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Einleitung

1. Einleitung

1.1. Motivation

Die weltweit bekannten Erdgasreserven betrugen nach Angaben der
Bundesanstalt fur Geowissenschaften und Rohstoffe (BGR) 2021 etwa 206
Billionen | 7. Die Reserven von Erddl betrugen circa 245 Gigatonnen. Bei
gleichbleibendem Verbrauch (statische Reichweite) sollen diese zwei wichtigen
Energietrager jeweils noch fur 52 und 59 Jahre reichen [1]. Zusatzlich stellt die
Internationale  Energieagentur (IEA) fest, dass sich der globale
Primarenergiebedarf zwischen 2008 und 2035 um ux” erhdhen wird. Diese
Untergrenzen werden nur eingehalten, wenn energiepolitische MaRnahmen wie
die Steigerung der Energieeffizienz und der Ausbau der erneuerbaren Energien
umgesetzt werden [2]. Vergleichbar zeigt die globale Energiestatistik eine
gleichartige Tendenz. Der globale Energieverbrauch erlebte einen Wiederanstieg
um 5% im Jahr 2021, nachdem er 2020 im Rahmen der weltweiten Pandemie
um 4,5% zuriickgegangen war. Dieser Wiederanstieg Uuberschreitet den
jahrlichen Durchschnitt von 2% wahrend des Zeitraums 2000-2019 um drei
Prozentpunkte. In Wert liegt der globale Energieverbrauch im Jahr 2021 Uber
dem Niveau von 2019 [3].

Mikrogasturbinensysteme ermaéglichen eine flexible Brennstoffnutzung und eine
dezentralisierte Energieerzeugung. Dabei ist die Realisierung von geringen
Brennstoffverbrduchen und  hohen  Wirkungsgraden ein  standiges
Entwicklungsziel. Die Bereitstellung des erforderlichen Betriebsdrucks einer
Mikrogasturbine erfolgt Gber Verdichter. Da Turbine und Radialverdichter auf
eine Welle sitzen und der Verdichter von der Turbine angetrieben wird, hat der
Wirkungsgrad des Verdichters einen direkten Einfluss auf den Wirkungsgrad des
Mikrogasturbinenprozesses. In Abbildung 1.1 ist die Bauweise der Turbogruppe
einer Mikrogasturbine dargestellt. Die Kombination einer Mikrogasturbine und der
KWK-Technologie ermdglicht die dezentrale Energieversorgung und die
effiziente Nutzung der vorhandenen fossilen Energiequellen, sowie auch aus
erneuerbaren Quellen gewonnene Energie. Ein klassisches Einsatzbeispiel ist
die BHKW-ClinX-Anlage der Firma B+K, Abbildung 1.2 'HU % XFKVWDEH A;3 V)

fur einen beliebigen erneuerbaren Reststoff, wie z.B. Biomasse oder holzigen

1
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Reststoff. Nach dem Grundprinzip der KWK-Technologie wird griine elektrische
Energie erzeugt. Durch die zusatzliche Warmeauskopplung nach dem
Turbinenprozess und einem rekuperierten Verbrennungsprozess ist die Effizienz

der Energiegewinnung besonders hoch [4].

Abbildung 1.1: CAD Modell der MGT 35 Turbogruppe von der Firma Euro  -K

—
—
p—
-
-
—

Abbildung 1.2: B+K BHKW-ClinX -Anlage

(LQH DQGHUH PRGHUQH $QZHQGXQJ GHU OLNURJDVW)
Brennstoffzelle- 7HF K Q R O R J LHifbo-Au@IJ3@ll-Technology) dar. Die TFC-
Technologie der BTU ist als ein MGT-SOFC-Hybridsystem beschrieben, das aus
einem rekuperierten Mikrogasturbinenprozess (MGT) mit einem integrierten
Festoxidbrennstoffzelle-Subsystem (SOFC) besteht [5], S. 1. In Abbildung 1.3
wird die Struktur des MGT-SOFC Prozesses dargestellt. Der Teil der
Brennstoffenergie, den die Brennstoffzelle nicht in Strom umwandelt, steht der
Turbomaschine als Warmeenergie zur weiteren Verstromung zur Verfigung.
Dadurch wird zusétzlicher Strom erzeugt und ein deutlich héherer Wirkungsgrad
gegeniber einem reinen Brennstoffzellenprozess erreicht. Zusatzlich wird die
anfallende Abwarme zur Deckung des lokalen Warmebedarfs genutzt. Bei einem

optimalen Druckverhéltnis von e L véav erreicht das TFC-System einen
2
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elektrischen Wirkungsgrad von mehr als 68 %. Der resultierende

Gesamtwirkungsgrad inklusive Abwarmenutzung liegt bei tiber 97 %[5], S. 14.

Outg,paust Recuperator

PREs

<€ €

" 4

\) P

el

-|

Generator Compressor Turbine INEel

Abbildung 1.3: Skizze des MGT -SOFC Prozesses [5], S. 5

Der Verdichter ist entsprechend den Systemanforderungen auszulegen.
Heutzutage werden haufig leistungsstarke Programme verwendet, um die
Auslegung und  Optimierung  durchzufihren. Dabei werden die
Hauptdimensionen Uber interne Algorithmen berechnet. Um eine hdhere
Flexibilitdt in der Auslegung zu ermdglichen, entwickeln viele
Turbomaschinenhersteller eigene Programme, welche eine Vorbetrachtung der
geometrischen Dimensionen ermoglichen bzw. einen Startwert flr den eigenen
Geometrieentwurf liefern. Ein parametrisches Auslegungsverfahren fir den
Verdichter ermdglicht eine beschleunigte Erstellung von Laufradgeometrien. Dies
verbessert die Wirtschaftlichkeit von Entwicklungsprozessen fir neue und

effizientere Verdichter.

1.2. Ziel und Fragestellung der Arbeit
Im Rahmen dieser Arbeit wird ein parametrisierbares Auslegungstool fur die
Auslegung von Radialverdichtern entwickelt. Dazu werden geometrische
Hauptabmessungen als auch die kinematischen und thermodynamischen
Parameter einer Verdichterstufe in Bezug auf den Auslegungspunkt bestimmt.
Zur Erstellung von Referenzgeometrien werden die Programme CFturbo und

ANSYS CCD verwendet. Ziel ist es, durch drei verschiedene Anséatze
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vergleichbare Verdichter zu entwerfen, welche die Zielgré3en eines bereits
entwickelten Verdichters erreichen.

Dazu sollen im ersten Schritt die notwendigen theoretischen Grundlagen
zusammengefasst und erértert werden. Die theoretischen Grundlagen werden
dazu verwendet, eine eigene Vorauslegungsmethode zu implementieren.
Basierend auf der Vorauslegung wird das Verdichterrad umgesetzt. Um die
Leistungsfahigkeit der verwendeten Programme und die Qualitdt des eigenen
Auslegungsansatzes zu bewerten, werden die Ergebnisse am Ende der Arbeit

analysiert und verglichen.
Fragestellungen

Die Fragestellungen, welche in dieser Arbeit beantwortet werden soll, unterteilen

sich in die folgenden drei Punkte.

1. Welche Ansatze zur Auslegung von Radialverdichterradern sind bei einer

prazisen Auslegung eines Impellers zu verwenden?
2. Wie wird mit dem Ergebnis der Vorauslegung ein Verdichterdesign umgesetzt?

3. Welche Unterschiede gibt es zwischen dem hier erstellten Auslegungsansatz
und der Auslegung mittels kommerzieller Software hinsichtlich Effizienz und
Ergebnisqualitat?

Zur Beantwortung der Fragestellungen werden in den nachfolgenden Kapiteln
zunachst die theoretischen Zusammenhénge erklart. AnschlieRend wird die
Vorgehensweise des Auslegungsverfahrens prasentiert. Nachfolgend werden
die Ergebnisse der unterschiedlichen Modelle verglichen und abschlie3end

bewertet.
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2. Stand der Technik

2.1. Mikrogasturbinen
Unter den Begriff von Mikrogasturbine versteht man Gasturbinen in der
Leistungsklasse von 25kW bis 500 kW mit einer Rotordrehzahl von 90.000 bis
120.000 RPM [6], S. 422.

Mikrogasturbinen basieren in der Regel auf ungekuhlten, einstufigen, radialen
Turbokomponenten. Aufgrund des niedrigeren Druckniveaus radialer Rader
werden oft Rekuperatoren (auch bekannt als Abgas-Warmetauscher) zur
Erhohung des elektrischen Wirkungsgrads eingesetzt. Durch die Rekuperatoren
wird die komprimierte Frischluft nach dem Verdichter von der Abgaswéarme der
Turbine vorgewarmt [7], S. 19. Rekuperierte Mikrogasturbinen erreichen dadurch
einen elektrischen Wirkungsgrad von 24 % bis 33 % und einen thermischen
Wirkungsgrad von 48 % bis zu 60 % [7], S. 13.

AulRerdem konnen Mikrogasturbinen fir unterschiedliche flissige und
gasformige Brennstoffe (inklusive Schwachgasen) eingesetzt werden [7], S. 20.
Aufgrund der kontinuierlichen Verbrennung mit niedrigen Brennstoff-
Luftverhaltnissen zeichnen sich die Mikrogasturbinen auch durch niedrige NOx-
und CO-Emissionen ohne Abgasnachbehandlung aus [7], S. 13, S. 21.

2.1.1. Aufbau und Funktionsweise einer Mikrogasturbine

Mikrogasturbinen basieren auf dem Prinzip eines Turboladers. Kernkomponente
einer Mikrogasturbine ist die Einwellenturbogruppe, bei denen Generator,
Verdichterrad und Turbinenrad auf einer gemeinsamen Welle befestigt sind [8],
S. 479. Diese (LQKHLW ZLUG RIW DBe@eithAed. R\VZeHn AXblschr@ts2.1
bereits erklart werden Rekuperatoren zur Ruckgewinnung von Abgaswarme
eingesetzt, welche der Turbine nachgeschaltet sind und zu einer zuséatzlichen

Wirkungsgraderhdhung fuhren.

In Gasturbinen gro3erer Leistungsklassen werden haufig Kugellager verwendet.
Konventionelle Kugellager sind in Bezug auf eine hohe Rotationsgeschwindigkeit
und Betriebstemperatur unpraktisch. Magnetlager sind eine Lésung hinsichtlich

der hohen Umfangsgeschwindigkeiten der Mikrogasturbinen, aber die hohe
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Temperatur fuhrt zu Entmagnetisierung der Dauermagneten. Deswegen ist mit
dieser Technologie ein hoher Konstruktionsaufwand verbunden. Die maximalen
erreichbaren Temperaturen am Turbineneintritt in modernen Mikrogasturbinen
liegen im Bereich 900~1200 K [9], S. 4. Die Verwendung von Magnetlagern ist
mit einem zusatzlichen Energie- und Regelaufwand verbunden [9]. Aufgrund der
hohen Drehzahlen und Temperaturen werden einige Mikrogasturbinen mit
Luftlagern (auch genannt als aerostatische oder aerodynamische Lager) gelagert
[8], S. 479. Da aerodynamische Luftlager keinen zuséatzlichen Schmierstoff
bendtigen, werden die Wartungszeit und ikosten, als auch das Gewicht und der
Bauraum reduziert [8], S. 479.

Abbildung 2.1 zeigt den schematischen Aufbau einer Mikrogasturbine mit

Rekuperator und Luftlager.

Rekuperator

Abgas €¢— E <

‘ ® \4— Brennstoff
Luft
\ Brennkammer

v
(=] =]

O Generator Verdichter Turbine

(m O
/ / Luftlager

Abbildung 2.1: Schematischer Aufbau einer Mikrogasturbine [Euro-K GmbH]

Luft

Der Arbeitsprozess einer Mikrogasturbine, wie sie in Abbildung 2.1 skizziert ist,
erfolgt nach folgenden Schritten [8], S. 479, S. 481:

1. Die Umgebungsluft tritt Gber den Generator in den Verdichter ein und wird
Uber den Verdichter auf bis zu ca. 4-5 bar komprimiert.

2. Die verdichtete Luft wird in den Rekuperator geleitet und dort durch die
Abgaswarme der Turbine vorgewarmt.

3. In der Brennkammer werden Brennstoffe hinzugefligt und mit der
aufgewarmten Luft geziindet.

4. Die heilRen Verbrennungsgase stromen in die Turbine. Uber die Turbine
wird das heiRe Gas expandiert. Uber die Welle werden Verdichter und

6
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Generator von der Turbine angetrieben. Die Warmeenergie wird somit
durch den Generator in elektrische Energie umgewandelt.

5. Die entspannten heil3en Gase gelangen anschlieRend in den Rekuperator
und erwarmt die vom Verdichter komprimierte Luft.

6. Die Restwarme der heil3en Gase aus dem Rekuperator wird von einer
nachgeschalteten Warmeanlage aufgenommen oder Uber den Abgastrakt

an die Umgebung abgefuhrt.
2.1.2. Einsatzgebiete der Mikrogasturbine

Als Vorteile bieten Mikrogasturbinen einfache Bauweise, kompakte Baugrof3e,
leichtes Gewicht pro Leistungseinheit, hohe Brennstoffflexibilitat, geringere
Schadstoff- und Larmemissionen, und leichte Wartung [7], S. 11; [8], S. 478.
Durch die Vorwarmung der Verbrennungsluft im Rekuperator erreichen die
Mikrogasturbine auch hohe elektrische Wirkungsgrade [6], S. 423.

Gasturbinen mit geringer Leistung wurden urspringlich als Automobilmotor und
Hilfstriebwerk (engl. Auxiliary Power Unit, Abklirzung APU) fur militarische
Anwendung entwickelt. In den 1990er wurden Mikrogasturbinen fir dezentralen
Energieerzeugung genutzt [9], S. 3. Heutzutage besitzen Mikrogasturbinen
umfangreiche Verwendungsszenarios. Als APU werden Mikrogasturbinen nicht
nur im Flugzeug, sondern auch im Bereich der Elektromobilitat zur Verlangerung
der Reichweite verwendet. In diesem Fall werden sie als Aurbo 5DQJH ([WHQGHUS3
(Abkirzung TRE) genannt [10]. Auf3erdem koénnen Mikrogasturbinen in
unbemannten Luftfahrzeugen (engl. Unmanned Aerial Vehicle, Abkirzung UAV)
je nach Betriebsleistung entweder als Assistenzkomponente oder Hauptantrieb

eingesetzt werden [11].

