8 304220,8 0,8240 0,8582 0,7072 296200 
245 13,41 0,8249 354157,9 311581,4 0,8316 0,8540 0,7102 296200 

Tabelle 15. Simulationsergebnisse für Pumpe A zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min (Tabelle) 
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Abbildung 38. Simulationsergebnisse für Pumpe A zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min 
(Diagramm) 

Aus Simulation ist zu entnehmen, dass 

 Der Wirkungsgrad vom Spiralgehäuse unterhalb     liegt.    als der Wirkungsgrad für 

Spiralgehäuse wird zu groß eingeschätzt; Wirkungsgrad des Laufrades ist ungefähr     , der 

größer als von CFturbo eingeschätztem Wirkungsgrad (   ). Deshalb ist der gesamte 

Wirkungsgrad nicht weit von der eingeschätztem                    aus CFturbo. 

 Realer        für Pumpe A ist ca.       , der kleiner ist als der vorhergesagte Wert 

(      ). Aus dem Sicherheitsgrund ist es gut. 

b)    Ähnlich dazu sind die Simulationsergebnisse von Pumpe B in der unteren Tabelle und im 

Diagramm zusammengefasst. 

d2 [mm] cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηVolute ηLaufrad ηgesamt psoll,4 [Pa] 

195 18,535 1,905 618253 569971 0,9066 0,8551 0,7753 590500 
200 19,943 1,827 670769 607705 0,8893 0,8544 0,7598 590500 
205 20,069 1,782 697140 633678 0,8935 0,8435 0,7536 590500 

Tabelle 16. Simulationsergebnisse für Pumpe B zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min (Tabelle) 
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Abbildung 39. Simulationsergebnisse für Pumpe B zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min 
(Diagramm) 

Für Pumpe B (Basisgeometrie) ist die Vorhersage des        viel genauer als für Pumpe A. 

       aus der Simulation ist in diesem Fall       , der nicht weit vom berechneten 

       liegt. Hydraulischen Wirkungsgrad          wird hier gut geschätzt. Der 

vorhergesagte               ist ein bisschen größer als der aus Simulation gegebene 

             , welche aus dem Sicherheitsgrund gut ist. 

c)    Pumpe C ist größer als A und B. Ergebnisse aus Simulation sind: 

d2 [mm] cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηVolute ηLaufrad ηgesamt psoll,4 [Pa] 

305 18,358 2,467 648600 612590 0,9342 0,7225 0,6750 688600 
310 20,598 2,255 664500 623500 0,9272 0,8399 0,7788 688600 
315 20,216 2,268 723538 687183 0,9416 0,8431 0,7938 688600 

Tabelle 17. Simulationsergebnisse für Pumpe C zur Validierung der Vorhersage von d2,min (Tabelle) 

 

Abbildung 40. Simulationsergebnisse für Pumpe C zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von d2,min 
(Diagramm) 
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Wegen des großen Durchflusses ist der hydraulische Wirkungsgrad gemäß Abbildung 37. 

Hydraulischer Wirkungsgrad für unterschiedliche Pumpe aus CFturbo gleich      , der sehr 

groß ist. Dadurch besteht die Gefahr, dass der        kleiner eingeschätzt werden kann. Der 

hydraulische Wirkungsgrad aus Simulation ist kleiner als      , aber der Wirkungsgrad des 

Spiralgehäuses ist größer als    . Aus der Simulation ergibt sich, dass der gesamte 

Wirkungsgrad gut eingeschätzt wird und tatsächliche         liegt nicht weit von dem 

vorhergesagten Wert       . Im Vergleich dazu wird in diesem Fall        kleiner 

eingeschätzt. 

d)    Zusammenfassung: 

Pumpe 
ηh*ηc aus 
CFturbo 

gesamter η 
aus Simulation 

berechneter d2,min [mm] 
mit η aus CFturbo 

d2,min [mm] aus 
Simulation 

A 0,72 0,71 249 240 
B 0,77 0,75 201,2 198 
C 0,804 0,79 310 315 

Tabelle 18. Vergleich des d2,min aus Simulation mit berechnetem d2,min 

Durch den Vergleich von: 