Aufgrund des Konzeptes der Mikrogasturbine eignen sie sich auch fir die
geregelte dezentrale Energieversorgung [8], S. 482, fir zentrale
Solarenergiesysteme, und auch zur Unterstitzung von Hochtemperatur
Brennstoffzellensystemen: MCFC (Schmelzkarbonatbrennstoffzelle, engl.
Molten Carbonate Fuel Cell) oder SOFC (Festoxidbrennstoffzelle, engl. Solid
Oxide Fuel Cell) [9], S. 11. Die dezentralen Energiesysteme sind meistens mit
einer KWK- (Kraft-wWarme-Kopplung, engl. Combined Heat and Power,
Abkirzung CHP) Technologie gekoppelt [9], S. 6. Somit erreicht ein MGT-KWK
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System (Abbildung 2.2) einen Gesamtwirkungsgrad von 90% [12], welcher nach
EU Richtlinie 60% betragen soll [13].

Exhaust

Boi-ler/ “ Cooling
Chiller ” Hot Water

fia;

Turbine &

______;____

Abbildung 2.2: Schematiche Darstellung eines MGT -KWK System [9], S. 7

In dieser Arbeit wird eine radiale Verdichterstufe fir eine Mikrogasturbine der
35kW Leistungsklasse entwickelt. Die entwickelte Mikrogasturbine wird als TRE
(Mikrogasturbinen basierten Reichweitenverlangerungseinheit, engl. Turbo
Range Extender) fir Automobile gebaut, als Haupt- oder Hilfsantrieb in
Luftfahrzeugen eingesetzt, oder in Kombination mit SOFC in einem TFC-System

verwendet.
2.2. Aufbau und Arbeitsumsetzung einer  Radialv erdichterstufe

Abbildung 2.3 zeigt den generellen Aufbau einer Radialverdichterstufe. Ein
Radialverdichter besteht aus drei Hauptelementen. Dies sind ein Lufteinlauf, ein
Rotor (auch als Laufrad oder Impeller genannt) und einem Austrittgehause bzw.
Leitrad oder Diffusor [14], S. 355. Die Strémung tritt zuerst axial in der
Bezugsebene 7 in den Impeller ein, wo die zwei Eintrittsradien Ngrund N xeinen
ringférmigen Strémungskanal zwischen Nabe und Gehé&use einschlie3en. Die
Stromung verlasst den Impeller in Radialrichtung in der Bezugsebene 8 am
Radius N[15], S. 817. Im Impeller (Laufrad) wird die Stromung beschleunigt
und erhalt damit einen hoheren Totaldruck und eine héhere Geschwindigkeit. Die
beschleunigte Luft geht in den Diffusor rein, der Diffusor (Leitrad) dient dazu,
dass die Geschwindigkeitsenergie durch Verzdgerung in statische
Druckerh6hung umgewandelt wird. Der Austritt des Diffusors wird im
Wesentlichen als Bezugsebene 9 betrachtet. Radiale Diffusoren werden
beschaufelt oder unbeschaufelt ausgefuihrt. Beschaufelte Diffusoren werden

8
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haufig bei hoheren Druckverhaltnissen verwendet und haben das Ziel der
Stromungsstabilisierung [15], S. 840, Verlangsamung , und Umwandlung vom
dynamischen in statischen Druck. Da in dieser Arbeit beschaufelte Diffusoren
eingesetzt werden, wird im Folgenden auch nur der beschaufelte Diffusor in die
Beschreibung einbezogen (Abschnitt 0).

Spiralgehause
(Collector Scroll)

Rotorbe-
schaufelung

Diffusor
(Leitrad)

Fiw Welle
gebogene Eintrittsenden
(Inducer) Impeller-
schaufeln
Impeller

Abbildung 2.3: Genereller Aufbau einer Radialverdichterstufe [15], S. 818

Um die Zu- und Abstromung einer Verdichterstufe zu beschreiben ist es
notwendig, die Geschwindigkeitsprofile im Zwischenraum zwischen den
Schaufeln des Rades zu analysieren. Hierbei werden zwei unterschiedliche
Bezugssysteme verwendet. Das sind das Absolutsystem und das Relativsystem.
Im ersten Fall wird die Stromung vom feststehenden Gehause der
Turbomaschine aus betrachtet, im zweiten Fall wird die Strémung von der
bewegten Beschaufelung der Turbomaschine aus betrachtet [15], S. 701. Mit
Hilfe der Galilei-Transformation wird der Zusammenhang zwischen zwei

Systeme dargestellt [15]:

B QE R Gl. (2.1)

Wobei &die Absolutgeschwindigkeit und R die Relativgeschwindigkeit
reprasentiert. @ ist hier die Umfangsgeschwindigkeit bzw. die lineare
Geschwindigkeit des drehenden Rades, zusammen mit Index 1 (Laufradeintritt),
2 (Laufradaustritt und Leitradeintritt), 3 (Leitradaustritt) sind die kinematischen

Eigenschaften der Stromung eindeutig beschrieben. In Abbildung 2.4 werden die
9
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Geschwindigkeitsdreiecke eines radialen Verdichterlaufrades schematisch

Y
/S S

Co

dargestellt.

Abbildung 2.4: Geschwindigkeitsdreiecke eines Radialverdichterrades [14], S. 296 abgeandert

Weiterhin wird die Absolutgeschwindigkeit in Umfangskomponente % als auch
Radialkomponente % und Axialkomponente % szerlegt. Dieses zeigt Abbildung
2.5. Die Umfangskomponente stellt sich als ein Maf} fir den Drall in der
Absolutstromung dar [16], S. 705, wahrend die Radial- (am Austritt) bzw.
Axialkomponente (am Eintritt) in Kombination mit der Dichte é und der
durchstromten Flache #den Durchsatz | &ines Radialverdichters beschreiben

[16], S. 591. Demzufolge ergibt sich die Kontinuitatsgleichung wie folgt:

| 6L € ®Ros®s L € @y Btg L 7KIBDP Gl. (2.2)
c1ax Vl
C
\ V2 Cl 2 CZr
(BI>8,

> a
u2

»] C

V2u . o
S C2U
V1u

Abbildung 2.5: Geschwindigkeitsdreiecke einer  Radialverdichterstufe mit riickwértsgekrimmten
Schaufeln [14], S. 295 Uberarbeitet

Wenn die Umfangskomponenten %, und %, die Drallanderung beschreibt und
Qund @ die Umfangsgeschwindigkeiten sind, wird die Arbeitsumsetzung durch

die Eulersche Turbomaschinegleichung dargestellt [15], S. 710:

2
SLyel Q@ ®e FQ e Gl. (2.3)
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2ist hierhin die Leistung der Verdichterstufe. Wenn 2durch den Massenstrom
| 6dividiert wird, ergibt sich ist die dem Fluid zugefiihrte oder entzogene
spezifische Arbeit S. In einem Verdichterlaufrad wird Energie zugefuhrt, somit ist

die spezifische Arbeit stets groR3er als null [15], S. 711

Q®e FQ&, Pr Gl. (2.4)

$ XV G HU s¢hedtrhbfhaschinegleichung ist deutlich zu sehen, dass grof3e
Werte flr S¢ggwerden erreicht, wenn % gro3 und gleichzeitig % L r
oder %s Orist, d.h., wenn in der Zustromung zum Verdichterlaufrad kein Drall
oder vorliegt, wahrend gleichzeitig in der Abstromung mdglichst viel Drall
existiert. Die Erzeugung des Dralls ist eine wesentliche Aufgabe eines
Verdichterlaufrades. Der Drall in der absoluten Stromung nimmt zwischen

Einlass und Auslass des Laufrads zu [15], S. 711.

Ein Gegendrall bringt theoretisch einen Vorteil hinsichtlich der Arbeitsumsetzung.

Wie die nachfolgende Formel zeigt, nimmt die spezifische Arbeit zu:

SL Q@ FQ®F%:; L Q @ EQ @ Gl. (2.5)

In der Praxis wird dieser Arbeitsgewinn infolge des negativen Vordralls bzw. der
negativen  Geschwindigkeitskomponente %, entgegen der positiven
Umfangsgeschwindigkeitsrichtung durch Druckabbau im anschlielenden Leitrad
ausgeglichen. So ist die Erzeugung eines Vordralls in der Gesamtstufe wenig
vorteilhaft [15], S. 663. Bei der Auslegung in dieser Arbeit wird davon
ausgegangen, dass die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am
Eintritt Null betragt.

Die Eulersche Turbomaschinen-Hauptgleichung verdeutlicht [15], S. 711

- Die Arbeitsumsetzung findet immer nur in Laufradern statt, deren
Umfangsgeschwindigkeiten ungleich Null sind.

- Die GroRRenordnung der Arbeit ist durch die Umfangsgeschwindigkeiten Q
und die Drallanderung (Differenz von Umfangskomponenten der
Absolutgeschwindigkeit ¢ 7% ) zu bestimmen.

- Bei vorgegebener spezifischer Arbeit S, haben Maschinen mit kleinem

Radius eine grol3ere Drehzahl bzw. Winkelgeschwindigkeit i, ( QL N@&).

11
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- Die Arbeitsumsetzung ist unabhangig von der Relativgeschwindigkeit R
obwohl die Stromungsfiihrung in der Schaufelpassagen durch Rerfolgt.
- Die Leistung ist neben der Umfangsgeschwindigkeiten und der

Drallanderung auch von dem Massendurchsatz | 6abhangig.

Wenn die Eulersche Gleichung GI. (2.3) nach Galilei-Transformation Gl. (2.1)
umgeformt ist, ergibt sich [15], S. 712:

2 _QFQ_RFR

SLQ®e FQ&: L—; n n

Gl. (2.6)

2.2.1. Radial impeller

Je nach der Hauptstrémungsrichtung sind Impeller zwischen den Bauarten Axial-
(Abbildung 2.6 rechts), Diagonal-(Abbildung 2.6 Mitte) und Radial-
Verdichtern(Abbildung 2.6 links) zu unterscheiden. Im ersten Fall ist die
Hauptstromungsrichtung parallel zu Drehachse, im letzteren Fall erfolgt sie in
einer Ebene normal zur Drehachse und beim Diagonalverdichter liegt die
Stromungsrichtung zwischen den beiden genannten Fallen [14], S. 308.
Axialimpeller weisen im Vergleich zu Radialimpellern groRe Durchsétze auf,
wahrend Radialimpeller gréRere Druckverhéltnisse pro Stufe erreichen. [14], S.
355.

Im Impellereintrittsbereich (engl. Impeller Eye) sind die Schaufeln so ausgerichtet
(gebogene Eintrittsende engl. Inducer), um die Stromung maoglichst verlustarm in
den rotierenden Schaufelkanale einstromen zu lassen [15], S. 186. Bei der
Eintrittsflache eines Impellers ist zu beachten, dass der maximale

Massendurchsatz nicht Giberschritten wird. Die Blockierung des Stromungskanals

12
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(Sperren, engl. Chocking) fihrt zum instabilen Betrieb des Impellers und
verschlechtert den Wirkungsgrad [15]. Die Ursache sowie die Wirkungen der
Sperrung von Verdichtern werden in Abschnitt 2.9 erklart. Um die Stabilitat der
Verdichterstromung zu verbessern, werden haufig Zwischenschaufeln (engl.
Splitter Blades) verwendet (Abbildung 2.8 rechts) [15], S. 186.

Verdichterschaufeln werden nicht nur am Eintritt, sondern auch h&ufig am Austritt
mit einer Krimmung ausgefuhrt. Die Ruckwéartskrimmung hinsichtlich der
Drehrichtung am Austritt des Verdichters erhéht den Wirkungsgrad des
Verdichters, da sie eine Reduzierung der Diffusoreintrittsgeschwindigkeit
bewirken [15], S. 186. Im Vergleich zu radial endenden Schaufeln (Abbildung 2.7
links) fuhren die rickwarts gekrimmten Schaufeln (Abbildung 2.7 rechts) zur
kontinuierlichen Offnung des Stromungskanals im Impeller. Diese realisiert eine
kontrollierte Verzégerung (Diffusion) der Stromung mit einer geringeren Neigung

zur Neigung zu Strémungsablésungen [15], S. 187.

/)rehrichtung

Impeller mit splitter-blades Impeller mit
radial endenden Schaufeln ruckwarts gekrimmten Schaufeln

Abbildung 2.7: Bauformen von Impeller in Radialverdichtern [16], S. 140

Durch einen Vergleich der Geschwindigkeitsdreiecke von beiden Fallen werden
die zwei wesentlichen Vorteile von ruckwarts gekrimmten Schaufeln deutlich
(Abbildung 2.8):

- R wird bei ruckwarts gekrimmten Schaufeln grofRer und damit das
relative Verzégerungsverhaltnis RyeR des gesamten Schaufelkanals.

- %wird bei rickwarts gekrimmten Schaufeln kleiner und damit muss im
nachfolgenden Leitrad (Diffusor) weniger kinetische Energie in statischen

Druck umgewandelt werden [15], S. 8109.
13



Stand der Technik

Die Riickwartskrimmung ¢ U(Differenz zwischen den Schaufelwinken von radial
endenden Schaufeln und rickwarts gekrimmten Schaufeln, Abbildung 2.8) liegt
wesentlich zwischen ur#dvr! Als Nachteil fuhrt dieser zu einer kleinen % im
Vergleich zu radial endenden Schaufeln, was die spezifische Arbeit reduziert.
Anderseits wirkt der kleinen Geschwindigkeit zu einem héheren Wirkungsgrad
und Massendurchsatz, der geringeren Stromungsablésung im Schaufelkanal ist.

Deswegen macht die % Verringerung mehr als wett [15], S. 821.

Geschwindigkeitsdreieck bei radial

endenden Schaufeln mit c,, = u,
= / Splitter Blades
2
‘:4% » -
Vs e

\ $ y
(8 ‘. .. s
\ &
\ N \ ra
N\ \ \ !
. P

Abbildung 2.8: Radialimpeller mit rickwarts gekrimmten Schaufeln; rechts Impeller mit
Zwischenschaufeln (engl.  Splitter Blades ) [15], S. 819

AuRer dem Riickwéartswinkel ¢Uist der Umschlingungswinkel a auch von
Bedeutung, um einen besseren Schaufelkanalverlauf zu realisieren [18], S. 303.
Der Umschlingungswinkel ist definiert als der Winkel zwischen den Tangenten
an der Vorder- und Hinterkante der Schaufel, Abbildung 2.9. Eine Vergré3erung
des Umschlingungswinkels wird zu einem langeren Strdomungsdurchgang sowie
eine groRere Schaufelpassage zwischen den Schaufeln und damit zu einer
deutlichen  Erhéhung von  Reibungsverlusten fihren. Ein  kleiner
Umschlingungswinkel hingegen fiihrt zu einem kurzen Strémungsdurchgang,
verursacht aber eine schlechte Durchfiihrung der Stromung im Laufrad und
erhoht die Gefahr von Stromungsablosungen [19]. Die GroRRenordnung des
Umschlingungswinkels ist von der Ruckwartskrimmung am Schaufelaustritt
abhangig. Je hoher der Umschlingungswinkel aist, desto gréRerer wird der
Rickwartswinkel ¢U[18], S. 311.

14
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Jp=130° Konturverlauf

bei Y,=0°

ANy

Umschlingungswinkel

Abbildung 2.9: Umschlingungswinkel bei Radiaverdichter

n mit rickwarts gekrimmten Schaufeln
[18], S. 302

Rechnerisch kann der Umschlingungswinkel durch einen Zusammenhang mit
dem Schaufelwinkel in den Polarkoordinaten ermittelt werden. Fir den
Schaufelwinkel Ugilt an einer beliebigen Stelle [20], S. 210:

@ N
NGD & Gl. (2.7)

—fszrF U L
oder

. e
cciSZIF U L2

S Gl. (2.8)
Mit der trigonometrischen Beziehung
FrL—T
VSFE <0 T Gl. (2.9)
folgt daraus [20], S. 211
@a ¥S6F % @@ N
N>, Gl. (2.10)
A
. ¥S6F %
al +—m ®@N Gl. (2.11)

&
Bei der parametrischen Berechnung in Kapitel 4 wird der Umschlingungswinkel
nach den obigen Einsatzen berechnet, um einen Ausgangswert fur die
numerische Analyse zu erhalten. In der Praxis wird dieser Winkel bei 3D-Modell

Generierungsprogrammen nach eigenen Berechnungsmethoden erzeugt.
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2.2.2. Radialdiffusoren

Zwischen dem Impeller und dem beschaufelten Diffusor ist ein schaufelfreier
Raum (Ringspalt) zu erkennen, Abbildung 2.3 (oben rechts, zwischen Ebene 8
und 9). Dieser Ringspalt selbst wirkt bereits wie ein (unbeschaufelter) Diffusor.
Die generelle Aufgabe eines Diffusors ist, die Austrittsgeschwindigkeit des
Impellers zu reduzieren und die kinetische Energie in statischen Druck
umzuwandeln. Dieses Prinzip erklart die Bernoulligleichung (Gl. (2.12)) der
Strdmungsmechanik, wodurch der Total- oder Gesamtdruck L.eines Gases aus
der Summen des statischen Teils Lund dynamischen Teils Moesteht [15], S.
120. Hier beschreibt die Bernoulligleichung im Prinzip nur die Umwandlung der

Druckenergien, welche in einer Gasstrémung erhalten sind [14], S. 120.

e
L.LLEML LE—t@ﬁL?KJé)P Gl. (2.12)
Uber diesen Spalt nimmt der Radius zu. Nach dem Drallerhaltungssatz

N& L ?KJIDP Gl. (2.13)

ist die Umfangsgeschwindigkeitskomponente 7% kleiner. Ebenfalls nimmt die

Durchstromungsflache mit zu:
#Lt &N Gl. (2.14)
Nach der Kontinuitatsgleichung

| 6L é @ ® Gl. (2.15)
wird die Komponente % reduziert. Daraus resultiert die Verzégerung der

absolute Geschwindigkeit und ein statischer Druckanstieg[16], S. 709:

P L 2°ER® Gl. (2.16)
Radiale Diffusoren sind in drei Ausfihrungsgruppen zu unterteilen: schaufellose
Diffusoren, schaufellose Diffusoren mit anschlieendem Spiralgehduse, und
beschaufelte Diffusoren [15], S. 838. Ausgeflihrte beschaufelte Diffusoren haben

verschiedene Formen der Schaufelausfuihrung (siehe Abbildung 2.10).
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s e

Diffusor aus Keil-
schaufeln mit ge-
krimmtem Ein-
trittsteil

Diffusor aus einfachen
Keilschaufeln

—

£

Diffusor aus
gekriummten Schaufeln
Abbildung 2.10: Formen beschaufelter Diffusoren  [15], S. 841
Keilschaufeln (oben in Abbildung 2.10) weisen mit den dicken Hinterkanten
niedrige Stromungsverluste auf, da die Geschwindigkeit dort schon stark
verzogert ist. Andererseits sind Diffusoren mit gekrimmten Schaufeln in der
Lage, Aullendurchmesser des Diffusors kleiner zu halten [15], S. 841. Im
Rahmen dieser Arbeit wird ein Diffusor zunachst nach Keilform durch

parametrisierte Berechnungen ausgelegt werden.
2.2.3. Verzdgerungsverhéltnis einer Radialverdichter stufe

Nach dem de Haller-Kriterium (de Haller, 1955) sind die Grenzschichtentwicklung
und die Stromungsablésung fur diffusorartige Komponenten zu bericksichtigen.
Aus aerodynamischen Grunden soll eine zu starke Verzégerung beim Laufrad
und bei dem Leitrad vermieden werden. Im Abschnitt (2.2.1) wurde begriindet,
dass Impeller mit Rickwartsschaufeln die Ablésungen reduzieren und den
Wirkungsgrad erhdhen wird. Hinsichtlich der Strdomungsablésung beschreibt

Braunling [15], S. 854 zwei Grundsatze.

- Die Relativstromungen in den in Umfangsrichtung rotierenden

Schaufelpassagen sind so komplex, und die Richtungsanderung so stark,

17
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dass die Stromungsablosungen infolge der aerodynamischen Belastung
nicht vermieden werden kdnnen.

- Die Stréomungsablésungen im Gehause kdnnen weitestgehend minimiert
werden, wo die starksten aerodynamischen Belastungen existieren.
Dafur stehen zwei Vorschlage fur Impeller zur Verfigung, je einen nach
Wilson und einen nach Rodgers [15], S. 854:

Hs ,
sPR,Rra Gl. (2.17)
H .
sPR,Rras Gl. (2.18)
Fir das Leitrad gilt [15], S. 153:
30 P%ARTY Gl. (2.19)

In dieser Arbeit wird das Verzégerungsverhaltnis mit dem Symbol Pbezeichnet.

2.3. Thermodynamische Energieumwandlung in einer
Verdichterstufe
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik (Energieerhaltungssatz) fir stationar

durchstrémte Systeme (Turbomaschinen) lautet [15], S. 1788:

2. 0mE 36L 1 68D, F O, oL | 6&D,, Gl. (2.20)

Far nichtrotierenden Bauteile (z.B. Leitrdder und sonstigen Anlagenteil), in denen
keine Arbeit zu- oder abgefihrt ist, ergibt sich die technische Leistung 2. gl .
Die Enthalpiedifferenz A0 ist bei nicht rotierenden Bauteilen zwischen Ein- und
Austritt auch gleich Null, wenn innere Verluste vernachlassigt werden. Der
Warmestrom 38st praktisch nur in der Brennkammer von Bedeutung. Davon
ausgehend werden die Turbokomponenten (Lauf- und Leitrdder) in der
thermodynamischen Analyse als adiabate Komponenten betrachtet. Eine
adiabate Zustandsanderung bedeutet: Keine Warmeaustausch mit der
Umgebung [15], S. 1788. Nach dieser Vereinfachung ergeben sich die
thermodynamischen Zustandsadnderungen jeweils fur Lauf- Gl. (2.21) und
Leitrader GI. (2.22) [15], S. 1789:

2owl 1680, F O oL 16&0,, Gl. (2.21)
rL16&kD, FO,oL 60, e, L DO, Gl. (2.22)
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Die Gleichung Gl. (2.21) ist direkt mit der Eulerschen Hauptgleichung koppelbar
Gl. (2.3) , welche bereits in Abschnitt 2.2 hergeleitet wurde. Die Gleichsetzung
des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik mit der Eulerschen
Turbinengleichung ergibt [15], S. 701:

2
SLrgl Q@ FQ@: L ¢Q L DsFDs Gl. (2.23)

Hierbei ist der Begriff fur statische Enthalpie D(auch spezifische Enthalpie) in
Verbindung mit der inneren Energie Q und die spezifischer

Volumenanderungsarbeit L ®@einzufuhren [15], S. 1787:

DaL QE L& Gl. (2.24)

Vergleichsweise wird die Definition fir die Totalenthalpie O hier definiert [15],
S. 1787:

* _F
Q& DE C®/E_t N DE_t Gl. (2.25)

Weiterhin  beschreibt  die  Gibbssche  Fundamentalbeziehung  der
Turbomaschinen den Zusammenhang zwischen den statischen GroRRen fur
Temperatur 6 Druck L dem spezifischen Volumen R der spezifischen Enthalpie
Dund der spezifischen Entropie 15], S. 1789:

@L 6 @@ BRED L Gl. (2.26)

Wird Gl. (2.24) differenziert, so ergibt sich daraus [15], S. 1790:
@@L @QLEROERERDL Gl. (2.27)
Die Kombination von GI.2.27 und GlI. (2.26) fuhrt zu dem Ergebnis [15], S. 1790:

6RO @EBLER Gl. (2.28)

Als eine Zustandsgroélie, ist die Enthalpie unabhangig von dem Prozessverlauf
(Integral identisch mit Differenz). So ergibt sich die Integralform der Gl. (2.26) zu
[15], S. 1790:

:DLO)FD L +REGAE* 6RO Gl. (2.29)

9+
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Der erste Term der rechten Seite von Gl. (2.40) ( 156 R@®@)List als spezifische

Stromungsarbeit (auch reversible technische Arbeit) Sé‘glﬁjefiniert [15], S. 1790.

In Turbomaschinen werden oft die Stromungsverluste (Dissipationsenergie A, (j)e =
bei thermodynamischer Betrachtung vernachlassigt [15], S. 1793. Gleichzeitig
unter der Voraussetzung von einer adiabaten Prozessédnderung betragt die
aulRere spezifische Warmeenergie Mauch Null. Der zweite Term der rechten
Seite von Gl. (2.40) ergibt sich zu [15], S. 1792:

6

+ 6 @@ O ME A, el Gl. (2.30)
5

Per Definition wird jetzt die spezifische technische Arbeit (auch irreversible
technische Arbeit) S;ggeingefuhrt. Wenn die Verluste vernachlassigt sind, wird
dieser Parameter auch als totale spezifische Stromungsarbeit Scgenannt [15],
S. 1792:

o~ S S
S L S;oml SESEET @B F % L cDEL @FF %: Gl. (2.31)

Wird Gl. (2.25) in Gl. (2.21) eingesetzt, ergibt sich die Gl. (2.32), welche der
Eulerschen Turbomaschinenhauptgleichung (Gl. (2.3) und Gl. (2.23)) entspricht:

) 5 %))
¢ L ¢DE———1L 2§| 5 L Scow Gl. (2.32)

Nach der kalorischen Zustandsgleichung ist die spezifische Enthalpie Ddurch

den Temperatur 6und Warmekapazitat % zu bestimmen [15], S. 124:

DL % ® Gl. (2.33)

Wegen des Zusammenhangs in Gl. (2.25) wird die Totaltemperatur 6 wie folgt
definiert [15], S. 124:

5

&LeETa Gl. (2.34)

Aus der Gibbsschen Gleichung Gl. (2.26) ist der Begriff Entropie Grorzustellen.
Diese GroRe ist ein MaR fir die Irreversibilitat eines Prozesses. Die Anderung
der Entropie zeigt, ob die Prozessfuhrung irreversibel (verlustbehaftet) oder

reversibel (verlustfrei) ist [15], S. 1790. Nach Clausius wird die Entropie bei
20
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irreversiblen Prozessen wachsen, bei reversiblen Prozessen gleich bleiben (per
Definition isentrop), und niemals abnehmen [15], S. 1790.

Bei der Betrachtung der Energieumsetzung der thermischen Prozesse einer
Verdichterstufe ist das Enthalpie-Entropie- ( DF @Q-Diagramm von Bedeutung.
Damit ist zwischen polytropen (reallirreversiblen) und isentropen

(ideal/reversiblen) Zustandsénderungen zu unterscheiden (Abbildung 2.11).

®

\

isentrop

S

Abbildung 2.11: Vergleich zwischen polytropen und isentropen Zustandséanderungen bei
Verdicht ung im h-s-Diagramm [15], S. 1800

Die in Abbildung 2.11 mit L und Ls,gezeichneten Kurven ergeben sich als die
Isobaren (kontanter Druck). Auf den isobaren gilt [15], S. 1822:

@Lr Gl. (2.35)
Nach Gl. (2.26) ist zu erkennen: fur eine Isobare @ L r, ergibt sich [15], S. 1822:

'@r@@L 6 Gl. (2.36)

Dieser Zusammenhang beschreibt die Tendenz der Isobaren im h-s-Diagramm:
die Steigung einer Isobaren wird mit hdheren Temperatur bzw. Enthalpie groéf3er
[15], S. 1822.

Aus Abbildung 2.11 ist deutlich zu erkennen, dass beide Prozessanderungen den
gleichen Druck erreichen. Unterschiede zeigen sich bei den Enthalpien [15], S.
1800.
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Bei einer isentropen Zustandsanderung bleibt die Entropie unverandert, nach der
Gibbssche Gleichung Gl. (2.26) und Gl. (2.29) ergibt sich die Enthalpiednderung

ZU:

o

¢Dp, L £ REAQL Gl. (2.37)
3

Der Unterschied der Enthalpie zwischen beiden Fallen ist daher die
Dissipation A,y 4@ © r). Die Dissipation bericksichtigt zum Beispiel den
Stromungsverlust durch Reibung, welcher in Warme umgewandelt wird. Somit ist

die polytrope Enthalpiedifferenz ¢D,.grof3er als die Enthalpiedifferenz ¢Dy ,im

isentropen Fall [15], S. 1800.