 ηh*ηc aus CFturbo mit gesamter η aus Simulation: ergibt sich die Genauigkeit von der 

Vorhersage des Wirkungsgrades in CFturbo; 

 berechneter d2,min [mm] mit η aus CFturbo mit d2,min [mm] aus Simulation: ergibt sich, wie 

genau die Vorhersage für        ist, wenn die Gleichung in CFturbo eingesetzt wird. Aus 

der Tabelle kann man sehen: eingeschätzte        liegt normalerweise in der Nähe von 

dem tatsächlichen       , wenn der Wirkungsgrad aus CFturbo genau eingeschätzt 

werden kann. Aus Sicherheitsgrund ist eine Ü berschätzung wie bei Pumpe A und B 

vorteilhaft. 

Exakte Einschätzung ist nicht möglich, da in der Praxis noch viele andere Verluste bestehen. 

Aus den Ergebnissen oben ergibt sich, dass für eine konservative Einschätzung des        

der    am besten ein bisschen kleiner gewählt werden kann und    für den Wirkungsgrad 

des Stators bei     liegen sollte. Für Pumpen, deren    kleiner als den mit dem 

Wirkungsgrad in CFturbo berechneten        sind, sollte eine Warnung bei der Auslegung 

gegeben werden, dass die Pumpen die gegebene Förderhöhe nicht erreichen könnten. 
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4.4. Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von unterer 

Grenze für z 

Für die Genauigkeitsprüfung der Gleichung [18]: 

        
 

  
  

  
       

         

 
 

    

wähle ich eine Pumpe mit          . Andere Parameter davon sind gleich mit den 

Parametern in der Tabelle 3.1. Nach der Abbildung 39 kann man sehen, dass solche Pumpe 

mit           den Förderdruck schon nicht erreichen kann. Wenn man auf jeden Fall 

eine Pumpe mit kleinem Außendurchmesser haben will, ist es notwendig, die Schaufelzahl zu 

erhöhen, um den erforderlichen Förderdruck zu erzielen. Nach oberer Gleichung muss eine 

Pumpe mit           eine mindeste Schaufelzahl von    haben. Folgende Abbildung 

zeigt den Schaufelverlauf für die Pumpe mit          . Dabei ist der 

Umschlingungswinkel gleich    , und der     gleich    , der durch die Ersatzmethode 

berechnet wird: 

 

Abbildung 41. Schaufelverlauf für die Pumpe mit d2=185 mm 

Simulation durch PumpLinx zeigt gute Ergebnisse aus: 

z d2 [mm] cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηVolute ηLaufrad ηgesamt psoll,4 [Pa] 

6 195 18,535 1,905 618253 569971 0,9066 0,8551 0,7753 590500 
11 185 21,690 1,913 687838 615320 0,8946 0,8405 0,7366 590500 

Tabelle 19. Simulationsergebnisse zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von unterer Grenze für z(Tabelle) 
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Daten für     und           kommen aus Tabelle 16 im Abschnitt 4.3, und dient zum 

Vergleich mit der letzten Zeile. Daraus ergibt sich, dass Pumpe mit           und 

     den Förderdruck erreichen kann, wenn die Pumpe mit           und     im 

Vergleich dazu den gegebenen Förderdruck nicht erzielt.  

Jedoch verringert der Wirkungsgrad sich mit der Erhöhung der Schaufelzahl. Und die 

zunehmende Querschnittsversperrung am Eintritt erhöht Kavitationsgefahr. Deshalb wird in 

der Praxis normalerweise das „splitter blades“ für Pumpen mit vielen Schaufeln eingeführt. 