Die Arbeitsumsetzung in einer Verdichterstufe wurde mit Hilfe des 1. Hauptsatzes
der Thermodynamik (Gl. (2.21)) und der Eulerschen Hauptgleichung (Gl. (2.23))
rechnerisch erklart. Die jeweilige Prozessanderung im Laufrad und Leitrad sowie
die Anderungen der StufengroRen werden nun mithilfe einer schematischen
Darstellung der polytropen Zustandsanderung (Abbildung 2.12) weiter detailliert

beschrieben.

N |PN

S

Abbildung 2.12: Polytrope Zustandsanderung einer Radialverdichterstufe in h-s Diagramm
[15], S. 758
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Wie bereits in Abschnitt 2.2 definiert verweisen die Indexe 1,2,3 jeweils auf den
Impellereintritt, den Impelleraustritt (Diffusoreintritt), und den Diffusoraustritt. Die
grauen Kurven (Abbildung 2.12) gezeichnet durch Lsind Isobaren gleicher
Totaldricke. Die grauen, nummerierten Punkte gezeichnet durch Q. sind die

totalen Enthalpiegréf3en.
Aus Abbildung 2.12 ist die Arbeitsweise einer Verdichterstufe zu ersehen:

- Im Impeller (Punkt 7 W8 ): Das Fluid stromt mit der absoluten
Geschwindigkeit % in den Impeller ein. Uber die Verdichtung wird das
Fluid beschleunigt (% P 2) und es entsteht im Laufrad ein Druckanstieg
(Lsauf Lg). Der Totaldruck erreicht an diesem Punkt den maximalen Wert
L der Verdichterstufe. Durch die Arbeitszufuhr und gleichzeitiger
Verzogerung sind die statische sowie die totale Enthalpie gestiegen,
jeweils (Byauf Q) und (Qsauf D).

- Im Diffusor (Punkt 8 W9 ): Im Diffusor wird keine Arbeit zugefihrt (S L r).
Werden keine Verluste betrachtet, bleiben die Totalenthalpie und der
Totaldruck unverandert im Vergleich zu Impelleraustritt ( Q;= Qg und
L= Lg). Durch die VergroBerung des Stromungsquerschnitts im
Schaufelskanal baut sich die absolute Stromungsgeschwindigkeit im
Diffusor ab (% O %). Diese Verzoégerung fuhrt zu Erhdhungen fur die
statische Enthalpie und den statischen Druck (D, P Dyund L; P Ly).

Die statische Stufenenthalpieanderung ¢ Dergibt sich zu [15], S. 758:

(DLDFD L Q3FD;E:DFO; L ¢DEDPT Gl. (2.38)

Hier gilt die Voraussetzung fir adiabaten Zustandsédnderungen, d.h. es gibt keine
totale Enthalpiednderung im Diffusor (vgl. Gl. (2.22)) [15], S. 758:

Q7 L Qebzw. 67 L Gy Gl. (2.39)
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Nach der Eulerschen Hauptgleichung Gl. (2.3), Gl. (2.25) und der kalorischen
Zustandsgleichung Gl. (2.33) lassen sich die totale Stufenenthalpieanderung ¢Q

bzw. die spezifische Arbeit wie folgt darstellen [15], S. 758:

ALK

SL,RLDFDE L % ®66F 6s5; L Q @ FQ @ Gl (2.40)

2.4, Verdichterwirkungsgrade
Fur einen mechanischen Vorgang ist die aufgewandte Energie in der Praxis
immer grol3er als die daraus erhaltene Energie. Der aus den zwei Werten
resultierende Quotient entspricht der allgemeinen Definition des Wirkungsgrads
}[15], S. 111:

L OQPVAJ
m?@ Gl. (2.41)

In Turbomaschinen (Mikrogasturbinen), werden die Verluste (Differenz zwischen
aufgewandter und genutzter Arbeit) durch die Einfuhrung von Wirkungsgraden
berticksichtigt. Dabei gilt es zwischen inneren und auferen Verlusten zu
unterscheiden [15], S. 919:

- AuRere Verluste: EinschlieRlich Massenverluste (Stromungsleckage nach
auf3en), mechanische Verluste (Reibungsverluste in Lagern usw.)
- Innere Verluste: Stromungsreibungsverluste, Spaltverluste,

Sekundéarstromungsverluste, Verluste durch StromungsstoR3e.

AuRere Verluste haben keinen Einfluss auf den Verlauf der Zustandsanderung,
wéahrend die innere Verluste zu einer Temperaturerhdhung im Fluid fihren
werden [15], S. 919. Darstellung der Ursachen sowie die Auswirkungen der

Verlusten werden in Abschnitt 2.5 beschrieben.
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2.4.1. Totaler Wirkungsgrad

Im Abschnitt 2.3 ist hergeleitet, dass die spezifische technische Arbeit S; ggheim
idealen (verlustfreien) Fall gleich der totalen spezifischen Arbeit S ist (GI.
(2.31)). Werden die Verluste (Dissipationsenergie A, ;) Rerucksichtigt, ergibt
sich die tatsachliche technische Arbeit zu [15], S. 1792:

e s S
Scowl S E AsudaSiooET @%.F P EAza Gl (2.42)

Hierbei bezeichnet S ggals Aufwand und S:als Nutzen. Nach Gl. (2.41) wird der
totale Verdichterwirkungsgrad I?@Qwie folgt definiert [15], S. 1797:

4@ecSpbE B
B L Se | Se06ET OFF W SconF Awme o A= Gl (243)
S

¢ B Sg %)) Sg %]} S(; %))

2.4.2. Statischer Wirkungsgrad

Bei der Betrachtung der statischen Zustande wird die kinetische Energie von der
spezifischen technischen Arbeit S;ggpabgezogen. Durch Umstellen von Gl.
(2.42) ergibt sich [15], S. 1797:

S 2 > £
ScowF~ ®F F % L SCG6E Avew Gl. (2.44)

Die rechte Gleichungsseite beschreibt die statische Enthalpieanderung: die
spezifische Stromungsarbeit und die Dissipation. Wie im Abschnitt 2.3
beschrieben: eine Druckerhéhung entsteht im Verdichter infolge der
Arbeitszufuhr. Hierbei ist die spezifische Stromungsarbeit Sé‘,%als Nutzen
gesehen. Auf der linken Gleichungsseite von Gl. (2.44) stehen die tatsachliche
Rotorarbeit und die Anderung der kinetischen Energie als Aufwand. Im Abschnitt
2.1.1 wird das Arbeitsziel einer Verdichterstufe erklart: Druck aufzubauen. Mit Gl.
(2.44) ist nachzuvollziehen, dass die Austrittsgeschwindigkeit 2 moglichst stark
zu reduzieren ist. Je kleiner 2, desto mehr kinetische Energie : % F %,; ot wird
theoretisch in statischen Druck umgewandelt (vgl. Bernoulligleichung Gl. (2.12))
[15], S. 1797.
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Darauf basierend wird die Definition far den statischen
Verdichterwirkungsgrad (§ eingefuhrt [15], S. 1797:

& e S . S 7
i I L AN

R L Gl. (2.45)

S . S . S o
ScowFt ®F F %  SconFy ®2PF %, 7620
2.4.3. Isentroper Wirkungsgrad

Die isentrope (ideale/reversible) Zustandsanderung ist durch OL ? K J &&wv.
@ O r definiert, im Vergleich dazu wird die Entropieanderung (Dissipation A, i) =
bei polytropen Zustandsanderungen (real/irreversibel) bertcksichtigt [15], S.
1799 (vgl. Abschnitt 2.3 und Abbildung 2.11). Der isentrope Wirkungsgrad
beschreibt daher den Unterschied zwischen den beiden Féllen. Der statische
isentrope Verdichterwirkungsgrad (3 , ergibt sich aus dem Verhaltnis zwischen
isentropen  statischen  Enthalpiednderung zur polytropen  statischen
Enthalpiednderung[15], S. 1801:

age
ng) L ¢Dpy

By Dy

Rl Gl. (2.46)

Mit Betrachtung der kinetischen Energie :? F %ot wird der totale isentrope

Verdichterwirkungsgrad (% ,.aus dem Verhaltnis zwischen isentropen totalen

Enthalpiednderung zur polytropen totalen Enthalpieanderung gegeben [15], S.
1801

4@ ¢ S L s .

&L S Ex ®P F %; ) Dy, EX @FF %
lop

Do E—tS @FF %, (Do E-f'@’.%? F%;

Gl. (2.47)

2.4.4. Polytroper Wirkungsgrad

Auch bei dem Polytropen Wirkungsgrad ist zwischen den statischen und totalen

Varianten zu unterscheiden. Der statische polytrope Verdichterwirkungsgrad (3,
stellt sich wie folgt dar [15], S. 1798:

@ é agé
@ S

B L S @;6 ol ngrﬁ = Gl. (2.48)
SQQ@F— ®?2F B C’QﬂZ F_t ®2F 3
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Anhand Gl. (2.32) wird der Nenner von Gl. (2.48) durch die statische

Enthalpieanderung ¢D,.ersetzt. So ergibt sich [§,aus dem Verhaltnis zwischen

isentropen technischen Arbeit zur polytropen statischen Enthalpiednderung zu
[15], S. 1798:

Sé@é

¢ 2
Gl. (2.49
D (2.49)

[3'1'0 L

Analog zu Gl. (2.47) ist der totale polytrope Verdichterwirkungsgrad i, als das

Verhaltnis zwischen totalen isentropen technischen Arbeit zur totalen polytropen
technischen Arbeit definiert [15], S. 1798:

Agér S
SGEET@PF %, s ;
pL——— Lo—L ng/—zufeae Gl. (2.50)
DWET@PFE; 600 oD
2.4.5. Vergleich zwischen isentropen und polytropen
Wirkungsgraden

Die Darstellungen fir den isentropen und polytropen Wirkungsgraden sind auf
den ersten Blick fast identisch aus (Gl. (2.46) und Gl. (2.49)). Der Unterschied ist
aber bei der spezifischen Strémungsarbeit S¢Zghzw. @S4&u erkennen. Aus
Gl. (2.26) und GIl. (2.30) ergibt sich im Fall einer adiabaten, isentropen
Zustandsanderung [15], S. 1803:

DL BISHE @ B @0 de@®i55L REA L @ gl (2.51)
Wird Gl. (2.51) in Gl. (2.49) eingesetzt, wird der polytrope Wirkungsgrad wie folgt
umgeschrieben [15], S. 1803:

g, L2 Gl. (2.52)

@
Im Vergleich zu der Darstellung des isentropen Wirkungsgrads (Gl. (2.46)) ist der

Unterschied deutlich zu erkennen: Die polytropen Wirkungsgrade betrachten die
unendlich kleinen Zustandsanderungen, wéahrend die isentropen Wirkungsgrade

die endlichen Zustandsénderungen beschreiben [15], S. 1803.
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Abbildung 2.13: Bedeutung des isentopen und polytropen Verdichterwirkungsgrades im h-s

Diagramm [15], S. 1803

Abbildung 2.13 zeigt die Zustandsédnderung eines Verdichtungsprozesses. Die
orange Kurve bezeichnet die polytrope Zustandsédnderung, wéhrend die
gestrichelte rosa Linie fir die isentrope Zustandsanderung steht. Zwischen den
Eintritt (Index E) und Austritt (Index A oder Punkt 4) sind drei beliebige
Zustandspunkte (Punkt 1, 2 und 3) zu erkennen. Die gestrichelten lila Linien
stellen die isentropen Enthalpieanderungen zwischen den jeweiligen Punkten dar
(mit Index s). Der isentrope Verdichterwirkungsgrad wird durch die
Enthalpiedifferenz  zwischen ¢Dp und PAR 7 TN bestimmt. Der polytrope
Wirkungsgrad ist mittels der unendlich kleinen Enthalpiedifferenz @ 4nd @
zu formulieren [15], S. 1804.

Anhand dieser Abbildung ist deutlich zu ersehen, dass die polytrope
Zustandsénderung Uber die Enthalpiedifferenz zwischen Ein- und Austritt
definiert wird (vgl. Abschnitt 2.3), es gilt [15], S. 1804:

o 9@8
+t@LI @ LDFD,L ¢Dp, Gl. (2.53)
EZ7 é@d
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Die isentrope Enthalpiezunahme beim isentropen Zustandsanderung
(gestrichelte rosa Linie) und polytropen Zustandsanderung (gestrichelte lila
Linien erschienen aber sehr unterschiedlich [15], S. 1804:

é@s

¢Dp, O @ Gl. (2.54)
€@

Nach GIl. (2.53) und GIl. (2.54) ergeben sich der isentrope und polytrope
Verdichterwirkungsgrad zwischen Ein- und Austritt jeweils zu [15], S. 1804

D,
&ODL(’&T/;” Gl. (2.55)

c
R, L A Qe A e Gl. (2.56)

AS% m (.;D/f(;
Wegen GI. (2.54) ergibt sich der Zusammenhang zwischen den isentropen und

polytropen Verdichterwirkungsgrad als [15], S. 1805:

Gy PGy, Gl. (2.57)

Die Verdichterwirkungsgrade dienen dazu, die Gite der Zustandsédnderung zu
beschreiben. Zur Berechnung der Zustandsanderung werden polytrope und
isentrope Wirkungsgrade verwendet, wie sie bereits zuvor beschrieben wurden.
Die Berechnung Uber die polytrope Zustandséanderung ist exakter. In bestimmten
Fallen ist die Berechnung tiber den isentropen Wirkungsgrad ausreichend genau.
Der Unterschied zwischen isentropen und polytropen Verdichterwirkungsgraden

steigt mit zunehmendem Verdichterdruckverhéltnis és,0 L L Ls,[15], S. 1806.

Mit Vgl. Gl. (2.36) ist zu verstehen, dass die Differenz zwischen isentropen
Enthalpiednderung C',D/gbg und polytropen Enthalpieanderung c',D/fQ mit
hoéherem Druck gro3er wird. Anhand der Definition (Gl. (2.55)) bedeutet das: der
isentrope Verdichterwirkungsgrad (§ o nimmt mit h6heren Druckverhaltnissen ab.
In Abbildung 2.14 ist die Druckabhéangigkeit des isentropen Wirkungsgrades
anschaulich dargestellt, auerdem ist es auch zu erkennen, dass der polytrope
Wirkungsgrad beim gleichen Druckverhdaltnis groRer als der isentrope
Wirkungsgrad ist (vgl. Gl. (2.57)). Im Fall eines mehrstufigen Verdichters ist der
gesamte isentrope Wirkungsgrad auch schlechter als der mittlere isentrope
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Wirkungsgrad seiner Einzelstufen. Ursache ist hierfir der Entropieanstieg durch
Dissipation, was zu einer Volumenzunahme fuhrt. Diese Verluste werden in
mehrstufigen Verdichtern in jeder Stufe durch zusatzlichen Arbeitszufuhr
ausgeglichen [15], S. 1806.
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0,91
© —
E 0,90
=3 J
) h— — =093
ga 0,89 ‘.\\ Nip
=] 7 '\\
= 0,88
S T —— =y =092
o 087 ——
\
g —\ \\
= 0,86 "\\ 0 Np =091
'g 0,85 | —
= o~
2 . \ \\ - 0 90
g 0,84 \\ ntp
b= T \\~
0,83 — Ny, =089
0,82 ——t

10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30

Totaldruckverhiltnis
Abbildung 2.14: Druckabhangigkeit des isentropen Wirkungsgrades [21], S. 193

Der isentrope Wirkungsgrad héngt stark vom Druckverhéltnis ab. Im Gegenteil
dazu ist die Anderung des polytropen Wirkungsgrades bei veranderten Driicke
relativ klein [15], S. 1807. Dementsprechend stellt der polytrope Wirkungsgrad
eine exaktere Beurteilung des thermodynamischen Prozesses dar, inshesondere
bei mehrstufigen Maschinen. Der isentrope Wirkungsgrad ist aber in dem h-s-
Diagramm einfacher darzustellen und wird deswegen in der Praxis haufiger
verwendet, um Abschétzungen eines thermodynamischen Prozessen
durchzufihren [15], S. 1807.

2.5. Verluste im Verdichter
25.1. Innere Verluste

Wie im Abschnitt 2.4 erlautert, sind innere Verluste stromungsabhangig und
haben somit einen Einfluss auf die Zustandséanderungen. Wegen starken
Interaktionen oder Uberlagerungen verschiedener Verlustarten ist es in der
Praxis unmdglich, die einzelnen Ursachen zu identifizieren. Basierend auf

umfangsreichen experimentellen Untersuchungen ist sinnvoll, analytische
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Berechnungen durchzufiihren, um die Auspragung von Verlustmechanismen zu
reduzieren [15], S. 919. Um die Stromungsverhalten weiter zu untersuchen, ist
hierbei die Definitionen fur die Reynolds-Zahl ( 4 A und die Grenzschicht

einzufuhren.

Die Reynolds-Zahl beschreibt das Verhéaltnis von Tragheitskraft zu Reibungskraft
in realen Fluiden [15], S. 920:

?7®

4 AL

Gl. (2.58)

Wobei im Zahler mit ? die Stromungsgeschwindigkeit und mit ©° eine
charakteristische Lange des um- oder durchstromten Korpers definiert ist. Im
Nenner steht aals die kinematische Viskositat [15], S. 920 (Gl. (2.59)).

Der Zusammenhang zwischen kinematischen und dynamischen Viskositat lautet
[15], S.131:

.. a
al— Gl. (2.59)
Wobei adie dynamische Viskositat und édie Dichte des Fluides sind.

Als Folge der dynamischen Viskositat & tritt zwischen dem Fluid und der
durchstrémten Oberflache die Haftbedingung auf. Die Fluidmolekile haften in
unmittelbarer Nahe an der Wand und haben dort keine Geschwindigkeit.
Ausgehend von der Wandgeschwindigkeit gleich Null entwickelt sich eine
Grenzschicht. Diese Grenzschicht entwickelt sich in Normalenrichtung der in
Richtung der Geschwindigkeit der Hauptstromung. Innerhalb eines bestimmten
Abstands existiert ein Reibungseinfluss der Wand. Aul3erhalb dieser Schicht hat
das Fluid die gleiche Geschwindigkeit wie bei einer reibungsfreien Stromung.

C.
— y
—c.—= == = . |
—_ = ]/
= —/ | G(T)o —) e
m— c(x) | |9y

|

¢ X Haftbedingung mit ¢(x) = 0

Abbildung 2.15: Entwicklung einer Grenzschicht langs  einer ebenen Platte [15], S. 132
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Abbildung 2.15 zeigt die grundlegende Darstellung der Entwicklung fur eine
Grenzschicht. Das Fluid stromt mit einer konstanten Geschwindigkeit % an und
behalt die gleiche GroRe auRRerhalb der Grenzschichtdicke Ubei. An der Wand
der umstromten Flache ergibt sich die Geschwindigkeit ?:T; L r. Langs der
Normalenrichtung (Achse y) nimmt die Geschwindigkeit bis zur Obergrenze der
Grenzschicht zu und betragt dort ?2:T; L % . Durch die Viskositat haften in
Stromungsrichtung (Achse x) immer mehr aul3en stromende Fluidteilchen an der
Wand an. Diesbeziglich vergroRert sich die Grenzschichtdicke U:T; mit
zuwachsendem Abstand T, die Geschwindigkeitsanderung @@®@ Lhimmt
entsprechend ab [15], S. 132.

Die Grenzschicht fallt dinner aus mit kleiner Geschwindigkeit und kleinerer
Viskositat. Aus Gl. (2.58) und GIl. (2.59) ergeben sich bei identischen
Geschwindigkeit ?und Geometrie °folgende Aussagen (Abbildung 2.16):

Kleine Zahigkeit v Grof3e Zahigkeit v Zdhigkeit v — 0

Grof3e Reynoldszahl Re Kleine Reynoldszahl Re Reynoldszahl Re — oo
Diinne Grenzschicht Dicke Grenzschicht Keine Grenzschicht
Geringe Reibungseffekte Grof3e Reibungseffekte Reibungsfreie Stromung

Abbildung 2.16: Anhangigkeit zwischen Reynolds  -Zahl und Grenzschicht dicke [15], S. 132

In Turbomaschinen (Mikrogasturbine) haben alle realen Fluide eine kinematische
Viskositat § was zu komplexem, verlustbehaftetem Stromungsverhalten fihrt
[15], S. 921. Davon abhangig sind die Entwicklung der Grenzschicht sowie die
Reynolds-Zahl bei der aerodynamischen Betrachtung der Strémung und fir die
Verlustanalyse von Bedeutung. In diesem Abschnitt wird anhand der Reynolds-
Zahl und der Grenzschicht ein theoretischer, qualitativer Uberblick der

Stromungsverluste gegeben.

2.5.1.1. Profilverluste

Aufgrund der Viskositat einer Stromung entwickeln sich die Grenzschichten auf
der Saug- und Druckseite einer Schaufel. In Abbildung 2.17 wird ein umstromtes
Tragflugelprofil gezeigt. Die Grenzschichten beginnen im Staupunkt und
erreichen ihre maximale Dicke an der Hinterkante, wenn zuvor keine Ablésung
auftritt [15], S. 921. Hinter dem Schaufelprofil laufen die Grenzschichte

zusammen und bilden eine sog. Nachlaufdelle.
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Abbildung 2.17: Prinzipskizze zur méglichen Grenzschichtentwicklung langs der Saug -und
Druckseite eines Schaufelprofils, mit Abldsegebieten und Nachlaufdelle [15], S. 921

Umfangreiche Untersuchungsergebnisse zeigen, dass der Widerstandseffekt
des Schaufelprofils ausschlief3lich durch die Geschwindigkeitsverteilung ?:U;in
Normalenrichtung (vgl. Abbildung 2.15) hinter dem Profil (Nachlaufdelle)
bestimmt wird [15], S. 1921. Hierbei ist die Impulsverlustdicke (}zu erkennen,
dieser Parameter beschreibt die Differenz der Geschwindigkeit und des realen
Stromungsfalls gegeniber der idealen reibungsfreien Stromung. Die
Impulsverlustdicke ( wird durch folgenden Zusammenhang theoretisch ermittelt
[15], S. 1921:

; U 7y,
ULr—-@F—lcU Gl. (2.60)
i 4 4

Dabei ist ?, die Anfangsgeschwindigkeit und ?:U; die Geschwindigkeit in

Abhé&ngigkeit von der Hohe in Normalenrichtung.

Aus dem Impulssatz der Stromungsmechanik [15], S. 305:

g‘b*‘;ém@@i & Gl. (2.61)

ergibt sich fur die Widerstandskraft (g ;[15], S. 921; S. 1921:

(b5 LE®@2UGLF2UP@UEG@ AL g 62
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Dabei ist >die radiale Schaufelhdohe, und édie Dichte des Fluides. Daraus ergibt

sich der zugehdrige Widerstandsbeiwert fur das umstromte Profil [15], S. 921:

t@DA t@ﬂi
Pilsome b Gl. (2.63)

Die Profilverluste beinhalten alle von Grenzschichteffekten abhéngigen Verluste.
Dazu gehoéren Reibung, Strémungsablosungen, sowie Wirbelablésungen und
Vermischung im Nachlauf. Hierbei wird mechanische Energie in Warme

gewandelt, was als Dissipation bezeichnet wird [15], S. 923.

Reibungsbasierte  Profilverluste  manifestieren sich in  Form  von
Totaldruckverlusten (vgl. Bernoulligleichung Gl. (2.12)). Nach der Gibbssche
Fundamentalbeziehung (GI. (2.26)) ist zu erkennen, dass die Anderung dieser

kinetischen Energie auch in einem Entropieanstieg widerspiegelt [15], S. 922.

Weiter wird die Machzahl zur Abschétzung von Profilverlusten verwendet.
(Definition sowie Bedeutung von der Machzahl siehe in Abschnitt 2.7). Aus
experimentellen Ergebnissen ist ersichtlich, dass die Verluste bis hin zu einer
Machzahl /= gvon ungefahr r§ & r 4 wkontinuierlich zu nehmen. In der Nahe
von /= L sa& ist das Maximum erreicht. Sie werden dann mit steigender
Expansion kleiner, bis der Verlust wieder ansteigt. Bei /=4 L s&liegen die
Verluste auf einem Plateau. Bis zur Machzahl /=4 L sd a safiihren die weitere
Steigerung der Expansion zu einer Verlustzunahme[15], S. 927. Aus diesem
Grund wird die Austrittsmachzahl bei der Impellerauslegung kontrolliert und

moglichst klein gehalten (siehe Abschnitt 4.1.2).

AulBer von der Fluideigenschaft ist der Profilverlust auch von der
Oberflachenrauigkeit abhangig. Dazu wird die zulassige Rauigkeitshohe Ggg
durch die Sehnenlange ° des Schaufelprofils bzw. die Reynolds-Zahl 4 A
beschrankt. Dies wird Uber den folgenden Zusammenhang berechnet [15], S.
928:

a srr
GerQsrr&— Lo+ Gl. (2.64)

Yo
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2.5.1.2. Inzidenzverluste

Unter Inzidenzverluste versteht man die Fehlanstrémung des Schaufelgitters. Da
die Stromung in der Praxis dem Schaufelprofil nicht immer genau folgen wird,
entsteht eine Abweichung zwischen dem Strémungswinkel und dem
Schaufelwinkel. Diese Abweichung verursacht Strémungsverluste und eine
Erhohung der Schaufelbelastung [21]. Damit sind zwei Definitionen einzufihren.
Zum einen der Inzidenzwinkel ¢Uund zum anderen der Deviationswinkel ¢U, an
der Vorder- und Hinterkante des Verdichtergitters [15], S. 1020. In Abbildung 2.18

sind die Zusammenhange der relevanten Parameter schematisch dargestellt.

.. Tangente an die
L= Skelettlinie in der
e Hinterkante

;

v, = Schaufeleintrittswinkel
v, = Schaufelaustrittswinkel
Ay = v,— v,= Schaufelwélbungswinkel
s = Profilsehnenlange
t = Gitterteilung
’ B = Schaufelstaffelungswinkel
+AB, " i i ’ gemessen gegen die Sehnenlange s
' v, = Zustrdmgeschwindigkeit

Tangente an dié »
Skelettlinie in der ™~/
Vorderkante i

v, = Abstromgeschwindigkeit
B, = Zustromwinkel
f, = Abstromwinkel
A B = B,— B,= Umlenkung oder Deflektion
+Ap = B, — v, = Inzidenzwinkel
+Ap, = B,— v, = Deviationswinkel

Abbildung 2.18: Grundlegender geometrischer Aufbau und Basisbezeichnungen an einem
Verdichtergitter [15], S. 1020

Als Ein- und Ausstromungswinkel stellen sich und U dar. Gegeniiber sind die
Ein- und Austrittsschaufelwinkeln mit (t und ({ eingezeichnet. Sie stellen die
Winkel zwischen der Tangente der Skelettlinie der Vorder- und Hinterkante und
der Radialrichtung dar. Dazu gibt es den Strdmungsumlenkungswinkel ¢UL
U F U sowie den Schaufelwdlbungswinkel ¢UL G F (. Dementsprechend
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lassen sich der Inzidenzwinkel ¢Uyund der Deviationswinkel ¢U, wie folgt
definieren [15], S. 1020:

GeWwL UWF U Gl. (2.65)

Gl L GF G Gl. (2.66)
Das Vorzeichen Gunterscheidet zwischen positiven und negativen Inzidenz- und
Deviationswinkeln. Positive Inzidenz entsteht an der Schaufeldruckseite, was
auch als Bauchstol3 genannt wird. Negative Inzidenz entsteht an der
Schaufelsaugseite, und wird als Rickenstol3 bezeichnet [15], S. 145. Groliere
positive Inzidenzwinkel lassen die Deviation ansteigen. Das heil3t,das die
Stromung zunehmend nicht mehr der Schaufelkontur folgt. Negative Inzidenz hat
zwar keine signifikanten Auswirkungen auf die Deviation, gré3ere Inzidenzwinkel
fuhren jedoch zu Fehlanstromungen an den dinnen Impellerschaufeln und
verursachen somit Stromungsablosungen und das Ansteigen von Verlusten [15],
S. 1021. Um die Stromungsverluste bezlglich dieses Phanomens zu minimieren,
ist bei der Vorauslegung zu beachten, dass der Inzidenzwinkel unter einem
bestimmten Bereich gehalten wird. Ergebnisse aus zahlreichen Experimente
zeigen, dass der Inzidenzwinkel des Verdichters von ¢Y. L Gata altragen darf,
ohne dass zu einem signifikanten Verlustanstieg kommt, Abbildung 2.19 [15], S.
1021. Bei der Vorauslegung wird der Schaufelwinkel am Impellereintritt durch

diesen Zusammenhang begrenzt (siehe Abschnitt 4.1.3).