Folgende Abbildung zeigt die Ergebnisse grafisch:  

 

Abbildung 42. Simulationsergebnisse zur Genauigkeitsprüfung der Vorhersage von unterer Grenze für 
z(Diagramm)  
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5. Einfluss der anderen Parameter auf die 

Minderleistung 

In diesem Abschnitt werden die Parameter untersucht, die bisher in den etablierten 

Minderleistungstheorien noch nicht berücksichtigt wurden und gleichzeitig großen Einfluss 

auf die Minderumlenkung haben. Nach vorheriger Simulation ergibt sich, dass der 

Umschlingungswinkel und   -Verlauf entlang des Laufrades eine sehr wichtige Rolle in der 

Minderumlenkung spielt. Jedoch gibt es zurzeit noch kein gutes Modell, wodurch ein guter 

Schaufelverlauf dimensioniert werden kann. Schaufelverlauf wird normalerweise durch die 

Erfahrung der Ingenieur festgestellt. Und wenn man den Schaufelverlauf bestimmen will, 

wird man manchmal nur an den Umschlingungswinkel denken. Es ist aber unvollständig. Wie 

im Abschnitt 4.2 schon gezeigt wird, kann der   -Verlauf trotz gleichem Umschlingungs-

winkel unterschiedlich sein.  

Noch zu berücksichtigen ist, dass der Schaufelverlauf in CFturbo nur nach der Bestimmung 

des Minderleistungsfaktors eingestellt werden kann. Deshalb ist es eher sinnvoll, dass durch 

die Untersuchung einen empfohlenen Schaufelverlauf oder Umschlingungswinkel gegeben 

werden kann, um den Wirkungsgrad der ausgelegten Pumpe zu erhöhen. 

Die Untersuchung wird mittels der Basisvariante mit           und        

durchgeführt. Pumpe A mit           kann durch normales Verfahren ausgelegt 

werden und der Schaufelwinkel ist gleich       nach Aungier, wenn der hydraulische 

Wirkungsgrad als      eingegeben wird. Pumpe B mit           muss durch 

Ersatzmethode ausgelegt werden und der Schaufelwinkel ist dann    . Ersatzmethode 

handelt sich oft um solche Pumpe, wo der Austrittswinkel der Schaufel viel größer als den 

Eintrittswinkel ist. Pumpe B ist ein typisches Beispiel für solche Pumpe. Wichtige 

Unterschiede zwischen beiden Fällen sind die Austrittswinkel. 

Pumpe d2 [mm] β2B Δφ 

A 220 16,5 129 
B 205 38 129 

Tabelle 20. zwei Pumpen zur Untersuchung des Einflusses der anderen Parameter auf Minderumlenkung 

5.1. Einfluss des βB-Verlaufs 

Bei der Änderung von   -Verlauf wird der Umschlingungswinkel bei      konstant bleiben. 

Durch konforme Abbildung des Schaufelverlaufs kann der   -Verlauf sehr gut in m-t-
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Diagramm dargestellt werden. Bei einer unveränderten Steigung von m-t-Kurve bleibt    

konstant: 

      
  

  
 

man kann das m-t-Diagramm in CFturbo durch die Einstellung der Bezier-Kurve feststellen 

und gleichzeitig bleibt der Umschlingungswinkel konstant.  Für jede Pumpe werden drei Fälle 

untersucht. In der ersten Situation ist der m-t-Verlauf von     bis      möglichst eine 

Gerade und daher bleibt der   -Verlauf von     bis      fast konstant. In der zweiten und 

dritten Situation wird die m-t-Kurve gekrümmt und dann wird der   -Veränderung 

entsprechend größer sein. 

5.1.1. Einfluss drei verschiedenen βB-Verläufe auf Pumpe A 

Für Pumpe A werden folgende 3 Fälle untersucht. Jedes Bild enthält entsprechende m-t-

Kurven,   -Verlauf, Schaufelform und Schaufeldurchgangsquerschnitt im jeweiligen Fall. 