Verlustbeiwert
(@] (=) ()
o o -
S (0] N
[ | [

00 | | . | |
—30°-20°—10¢ p* 10 20° 30°
Inzidenz AB

Abbildung 2.19: Grundlegender geometrischer Aufbau und Basisbezeichnungen an einem
Verdichtergitter [15], S. 1020

2.5.1.3. Spaltverluste

Die Spaltverluste entstehen an den Spalten zwischen drehenden und stehenden

Bauteilen in der Turbomaschine (zwischen Rotor und Gehduse und zwischen
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Stator und drehender Nabe). Ursache dafir ist die Druckdifferenz zwischen
Druck- und Saugseite, wodurch die Stromung vom Gebiet h6heren Drucks zum
Gebiet niedrigeren Drucks transportiert wird [15], S. 931. Ohne Druckunterschied
ergabe sich kein Spaltverlust. Somit ist der Spaltverlust gegeniber dem
Profilverlust nicht nur ein rein viskoses Phanomen [15], S. 932. Diesbezuglich
werden diese Verluste bei der Vorauslegung bei der Bestimmung des

Druckverlusts mit einberechnet.

Die durch den Druckunterschied entstehende Stromungsbewegung erfolgt in der
Hauptstromungsrichtung und tberlagert sich von der Vorder- zur Hinterkante. Als
Folge bildet sich ein Randwirbel an dem Uberlagerungsort (Abbildung 2.20),
welcher dann stromab transportiert wird [17], S. 931. Somit beeinflusst die
Spaltstromung nicht nur Grenzschichtentwicklung in der Nahe des Spaltes,

sondern auch die Strdomung hinter der Beschaufelung.

DO Gehause

seite seite

Gebiete mit Stro-
mungsablésung

Abbildung 2.20: Entstehung der Spaltverluste und des Randwirbels [15], S. 931

Die Stromung durch den Spalt nimmt nicht an den Arbeitsprozess der Maschine
teil. Die GroRRenordnung der Spaltverluste hangt von der Spaltbreite und dem
Druckunterschied zwischen Druck- und Saugseite ab [17], S. 932. Die GroRRe des
Spaltes ist fir den Spaltverlust der maf3gebende Faktor. Durch eine Kontrolle des
Spalts in der realen Maschine ist es mdglich, die Verluste minimal zu halten. Nach
Hagen (1982) sollte der Spalt zwischen dem Gehause und der Schaufel 1% der
Schaufelhéhe  nicht  Uberschreiten. Jedes  weitere  Prozent an
Radialspaltzunahme lasst sowohl den Massenstrom als auch den Wirkungsgrad
um jeweils 2% abfallen und das Druckverhaltnis sogarum w™ 1 z ™ [15], S. 1125.
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Die GrofRenordnung der Spaltverluste variieren auch mit der Drehzahl und der
Temperatur der Maschinen. Das Schleifen der rotierenden Teile am Gehé&use ist
aus Festigkeitsgrinden unbedingt zu vermeiden [15], S. 931. Die Spaltstrémung
fuhrt zu sehr komplexen Stromungsphanomenen mit signifikanter Bedeutung fur
die Turbomaschinenverluste. Diese Verlustart besitzt ungefahr zwischen 20%

und 35% Anteil der gesamten Stromungsverluste [15], S. 932.
2.5.2. Mechanische Verluste und Massenverluste

Im Gegensatz von inneren Stromungsverluste haben die aul3eren Verluste keine
Wirkung auf den Verlauf der thermodynamischen Zustandsanderung. Die
mechanischen Verluste sind auf die Reibungsverluste zwischen feststehenden
und rotierenden Bauteilen zurtiickzufihren und werden durch den mechanischen

Wirkungsgrad 3, 5 gzusammengefasst [15], S. 920:

sE-2020 Gl. (2.67)

Dabei ist 285‘@ die stromungsmechanische Leistung des Verdichters, welche
zwischen Rotor und Fluid in ausgetauscht wird. 2,4 gist die durch Reibung
entstehende mechanische Verlustleistung (z.B. in Lagern) welche stets groRRer
als Nullist [17], S. 920.

In den Passagen zwischen rotierenden Teilen und der Gehdusewand treten
Stromungsleckagen auf, die als Massenverlust zu beriicksichtigen sind. Diese
Verluste werden durch konstruktive Maflinahmen mdglichst gering gehalten.
Daher werden sie bei den meisten Betrachtungen vernachlassigt [15], S. 920.

2.6. Verdichter Minderleistung
2.6.1. Relativer Kanalwirbel

Ein relativer Kanalwirbel ist ein Ph&dnomen, das innerhalb des Schaufelkanals
existiert. Wie der linke Teil in Abbildung 2.21 zeigt, bewegen sich durch die
Rotation eines Impellers die Fluidteilchen nicht nur langs der Radialrichtung bzw.
des Weges @, sondern auch in Umfangsrichtung (Drehrichtung i) von einer

Schaufel zur anderen. Die Relativgeschwindigkeit langs des Weges Q in
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Umfangsrichtung nimmt um einen Betrag ¢RL t @izu [15], S. 822. Nach der
Verteilung der Relativgeschwindigkeit R Q; innerhalb des Schaufelkanals
(mittlerer Teil der Abbildung 2.21) lassen sich hinter der Drehrichtung die
Druckseite und in der anderen Richtung die Saugseite erkennen. An der
Druckseite liegen die niedrigsten lokalen Relativgeschwindigkeiten und damit die
hdchsten statischen Drlicke vor. An der Saugseite ist der Zustand umkehrt. Bei
gekrimmten Impeller-Schaufeln sind die konvexe Schaufelseite der Druckseite
und die konkave Seite der Saugseite. Die Geschwindigkeitsanderung wird auch
so dargestellt, dass einer konstanten Basisgeschwindigkeit R in Radialrichtung
ein im Schaufelkanal entgegen der Winkelgeschwindigkeit fi drehender Wirbel
Uberlagert wird. Im rechten Teil der Abbildung 2.21 ist deutlich zu erkennen, dass
die radiale Grundgeschwindigkeit R langs der Saugseite zusammen mit der
lokalen Wirbelgeschwindigkeit ¢R eine hohere Relativgeschwindigkeit bildet. Im
Gegensatz dazu entsteht an der Druckseite eine kleinere Relativgeschwindigkeit,
da hier die Wirbelgeschwindigkeit entgegen der Hauptstromungsgeschwindigkeit
verlauft. So gilt es der Zusammenhang ¢RNt @& ®& Q zwischen Saug- und
Druckseite im Schaufelkanal. Der Wirbel muss sich also entgegen der
Drehrichtung des Laufrades bewegen und daher eine Winkelgeschwindigkeit Ff

haben. Dieser Wirbel wird als der relative Kanalwirbel genannt [15], S. 822.

radialer
Schaufelkanal

i ! i
Abbildung 2.21: Verteilung der Relativgeschwi ndigkeit v in Umfangsrichtung s v innerhalb der
Schaufelpassage eines rotierenden Radialverdichterimpellers [15], S. 821

2.6.2. Minderleistung s- Effekt

Infolge des relativen Kanalwirbels ist eine Geschwindigkeitskomponente
¢R L F N & am Ausritt entgegen der Drehrichtung des Impellers zu erkennen
(Abbildung 2.22). Dabei ist Nder Kanalradius, der die Hélfte der Kanalbreite G

betragt. Die Relativgeschwindigkeit der Abstromung Uberlagert sich dabei mit
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¢R am Austritt. Dadurch ist Rynicht mehr radial gerichtet, sondern hinsichtlich
der Drehrichtung firickwarts geneigte. Die Umfangskomponente der absoluten
Geschwindigkeit wird dadurch von % gyauf % reduziert, wie in Abbildung 2.22
dargestellt. Nach der Eulerschen Hauptgleichung Gl. (2.3) ergibt sich daraus eine
Verringerung der umgesetzten spezifischen Arbeit, die als Minderleistung
definiert wird [15], S. 823.

Ot
/<, relativer,
¥ Kanalwirpe| 7

= .
Ry
~. .
\_,
S5
. ~.

— s s e

Abbildung 2.22: Skizze zur Minderleistung in einem reibungsfrei durchstromten
Radialverdichterimpeller mit radial endenden Schaufeln [15], S. 823

2.6.3. Minderleistungsfaktor und Schaufelanzahl

Die Minderleistung ist ein reibungsirrelevanter Effekt, und somit tritt auch in
reibungsfreien Stromungen auf. Um diese Eigenschaft genauer zu beschreiben,
wird der Minderleistungsfaktor Ydurch das Verhéltnis der tatséchlichen zur
theoretischen Umfangskomponente der absoluten Austrittsgeschwindigkeit
beschrieben [17], S. 823:

- 6e
YL=— Os Gl. (2.68)

Béry
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Die Ergebnisse umfangreicher Untersuchungen zeigen einen Zusammenhang
zwischen dem Minderleistungsfaktor Yund der Schaufelzahl Fdes Laufrades.
Dieser Zusammenhang ist mit verschiedenen Methoden zu beschrieben, wobei

folgende Korrelation nach Wiesner (1967) haufig verwendet wird [15], S. 826:

¥e i

YL sF - @ -
SFsE® %Ei.e. G

Gl. (2.69)

1 gist hierbei als Durchflusszahl oder Durchsatzzahl bezeichnet, Definition sowie

weitere Darstellung siehe Abschnitt 2.8.2.

Um die Minderleistungsverluste so gering wie moglich zu halten, liegt der
Minderleistungsfaktor idealweise zwischen r &und r 4. Bei dieser Wahl ergeben
sich die Schaufelzahl Fund die Durchsatzzahl 1 gjeweils zwischen sr& urund
rasrarav\Eine groRere Durchsatzzahl entspricht einer groReren
Schaufelanzahl. Abbildung 2.23 zeigt die Schaufelanzahlauswahl im
Grenzbereich des Minderleistungsfaktors (von 0,8 bis 0,9) flur verschiedene
Durchsatzzahlen [15], S. 827. Die Korrelationen sind tber dem Schaufelwinkel

(L; am Impelleraustritt aufgetragen.

135° B 159° 110° Pe 153° _ 103°  F 151°

.50 T T .50 T T 50 T ™
's |p=0.10 's |g.=0275 s |e=045 7 [U

40 | = 40 p 40 Q7

-/‘ :
30f 1 SOl =T, o 8D
©<03°~.
20 \_ 208 al 20
1o =z Sl 10 =" ¢ —08 - 10
0 ] ] 0 ] | 0 ] |

90° 110° 130°/ 150° 90° 110° 130°_ 150° 90° 110° 130°3150°
2s /‘25 2s

R e Korrelation nach Wiesner

Bereiche, in dem die
Schaufelanzahl ge-
wahlt werden sollte

Abbildung 2.23: Schaufelanzahl eines Radial -Verdichter -Impellers mit riickwarts gekrimmten
Schau feln, aufgetr agen tiber dem Schaufelwinkel am Impelleraustritt [15], S. 828
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Die vereinfachte Darstellung von Gl. (2.69) fur radial endende Schaufeln ergibt
sich nach Wiesner nun zu [15], S. 827:

FL> :sFY.?4% Gl. (2.70)
Fur Schaufeln mit rickwarts gekrimmten Profilen wird die Schaufelzahl nach
folgender Gleichung berechnet [15], S. 827:

Y e®y
SFY SEig®. ‘G Gl. (2.71)

EL

2.7. Schallgeschwindigkeit und Machzahl
Die Schallgeschwindigkeit =beschreibt die Ausbreitungsgeschwindigkeit einer
schwachen Stromung in Form von Druckwellen. Nach der allgemeinen
Gasgleichung [15], S. 1818

LB LI ® &

L aFs
LEGRL 4 ®& —éL4(F£L 3 ®%5 ® Gl. (2.72)

ergibt sich die Schallgeschwindigkeit fur ideale Gase [15], S. 146:

2 2
=L "a® L YA®4 &
L oG Lya Gl. (2.73)

®® |

Dabei ist 4 die spezifische Gaskonstante, deren Zahlenwert nur vom
verwendeten Gas abhangt ist. aist der Isentropenexponent, der durch das
Verhaltnis zwischen der spezifischen Warmekapazitat bei konstantem Druck %
zur spezifischen Warmekapazitat bei konstantem Volumen 7% definiert ist [15], S.
1827:

> Gl. (2.74)

Im Vergleich zum Isentropenexponent ist auch der Polytropenexponent
einzufuhren. Der Zusammenhang zwischen dem Polytropenexponenten Jund
dem Isentropenexponent awird durch den polytropen Wirkungsgrad (% jdes
Radialverdichters beschrieben [15], S. 836:

J a
T - i S Gl. (2.75)
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Die spezifischen Warmekapazitdten 7 und 7% nehmen mit steigender
Temperatur 6zu, wahrend der Isentropenexponent amit steigender Temperatur
6abfallt [15], S. 1828 (Abbildung 2.24). Dies ist darauf zurtickzufihren, dass die
Steigerung der spezifischen Warmekapazitdt beim konstanten Volumen 7%
starker ist als die beim konstanten Druck 7. Der Isentropenexponent & die
spezifische Gaskonstante 4und die spezifische Warmekapazitat 2 werden im

Allgemeinen fur eine uberschlagige Berechnungen in guter Néherung als

konstante Zahlenwerte mit @ Ns& , 4N tzy0l :GCl-; und %L
srrv@v0l :GC - ;angenommen [15], S. 128.

138

136

132

[sentropenexponent k = ¢, /c,

1,30

128
o 500 1000 1500 2000 2500 3000

Temperatur T K]
Abbildung 2.24: Abhé&ngigkeit des Isentropenexpone QWYV  déRT@mperatur [22], S. 45
Wird die Stromungsgeschwindigkeit ?auf die Schallgeschwindigkeit =bezogen,
so ergibt sich eine wichtige Kenngrél3e, die Machzahl (/=) [15], S. 147:

7

= 4- Gl. (2.76)

Wenn ?L =bzw. /= L s wird die Strémung als sonisch bezeichnet. Ist /= O §
wird die Strémung als subsonisch oder Unterschallstromung bezeichnet. Bei
/= P swird die Strdmung als supersonisch oder Uberschallstromung genannt
[15], S. 147.

Im Turbomaschinenbau weist die supersonische Stromung eine spezielle
Besonderheit auf: wird die Stromung umgelenkt, so erfolgt die Verzogerung bzw.
der Ubergang in den Unterschallbereich nicht allmahlich, sondern sehr plétzlich.