 

Abbildung 43. erste Situation für βB-Verlauf der Pumpe A (Links: m-t-Kurve; Mitte: βB-Verlauf; Recht oben: 
Schaufelform; Recht unten: Schaufeldurchgangsquerschnitt) 
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Abbildung 44. zweite Situation für βB-Verlauf der Pumpe A 

 

Abbildung 45. dritte Situation für βB-Verlauf der Pumpe A 

Die Schaufeldurchgangsquerschnitte können in einem Diagramm zusammengefasst und 

miteinander verglichen werden. Nummer in dem Diagramm bedeutet entsprechende 

Situation: 
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Abbildung 46. Schaufeldurchgangsquerschnitte für 3 Situationen für Pumpe A 

Ergebnisse aus der Simulation sind zusammengefasst: 

V cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηLaufr, ηVolute ηgesamt σ σAungier σGülich 

1 23,000 1,722 830392 754861 0,818 0,909 0,733 0,867 0,848 0,831 
2 22,672 1,745 834554 764741 0,824 0,916 0,746 0,849 0,848 0,831 
3 22,877 1,746 840355 764837 0,837 0,910 0,752 0,864 0,848 0,831 

Tabelle 21. Simulationsergebnisse für Pumpe A zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen(Tabelle) 

 

Abbildung 47. Simulationsergebnisse für Pumpe A zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen (Diagramm, Förderdruck und Wirkungsgrad) 
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Abbildung 48. Simulationsergebnisse für Pumpe A zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen (Diagramm, Minderleistungsfaktor) 

Für Pumpe A liegt der Schaufelwinkel (16,5°) in der Nähe vom Eintrittswinkel (11°). Daraus 

resultiert, dass trotz Änderung der m-t-Kurve die   -Veränderung nicht so stark ist. 

Strömungen können der Schaufelkontur gut folgen und deshalb ist die Minderumlenkung 

sehr klein. Alle drei Situationen reflektieren gute Ergebnisse. Folgende drei Bilder zeigen die 

relative Geschwindigkeit im Laufrad. An der Druckseite sind die Geschwindigkeitsgradienten 

klein und uniform, was eine gute Strömungsbedingung zeigt. 
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Abbildung 49. relative Geschwindigkeit im Laufrad für drei Situationen von βB-Verlauf für Pumpe A 
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5.1.2. Einfluss von drei verschiedenen βB-Verläufen auf Pumpe B 

Für Pumpe B werden 3 Situationen untersucht. Hauptsächlicher Unterschied zwischen 

Pumpe A und B ist der Schaufelwinkel    . Pumpe B hat einen relativ großen        . Für 

großen Schaufelwinkel könnte der Schaufelverlauf nicht so günstig sein, wenn der 

Umschlingungswinkel bei 129° bleibt (Default-Zahl in CFturbo). Folgende Bilder zeigen die 

Unterschiede der   -Verläufe in den 3 Situationen: 

 

Abbildung 50. erste Situation für βB-Verlauf der Pumpe B (Links: m-t-Kurve; Mitte: βB-Verlauf; Recht oben: 
Schaufelform; Recht unten: Schaufeldurchgangsquerschnitt) 
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Abbildung 51. zweite Situation für βB-Verlauf der Pumpe B 

 

Abbildung 52. dritte Situation für βB-Verlauf der Pumpe B 

Um eine bessere Analyse und einen einfachen Vergleich machen zu können, ist die 

Zusammenfassung der Schaufeldurchgangsquerschnitte in einem Diagramm vorteilhaft. Die 

Nummern in dem Diagramm bedeuten entsprechende Situation: 
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Abbildung 53. Schaufeldurchgangsquerschnitte für 3 Situationen für Pumpe B 

Ergebnisse für Pumpe B sieht man in folgender Tabelle und Bilder: 

V cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηLaufr, ηVolute ηgesamt σ σAungier σGülich 

1 20,867 1,801 714243 627913 0,803 0,879 0,690 0,744 0,776 0,760 
2 21,249 1,792 737103 663427 0,826 0,900 0,730 0,756 0,776 0,760 
3 21,928 1,781 706132 621806 0,769 0,881 0,662 0,778 0,776 0,760 

Tabelle 22. Simulationsergebnisse für Pumpe B zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen(Tabelle) 

 

Abbildung 54. Simulationsergebnisse für Pumpe B zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen (Diagramm, Förderdruck und Wirkungsgrad) 
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Abbildung 55. Simulationsergebnisse für Pumpe B zur Untersuchung des Einflusses bei verschiedenen βB-
Verläufen (Diagramm, Minderleistungsfaktor) 

Für Pumpe B ist der Austrittswinkel der Schaufel (   ) deutlich höher als der Eintrittswinkel 

(   ). Bei einem Umschlingungswinkel von      gibt es drei typische   -Verläufe. Erste 

Situation bleibt m-t-Kurve von     bis      eine Gerade und daher bleibt der    im 

meisten Bereich konstant. Nur in den letzten      erhöht sich der    rasant auf    . Zweite 

und dritte Situationen versuchen, eine homogene Erhöhung des    vom Eintritt bis zum 

Austritt zu schaffen. Die Ergebnisse für Pumpe b sind interessanter, weil die erreichbare 

Förderhöhe durch die Änderung des   -Verlaufs erhöht werden kann. Die Erhöhung der 

Förderhöhe in diesem Fall bedeutet das Wachstum des Wirkungsgrads. Darüber hinaus zeigt 

die Minderumlenkung der drei Situationen die Eigenschaft von einem guten   -Verlauf. 

Aus der Abbildung 54 ergibt sich, dass die zweite Situation die höchste Förderhöhe bzw. den 

höchsten Wirkungsgrad hat. Grund dafür ist ein homogenes Wachstum von    und 

gleichzeitig ein angemessener Schaufeldurchgangsquerschnitt. Für die erste Situation ist der 

durchschnittliche    am kleinsten. Deshalb reicht die Strömungsumlenkung im Allgemeinen 

nicht aus. Nur ein höherer Austrittswinkel allein kann die Aufgabe der Strömungsumlenkung 

nicht erfüllen. Wichtig ist aber der gesamte   -Verlauf. Im Vergleich dazu hat die dritte 

Situation trotz eines homogenen    Wachstums den kleinsten Schaufel-

durchgangsquerschnitt. Das führt zu einer Versperrung des Eintrittes für die Strömung, und 

daher wird der Wirkungsgrad schlechter. Folgende Bilder zeigen die relative Geschwindigkeit 

in dem Strömungskanal. Es ist ersichtlich, dass in der dritten Situation der Strömungseintritt 

verstopft wird. In der zweiten Situation ist die Strömungsbedingung besser, jedoch hat noch 

eine der Kanäle die Verstopfung am Eintritt. 
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Abbildung 56. relative Geschwindigkeit im Laufrad für drei Situationen von βB-Verlauf für Pumpe B 
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Aus der Abbildung 55 ist zu finden, dass die Minderumlenkung in der dritten Situation am 

kleinsten ist. Und das ist gerade der Grund, warum der erreichbare Förderdruck in dritter 

Situation trotz der Verstopfung noch ungefähr gleich mit dem Förderdruck in der ersten 

Situation ist (siehe Abbildung 54). Grund dafür ist nicht schwer vorzustellen, da in dritter 

Situation die    Erhöhung entlang der Schaufel sehr homogen ist. Im Vergleich dazu hat die 

Pumpe in erster Situation eine rasante    Erhöhung am Austritt, was dazu führt, dass die 

Strömung der Schaufel am Austritt schlecht folgen kann. Daher steigt die Minderumlenkung 

(siehe Abbildung 55). 

Aus oberer Analyse kann man entnehmen, dass der   -Verlauf eine unwichtige Rolle in dem 

Fall spielt, wenn der Austrittswinkel der Schaufel nicht weit von dem Eintrittswinkel liegt 

bzw. für Pumpe A. Für die Pumpe mit großem Austrittswinkel und kleinem Eintrittswinkel, 

worum sich die Ersatzmethode im Abschnitt 2.4 oft handelt, sollte aber ein homogenes 

Wachstum von    entlang der Schaufel angestrebt werden. Insbesondere sollte eine rasante 

Erhöhung von    am Austritt vermieden werden, um die Minderumlenkung zu verkleinern.  