Dieses Phanomen wird als Verdichtungsstol3 bezeichnet. Dabei &ndern sich nicht
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nur die Geschwindigkeit, sondern auch der Druck, die Temperatur und die Dichte
sprunghaft entlang eines extrem kurzen Stromungswegs :Nrdwal; [15],
S. 147.

Der Verdichtungsstol3 wird je nach Lage der Stol3front relativ zur
Stromungsrichtung auf zwei Arten beschrieben. In Abbildung 2.25 links stehen
der Stol3 und die Stromungsgeschwindigkeit senkrecht zueinander, in diesem
Fall spricht man von einem senkrechten oder geraden Verdichtungsstol3. Nach
dem Stol} ist die Machzahl kleiner als eins, d.h. der senkrechte Verdichtungsstofl3
reduziert die Uberschallstromung auf Unterschall. In der Praxis ist der Ubergang
vom Uber- in den Unterschall immer mit dem Auftreten eines VerdichtungsstoRRes
verbunden [15], S. 148.

Wenn die Uberschallstromung entlang einer konkaven Ecke umgelenkt wird,
bildet sich ebenfalls ein schrager Verdichtungsstol3 aus, Abbildung 2.25 Mitte.
Obwohl auch ein schrager VerdichtungsstolR die Uberschallstromung sprunghaft
reduziert, sinkt die Geschwindigkeit nicht notwendigerweise  auf
Unterschallgeschwindigkeit ab [17], S. 148.

Neben dem senkrechten und schragen Verdichtungsstol3, der die Stromung
verzogert, gibt es auch den sog. Expansionsfacher, Abbildung 2.25 rechts. Ein
Expansionsfacher entsteht, wenn die Uberschallstromung entlang einer
konvexen Ecke umgelenkt wird. In diesem Fall wird die supersonische Stromung
weiter beschleunigt und bleibt immer noch im Uberschallbereich. Die Anderung
der Stromung erfolgt nicht mehr sprunghaft, sondern allméhlich langs des Wegs
[17], S. 148.

senkrechter schrager
Verdichtungsstol3 Verdichtungssto

o -
Ma, > 1 Ma, < 1
c,>a c, <C,
c,<a
P Pz > Py
P, . > P P, P > Py Ma, > Ma,
T, T,>T, T, T,>T, P2 < p,
gerade Oberflache konkave Ecke konvexe Ecke ‘;.2 Z .?‘
2 1

Abbildung 2.25: Supersonische Strémungen tber unterschiedlich geformte Oberflachen
[15], S. 148
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Starke Geschwindigkeits- und Druckanderungen durch Verdichtungsstol3e
fuhren zu Energieverlusten in der Strémung und damit zu einer Verschlechterung
des Wirkungsgrades [15], S. 148. Ein weiterer Nachteil ist die Verdickung der
Grenzschicht  hinter dem  Verdichtungssto3, was  wiederum  zu
Totaldruckverlusten fuhrt. Je starker der Stol3 ist, desto hoher sind die Verluste
[15], S. 149.

Neben den Nachteilen der Verdichtungsstof3e treten noch weitere Verluste durch
die plotzliche Verzégerung im Verdichter auf. Wegen der hohen
Stromungsgeschwindigkeiten bei der Verdichtung eines kompressiblen Fluides
treten auch Erwarmungen durch Reibungswérme und Stromungsablosungen
auf. Daher sollte die Schallgeschwindigkeit insbesondere bei druckaufbauender

Verdichterstromung vermieden werden [23], S. 9.
2.8. Dimensionslose KenngroR3en des Verdichters
2.8.1. Reaktionsgrad

Der Der Reaktionsgrad :N gibt an, in welchem Verhaltnis die statische
Enthalpieanderung ¢D'im Laufrad zur totalen Enthalpieénderung ¢ der
gesamten Stufe steht, d.h. welcher Anteil aus der Stufenenthalpieerh6hung im
Laufrad erfolgt: [15], S. 764:

(O (O

NL— L——

P>} S Gl. (2.77)
Unter Einbeziehung der Eulerschen Hauptgleichung Gl. (2.3) und Gl. (2.32)
ergeben sich fir den Ausdruck Gl. (2.77) folgende Darstellungen [15], S. 764:

PED PED
6 5LSF 6 5

{ @ {@Q @ F G @y Gl. (2.78)

NL sF

Auch fir den Reaktionsgrad finden sich in der Literatur unterschiedliche
Definitionen. Die gebrauchlichste ist [15], S. 764

NL A
JDE D0 Gl. (2.79)
Dabei ist ¢D'die statische Enthalpieanderung im Laufrad (Impeller), und ¢D'die
im Leitrad (Diffusor).
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Ein Reaktionsgrad gleich Null bedeutet: keine Enthalpie- und kein Druckaufbau
im Laufrad. Stufen mit NL r gibt es nur in Turbinen und nicht in Verdichtern.
Wiirde man versuchen, Verdichter mit einem Reaktionsgrad von Null zu bauen,

ware der Drall hinter dem Lauf- und/oder Leitrad viel zu grof3 [15], S. 779.

Ein Reaktionsgrad von NL sbedeutet, dass der statische Druckaufbau nur im
Laufrad stattfindet. Der gesamte statische Enthalpieumsatz der Stufe erfolgt nur
im Laufrad. Im Leitrad wird die Strdmung mit ¢D' L r umgelenkt. Abbildung 2.26
zeigt die Zustandsanderungen in einer Verdichterstufe mit 100 % Reaktion im h-
s-Diagramm. Die Eintritts- und Austrittsgeschwindigkeit im Leitrad ( % und %)
sind gleich grol3, diesbezlglich kommt es zu einem Abbau von statischem Druck
im Leitrad (L; O Lg). Durch eine geringfligige Reduzierung des Reaktionsgrades

auf NO ssollte der Druckabbau im Leitrad vermieden werden [15], S. 789.

Bei Verdichtern sind auch Reaktionsgrade NP smoglich. Der Impeller wird in
diesem Fall mit einem Vorleitrad geschaltet, sodass die Eintrittsgeschwindigkeit
2 durch den erforderlichen Vordrall angetrieben wird. Ahnlich wie bei NL sfindet
auch hier ein statischer Druckabbau im Leitrad statt. Dieser statische Druckabfall
muss schlieBlich im nachfolgenden Lauf- und Leitrad durch eine Erh6hung der

spezifischen Arbeit ausgeglichen werden [15], S. 790.
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Abbildung 2.26: Zustandsanderungen einer Verdichterstufe mit 100 % Reaktion im h-s-Diagramm
[17], S. 790

Die Zahlenwerte Ublicher Verdichterstufen liegen bei NN r&a r§ . Bei
vergleichbaren Konstruktionen und gleichen Umfangsgeschwindigkeiten weisen
Verdichter mit hoheren Reaktionsgraden auch hohere Stufendruckverhéaltnisse
auf. Bei kleineren Reaktionsgraden und damit gleichmafiger Verteilung der
Druckumsetzung in  Rotor und  Stator werden bei  hoéheren

Umfangsgeschwindigkeiten gute Wirkungsgrade erreicht [14], S. 319.
2.8.2. Durchsatzzahl

Die Durchsatzzahl oder Durchflusszahl 1 ist ein MaRR fir den Volumen- bzw.
Massenstrom einer Stufe. Durch die Massenstrom 86die Strémungsquerschnitt
#und die Umfanggeschwindigkeit @ am Laufradaustritt wird dieser Parameter
wie folgt definiert [24], S. 271:

g6
LWQ; Gl. (2.80)

~
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Mit
86

L% Gl. (2.81)

ergibt sich die GI. (2.80) zu [24], S. 272:

TL Gl. (2.82)

Ol

Im Radialverdichter entspricht die Meridiangeschwindigkeit 2 der radialen
Komponente der Absolutgeschwindigkeit % . Die Grol3enordnung der
Durchsatzzahl ist von der Schaufelanzahl E, dem Minderleistungsfaktor Ysowie
dem Wirkungsgrad des Verdichters abhangig (vgl. Abschnitt 2.6.3). Um die
Verluste in Grenz zu halten, wird die Durchflusszahl zwischen r&ar&w
ausgewahlt [15], S. 827. In dem Auslegungsprozess wird diese KenngroRe bei
der Berechnung fur Impelleraustrittswinkel U verwendet, und in Hinsicht auf die

zuvor genannten Grenzen kontrolliert (siehe Abschnitt 4.1.2).
2.8.3. Leistungszahl (Enthalpiekenngrol3e)

Die EnthalpiekenngroRe oder Leistungszahl Qg beschreibt die Anderung der
Totalenthalpie bzw. Totaltemperatur einer Stufe. Durch das Quadrat der
Umfangsgeschwindigkeit @ wird dieser Parameter wie folgt dimensionslos
gemacht [15], S. 763:

Qo L Q L—@ Gl. (2.83)
Mit der Einbeziehung der Eulerschen Gleichung (Gl. (2.3)) ergibt sich eine
Umformung zu [15], S. 763:

e S Q@ FQ @,

QL g gt 3 Gl. (2.84)
Mit der Annahme von %, L r in Radialverdichtern ergibt sich:
~ o Qebe | e
@l—5 g Gl. (2.85)

Die Enthalpiekenngréi3e ist eine dimensionslose Darstellung der Eulerschen
Gleichung (Gl. (2.3)) und beschreibt die aerothermodynamische Belastung der

Stufe. In Verdichtern ist Qg positiv, analog zu der Totalenthalpieanderung ¢in
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Abbildung 2.12. Ublicherweise ist diese KenngroRe bei Radialverdichtern
zwischen 0,4 und 1,0 zu finden [15], S. 806.

Abbildung 2.27 zeigt die Korrelation zwischen Leistungszahl und Durchflusszahl
fur verschieden Verdichtertypen. Dieser Zusammenhang bietet eine wichtige
Hilfe bei Vorauswahl und Bewertung von Verdichtertypen fir entsprechende

Aufgabe [14], S. 322.

2,5
2,0
Y . .
& Radialverdichter
o 15 RC
!’E
(2]
(@) /
=
= 1.0 e
(V)]
E | — Axialverdichter
AC
0,5
0 /
0 0,5 1,0 15

Durchsatzziffer ¢

Abbildung 2.27: %9 HUHLFKH GHU /HLVWXQGVIXUHFKNDW]]LITHUQNE YRQ $[LDO
Radialverdichterstufen [14], S. 321

2.8.4. Durchmesserzahl

Unter Verwendung der Durchflusszahl und der Leistungszahl wird die

Durchmesserzahl Uoder spezifischer Durchmesser @ wie folgt beschreiben

[14], S. 273:

il
o

Gl. (2.86)

-
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Per Definition beschreibt diese Kennzahl das Verhaltnis des Durchmessers
& am Laufradaustritt zu einem idealen Disendurchmesser &,,. Dieser
Durchmesser entspricht der Geometrie einer charakteristischen Duse, die den
Volumenstrom 86bei der spezifischen Enthalpieanderung ¢D der Stufe
verarbeitet [23], S. 15. Mit

80L 24 @y L 2 RS @ Vv Gl. (2.87)
und
% L Y2 &D Gl. (2.88)

ergibt sich der Dusendurchmesser zu [24], S. 111 [23], S. 15:

N rénv; @86 Gl (2.89
Die Durchmesserzahl lasst sich dann wie folgt definieren [23], S. 15:
. . leav; &t &D
UL & ® % ® Gl. (2.90)

Die Durchmesserzahl bei Radialmaschinen liegt iiblich im Bereich vOUO sw
[23], S. 15. Zusammen mit der spezifischen Drehzahl (siehe n&chster Abschnitt)
bilden diese beiden Kenngrof3en das Cordier-Diagramm (siehe Abschnitt 2.11)

aus, welches flr die Auslegung von Turbomaschinen von Bedeutung ist.
2.8.5. Spezifische Drehzahl

Einer der wichtigsten Kennzahlen bei den Turbomaschinen ist die spezifische
Drehzahl J;. Die Grundkennzahlen Leistungszahl Qgfiir den Energieumsatz und
Durchflusszahl 1 fur den Volumendurchsatz reichen nicht aus, um
Turbomaschinen vollstdndig zu charakterisieren. Bei gegebenem Volumenstrom
und bekanntem spezifischen Energieumsatz gibt es verschiedene Laufrader mit
unterschiedlichen Durchmessern und Formen [23], S. 16. Zur Bestimmung der
optimalen Verdichtergeometrie und zum Vergleich von Verdichtern
verschiedener Typen und Bauarten ist die spezifische Drehzahl J; anzugeben

[15], S. 845. Diese Zahl wird fur die Bezugsebne 7 (Impellereintritt) und nur mit

Zahlenwerten aus dieser Ebene verwendet [15], S. 845.
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Die Definition von J; variiert in der Literatur. Ublicherweise wird sie durch den
Zusammenhang zwischen der Winkelgeschwindigkeit fi bzw. der Drehzahl J,
der Enthalpiednderung AD; und dem Volumenstrom 8@lefiniert [15], S. 845:

J Lih® L : ®
i B o] B o] Gl 291
[% 8 ur [Z 8 ( )

Aus der obigen Gleichung ist leicht ersichtlich, dass die spezifische Drehzahl
Jemit steigendem Volumenstrom 8tund steigender Drehzahl Jzunimmt. Im
Gegensatz dazu nimmt sie ab, je hoher die zugefiihrte spezifische Arbeit AQ
bzw. die Enthalpie-/ Druckerh6hung ist [15], S. 845. Andererseits ergibt sich aus
der Eulerschen Turbomaschinegleichung (Gl. (2.3)) die Folgerung, dass bei
konstanter Drehzahl J bzw. Winkelgeschwindigkeit @i die spezifische
Arbeit S L AQ mit der Umfangsgeschwindigkeit Qabnimmt (bzw. wenn der
Durchmesser kleiner wird). Nach GIl. (2.91) bedeutet das, dass bei hohen
spezifischen Drehzahlen J; kleine Durchmesser &und groRRe Volumenstrom 86
bzw. Eintrittsquerschnitte #s (mit 85L #; ®g4) erforderlich sind. Dadurch
impliziert eine hohe spezifische Drehzahl J; eine kleine, kompakte Radbauform
[15], S. 845.