Jedoch wird der Schaufeldurchgangsquerschnitt kleiner sein, wenn man den   -Verlauf 

homogen einstellt mit gleich bleibendem Umschlingungswinkel. Kleiner 

Schaufeldurchgangsquerschnitt verursacht die Verstopfung am Eintritt, welche einen 

negativen Einfluss auf den Wirkungsgrad hat. Deshalb sollte man möglichst einen 

homogenen   - Verlauf einstellen und gleichzeitig einen kleinen 

Schaufeldurchgangsquerschnitt vermeiden, wenn     viel größer ist als der Eintrittswinkel. 

Obere Analyse basiert sich auf einem konstanten Umschlingungswinkel. Im nächsten 

Abschnitt wird der Einfluss von unterschiedlichen Umschlingungswinkeln auf die 

Minderumlenkung diskutiert. 

5.2. Einfluss des Umschlingungswinkels 

In diesem Abschnitt wird der Einfluss des Umschlingungswinkels auf die Minderumlenkung 

untersucht. Die Untersuchung wird nur auf den Fall begrenzt, dass der Austrittswinkel     

sehr groß ist, was oft bei der Verwendung der Ersatzmethode passiert. Durch die 

Untersuchung im Abschnitt 5.1 erkennt man, dass ein homogenes    Wachstum ein gutes 

Ergebnis zeigt. Deshalb werden die untersuchten Pumpen alle mit einem homogenen    

Wachstum ausgelegt. 4 Umschlingungswinkel (            und    ) werden numerisch 

untersucht. 
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Nach (TAN Lei, 2014) hat eine Pumpe mit großem Umschlingungswinkel bessere 

Geschwindigkeits- und Druckverteilung sowie besseren Wirkungsgrad sowohl im 

Auslegungspunkt als auch bei Teillast. Ihre Arbeit untersucht drei Kreiselpumpen mit 

Umschlingungswinkel jeweils gleich         sowie     numerisch und experimentell. 

Ergebnisse davon kann man in folgender Abbildung sehen: 

 

Abbildung 57. Simulationsergebnisse aus der Arbeit von (TAN Lei, 2014), Laufrad C hat den größten 
Umschlingungswinkel 

Die Ergebnisse von ihrer Arbeit stimmen mit den Simulationsergebnissen in dieser Arbeit 

überein. Folgende Tabelle  und Abbildungen stellen die Ergebnisse in dieser Arbeit dar: 

Δφ cu2 [m/s] cm2 [m/s] pg,2 [Pa] pg,4 [Pa] ηLaufr, ηVolute ηgesamt σ σAungier σGülich 

100 20,647 1,797 722720 648577 0,815 0,897 0,718 0,737 0,776 0,760 
115 20,642 1,806 722834 649231 0,817 0,898 0,720 0,737 0,776 0,760 
129 21,249 1,792 737103 663427 0,826 0,900 0,730 0,756 0,776 0,760 
145 21,421 1,786 732195 673182 0,836 0,919 0,758 0,762 0,776 0,760 

Tabelle 23. Simulationsergebnisse bei verschiedenen Umschlingungswinkeln(Tabelle) 

 

Abbildung 58. Simulationsergebnisse bei verschiedenen Umschlingungswinkeln (Diagramm, Förderdruck und 
Wirkungsgrad) 
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Abbildung 59. Simulationsergebnisse bei verschiedenen Umschlingungswinkeln (Diagramm, 
Minderleistungsfaktor) 

Großer Umschlingungswinkel bedeutet einen langen Strömungsweg. Vorteil für einen 

großen Umschlingungswinkel ist die bessere Strömungsumlenkungsfähigkeit. Aber zu langer 

Strömungsweg führt zu einem niedrigen Wirkungsgrad wegen des Reibungsverlusts.  

Außerdem besteht die Gefahr, dass der Schaufeldurchgangsquerschnitt sich verkleinert und 

der Eingang für Strömung versperrt wird, wenn der Umschlingungswinkel zu groß ist und 

gleichzeitig der   -Verlauf nicht richtig eingestellt wird. Diese Situation sollte man unbedingt 

vermeiden. Aus der Simulation ergibt sich, dass    gleich     als Standardwert in CFturbo 

ein gutes Ergebnis zeigt. Aber im Allgemeinen ist der Einfluss von Umschlingungswinkel auf 

die Minderumlenkung kleiner als der Einfluss von dem Schaufelwinkel    . Wichtigste 

Parameter für die Minderleistung ist nach wie vor der Schaufelwinkel    . 
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6. Zusammenfassung und Ausblick 

Gegenstand der vorliegenden Arbeit ist die Untersuchung des Verhaltens von Pumpen mit 

kleiner spezifischer Drehzahl (          ) bezüglich Minderumlenkung mittels CFD-

Techniken. Ausgangspunkt zum Lösen des Problems war, dass manche Pumpen mit kleiner 

spezifischer Drehzahl durch vorhandene Minderumlenkungstheorien nicht ausgelegt werden 

können.  

Dazu braucht man ein Batch-Workflow, um die gebildeten Hypothesen numerische prüfen 

zu können. Mit der Auslegungssoftware CFturbo wurde eine Basisgeometrie mit       

modelliert, die als Grundlage für die folgenden Variationen diente. Die geometrischen 

Veränderungen bezogen sich dabei auf die Parameter, die den Minderleistungsfaktor 

beeinflussen könnten, wie z. B. den Schaufelwinkel sowie Innen- und Außendurchmesser. 

Anschließend erfolgte die stationäre Simulation aller Pumpenmodelle mit dem CFD-System 

PumpLinx, dessen Ergebnisse in Auswertungssoftware Paraview importiert wurden. Dadurch 

konnten nicht nur die Drücke in der Ebene 2 und 4, sondern auch die durchschnittliche 

absolute Geschwindigkeit, die zur Berechnung des Minderleistungsfaktors dienten, erfasst 

werden. 

Die Haupthypothese in dieser Arbeit ist, dass der erreichbare Förderdruck in der Pumpe 

durch die Vergrößerung des Schaufelwinkels erhöht werden kann, nur wenn der 

Schaufelwinkel noch kleiner als der Grenzwinkel, der nach den vorhandenen 

Minderumlenkungstheorien berechnet werden kann, ist. Diese Haupthypothese wurde nicht 

nur numerisch geprüft, sondern auch mathematisch bewiesen. D. h., das Problem, dass nach 

vorhandenen Minderumlenkungstheorien kein Schaufelwinkel für Pumpen mit kleiner 

spezifischer Drehzahl ausgerechnet werden kann, liegt nicht an der Genauigkeit oder am 

Gültigkeitsbereich der Theorien, sondern daran, dass die ausgelegte Pumpe praktisch nicht 

möglich sein kann, da die geforderte Förderhöhe nicht erreicht werden kann (z. B. die 

Pumpe B mit           in der Abbildung 39, bzw. die Pumpe, die im Abschnitt 1.2 

Aufgabenstellung erwähnt wird). 

Aus diesem Gedanken wurde eine Ersatzmethode entwickelt. Dadurch ist der Schaufelwinkel 

auf den Grenzwinkel begrenzt. Außerdem werden Auslegungshinweise gegeben, wie groß 

der Außendurchmesser mindesten sein sollte oder wie viele Schaufeln die Pumpe mindesten 

haben sollten, um die gegebene Förderhöhe erzielen zu können. Die Genauigkeit der 

Vorhersage der unteren Grenze für    und   wurden auch numerisch bestimmt. Solange die 
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Wirkungsgrade, die in die Minderumlenkungstheorien eingesetzt werden, gut eingeschätzt 

werden, kann die Ersatzmethode gut funktionieren. 

Ein weiterer Untersuchungspunkt in der Zukunft betrifft die Ü berprüfung der Gültigkeit der 

Ersatzmethode bei Ventilatoren und Kompressoren. Bei Ventilatoren ist der Schaufelwinkel 

manchmal viel größer als bei Pumpen. Außerdem ist das Verhalten der Luft auch anders als 

das von Wasser.  

Darüber hinaus ist es auch interessant, wie der Einfluss des Schaufelverlaufs zusätzlich in 

den vorhandenen Minderleistungstheorien zugefügt werden kann. Aber das könnte sehr 

zeitlich aufwendig sein.  
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