In der Abbildung 2.28 wird der polytropen Verdichterwirkungsgrad [§ Uber die
spezifische Drehzahl J; aufgetragen, =zugleich in Abhangigkeit einer
Durchsatzzahl 7, des Schaufelwinkels U, und einer Machzahl /=g der

Umfangsgeschwindigkeit Q.
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Abbildung 2.28: Auftragung des polytropen Verdichterwirkungsgrades tber die spezifische
Drehzahl [15], S. 846

Aus der Abbildung geht hervor: zur Erzielung optimaler polytroper Wirkungsgrade
von Verdichterlaufradern mit rickwarts gekrimmten Laufschaufeln, liegen die
Bestwerte fur spezifische Drehzahlen zwischen 0.6 ... 0.7Bei Impellern mit radial
endenden Schaufel ( U; L {r?) verschieben sich die besten Wirkungsgrade zu
spezifischen Drehzahlen von etwa 0.55 [15], S. 846. Bei der Impellerauslegung
wird die spezifische Drehzahl anhand dieses Abschnitts berechnet und tUberprift
(siehe Abschnitt 4.1.3).

2.9. Verdichterkennfeld
Wahrend des Betriebs einer Stromungsmaschine gibt es bestimmte Vorgange,
bei denen das Leistungsgewicht zwischen Turbine und Verdichter gestort ist. Das
heil3t: fir eine gewisse Zeit weicht die vom Verdichter angesaugte Luftmasse von
der Uber die Turbine abgegebenen Luftmasse ab, was haufig zu einem instabilen
Betriebszustand in der Turbine flihrt. es gibt die Moglichkeit regelungstechnische
Methoden zu verwenden, welche die Beherrschung dieses schadlichen instabilen
Zustandes ermoglichen. Dazu muss das Betriebsverhalten des Verdichters tber
seinen gesamten Drehzahlbereich bekannt sein. Die entsprechende Darstellung

ergibt sich als sogenanntes Verdichterkennfeld. Im Prinzip wird in einem
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Kennfeld das Verdichterdruckverhaltnis ¢&; Uber dem Massenstrom |6
aufgetragen. Aulerdem werden die Drehzahl J und der isentrope

Wirkungsgrad (3, (in der Abbildung 2.30 als 5 gekennzeichnet) berlicksichtigt
[15], S. 1102.

Die Grundstruktur eines Verdichterkennfeldes wird aus den Drehzahlkennlinien
gebildet, Abbildung 2.29. Wenn das Verdichterdruckverhaltnis ¢&; Uber dem
Massenstrom | Gufgetragen ist, ergeben sich die Kurven konstanter Drehzahl
(J L ? KJ)Orese Kurven werden als Drehzahl- oder Drosselkurven bezeichnet,

und in Abbildung 2.29 mit Jiss5 4 gekennzeichnet.

Die gestrichelte Verbindungslinie aller Punkte der Drehzahllinien, an denen die
geordnete Verdichterstromung zusammenbricht, wird als Pumpgrenze (engl.
Surge Line) bezeichnet. Die Pumpgrenze markiert bei gegebener Druckerhéhung
den kleinstmdglichen Durchfluss [15], S. 1120. Die Fordervorgang im Verdichter
wird beim Erreichen der Pumpgrenze unterbrochen. Die Luft wird rickwarts
durch den Verdichter gefiihrt, bis sich wieder ein stabiles Druckverhéaltnis mit
positivem Volumenstrom einstellt [23], S. 4. Die Pumpgrenze ist die Unterteilung
des Verdichterkennfeldes in einen stabilen und einen instabilen Bereich. Daher
darf dieser Grenzwert im Normalbetrieb nicht Gberschritten werden, um eine
mdgliche Gefahrdung durch mechanische Uberlastung des Verdichters zu
vermeiden [15], S. 1103.

Ty '

s
A z Nwo
- < Ns
/// /\71 N4 .
= m
Abbildung 2.29: Prinzipskizze zum grundlegenden Aufbau eines Verdichterkennfeldes [15], S. 1103
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Ein Verdichterkennfeld wird RIW DXFK DOV HLQHQ® QdIidhel H L W V
da die bisher betrachteten GréR3en Drehzahl Jund Massenstrom | 6n Form von
AUHGX]LHUWH .HQQIHOGJU|%@5)3S. LHWY. Umh@ié tavbeiddH U G H Q
ursprungliche GrélRen ungewohnte und unhandliche Dimension zu vermeiden,

werden die reduzierten GroRBen haufig mit BezugsgroRen fir Druck und
Temperatur ~ normiert. Meistens  werden  die  Zahlenwerte  der
Standardatmosphéare bei Normalnull als Referenz verwendet: Lggd- Srsut@=

und 654 - tzz&w-. So ergeben sich der reduzierte Massenstrom | § gz und die

reduzierte Drehzahl Jg 4 als [15], S. 1106; S. 1107:

Lag E srsutw. 6
| Go.L 1 6022®—2 L | 68 ®——— G B
@o L g L r—— Gl. (2.92)

8 o5 ( tzz&w
Jagsl J®'%l1_ J® 3 AEJ5? Gl. (2.93)

In Abbildung 2.30 ist ein Musterkennfeld eines Radialverdichters dargestellt.

Ty ¢/Pumpgrenze
Auslegungspunkt
Auslegungs-
rpfslegungs: e T T e
ruckvernaltnis . stationére
; /Betrlebsllme
Betriebs-
punkt § . = 80%
Schluckgrenze
’7Vs = 78%
S
mred
100%
Abbildung 2.30: Musterkennfeld eines Radialverdichters mit dimensionslosen Bezeichnungen zur
Erklarung des Kennfeldaufbaus und der Kennfeldbezeichnungen [15], S. 1109, Uberarbeitet
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Die bereits oben erlauterte und in Abbildung 2.29 dargestellte Pumpgrenze ist in
Abbildung 2.30 durch eine gestrichelte Kurve gekennzeichnet. Der Verdichter
Kennfeldbereich wird nach links durch die Pumpgrenze und nach rechts durch
die Schluckgrenze (engl. Choke Line, orange Kurve unten links in Abbildung
2.30) eingeschrankt. Die Schluckgrenze kennzeichnet das Erreichen des
maximalen Durchsatzes bzw. das Sperren (vgl. Abschnitt 2.2.1) des Verdichters.
Die Schluckgrenze zeigt auch an, dass die Strémungsgeschwindigkeit im
Eintrittsbereich die Schallgeschwindigkeit erreicht. Damit ist eine weitere
Steigerung des Durchflusses nicht mehr mdglich, so dass die konstanten
Drehzahlkurven an der Schluckgrenze senkrecht verlaufen (Abbildung 2.30)
[15], S. 1107.

Zwischen der Pump- und Schluckgrenze befindet sich die stationare
Betriebslinie, worauf alle stationéren Betriebspunkte (BP) liegen. Die Lage der
stationéren Betriebslinie ist so zu wahlen, dass jeder Punkt einen sicheren
Abstand zur Pumpgrenze hat. Hierbei wird die Definition von dem
Pumpgrenzenabstand oder der Pumpgrenzenreserve eines Radialverdichters
eingefuhrt [15], S. 1109:

I @@A ®é’| S E F s;

ééEA;\géL sF

Hier weist der Index A % a4df den Betriebspunkt hin und der Index A 3 *&uf die
Pumpgrenze. Obwohl die besten Druckverhaltnisse und Wirkungsgrade immer in
der Nahe der Pumpgrenze liegen, werden sie aus Sicherheitsgriinden nicht als
stationére Betriebspunkte gewahlt [17], S. 1108. Auf die stationare Betriebslinie
steht ein spezieller Punkt A $ 3der Auslegungspunkt. An diesem Punkt erreicht
der Verdichter sein optimales geometrisches, aero-thermodynamisches und
mechanisches Betriebsverhalten [15], S. 1108. Grundséatzlich werden auch die
reduzierte Drehzahl J3 & 4nd der reduzierte Massenstrom | §4.auch mit den
Daten des Auslegungspunktes normiert (vgl. Gl. (2.92) und Gl. (2.93)), daher
ergeben beide Grof3en einen Wert von 100% (Abbildung 2.30) [15], S. 1108.
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2.10. Festigkeitsbetrachtungen
2.10.1. Fliehkraftb etrachtung

Uber die Umfangsgeschwindigkeit Qwird die Grenze fiir die Arbeitsumsetzung
eines Verdichters eingestellt. Die Austrittsumfangsgeschwindigkeit @ eines
Radialverdichters ergibt sich je nach Druckverhaltnis €; und Werkstoff [15], S.
837. Durch die schnelle Rotation sind der Rotor und insbesondere die Schaufeln
verschiedenen Kraften ausgesetzt. Dabei dominiert die Belastung durch die
Zentrifugalkraft. Die Fliehkraft wirkt auf den Massenschwerpunkt des
betrachteten Objektes und bewirkt eine Verschiebung eines Massenelementes
in radialer Richtung. Durch diese hohe Fliehkraftbelastung erreichen die radiale
Verdichterlaufradern maximale Umfangsgeschwindigkeiten @ von bis zu 550
m/s [15], S. 188. Bei der Vorauslegung werden sowohl die Geschwindigkeit als
auch die Materialspannung Uberprtft, um die Gefahr von Materialversagen zu
minimieren (siehe Abschnitt 4.1.3).

2.10.1.1. Festigkeit der Schaufeln

Die Fliehkraft ist von der Masse |, der radialen Position Nder Masse und der
Drehzahl J bzw. der Winkelgeschwindigkeit A L téJ abhangig. Die
Differenzialgleichung der Fliehkraft lautet [15], S. 733:

@ L i° GNE@ | Gl. (2.95)

Die radiale Spannung infolge der Fliehkraft ergibt sich zu:

%L@LﬁGCFEN@@I

m " Gl. (2.96)

In der Differenzialgleichung der Masse in Gl. (2.97) bezeichnet § die Dichte des
Radmaterials. #ist der Querschnitt des betrachteten Massenelementes. Ist die
Schaufel zylindrisch, d.h. wenn der Querschnitt in Radialrichtung konstant bleibt,
ergibt sich das Massenelement zu [15], S. 733:

@IL & &@N Gl. (2.97)
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Die Fliehkraft und die daraus resultierende Radialspannung sind:

@a L FA° @ & GNGQ N Gl. (2.98)

., @ 6
& L—#a L Fi® @ GNE@ N Gl. (2.99)

Das negative Vorzeichnen bedeutet, dass der Gradient der Spannung &;in
Radialrichtung negativ ist. Die maximale Spannung &;, s sliegt am Schaufelfuld
(Nabe) bei N, die minimale Spannung &; L rergibt sich an der Schaufelspitze
(Gehdause) N [15], S. 733. Die auf die Materialdichte bezogene
Schaufelspannung infolge Fliehkraftwirkung ist somit:

. & = 6

¢ fi
— L FAS &0 NG@ N F_t ®Fs F—th Gl. (2.100)

: 0

| @

In Gl. (2.100) ist die Definition vom Nabenverhaltnis :4; einzufiihren. Diese
dimensionslose Zahl ergibt sich als der Quotient aus Naben- und Geh&useradius
(N und N)des betrachteten Ringraumes [15], S. 734:

& % Os Gl. (2.101)

2.10.1.2. Festigkeit der Nabe
Wegen der komplizierten Krimmung der Nabe eines Radialverdichters wird die
Nabe vereinfacht als rotierende Scheibe mit einer zentralen Bohrung betrachtet.
Die Scheibendicke wird ebenfalls als konstant angenommen, Abbildung 2.31. Bei
der Impellerauslegung in Abschnitt 4.1.4 entspricht der Impellernabenradius Nc
dem Innenradius N und der Impelleraustrittsradius N dem Aul3enradius N.

| T
]

oo
T

i
i A
|

Abbildung 2.31: Scheibe konstanter Dicke mit  einer zentralen Bohrung

Fur eine drehende Schiebe konstanter Dicke mit einem Auf3enradius N, ergibt

sich die Radialspannung &;auf einem Radius Nzu [25], S. 651.:

uUE a

& L— @%@ @N F N; Gl. (2.102)
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Hierbei ist adie Poissonzahl des Materials. Wenn die Scheibe eine zentrale
Bohrung mit dem Innenradius Nhat, stellt sich die Radialspannung é&;wie folgt
dar [25], S. 651:

ki

uE a )
— @@ FNENF— FNG g (2.103)

& L
Die Ableitung von dem Term mit der Variante Nergibt sich zu:

@nf EN FTW F N
@ N

Die Losung fur : 7L r ergibt sich zu NL GyNNoder NL GER/NN, Da der

Radius eine positive reelle Zahl ist, liegt der Extremwert bei NL 3NN D. h. die

- G N
AL L Ft NEM—N.f Gl. (2.104)

maximale Radialspannung wird bei diesem Radius wie folgt angegeben:
A uE a ) NZ
Capod—— @° @ G EN P F NNG

Gl. (2.105
UE a ( )

z

L &°®y N ENFt @N;

Die schnelle Umdrehung des Impellers verursacht nicht nur Radialspannung,
sondern auch in Tangentialrichtung. Da die Verdichterschaufeln schlanke Profile
haben, ist dieser Effekt nicht sehr gro3 und daher bei den Schaufeln
vernachlassigbar. Die Tangentialspannung & bei einer Drehscheibe ergibt sich

zu [25], S. 651:
UE a sE ua

@@y @ F

z z

é L @h° @y @f Gl. (2.106)

Bei Scheiben mit zentraler Bohrung ergibt sich die Tangentialspannung é zu
[25], S. 651:

uE a M’FsEué

G°®y PN ENE

& L— % FoEa NG Gl (2107

Die maximale Tangentialspannung € . s liegt am Innerradius Mbei [25], S. 651:

uEa sFa
A 6 z - - NG
god & L—— @ @@MSEuEéo{p Gl. (2.108)
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Die minimale Tangentialspannung & . ,liegtam AuBerradius Nbei[25], S. 651:

UEa sFa
~ A 6 4 - AP
¢ pub . L— @°@& @NE_—@p G| (2.109)

Abbildung 2.32 zeigt einen Muster-Spannungsverlauf. Es ist deutlich zu erkennen,
dass die hdchst belastete Stelle am Innenradius Nliegt.

Spannung
A

OMax » 90 pax [ Radialspannung
—— Tangentialspannung

— Gesamtspannung

Orpgae bl .

oy

1 /?‘1?‘,4 T Radius

Abbildung 2.32: Spannungsverla ufe einer drehenden Scheibe mit zentrale r Bohrung

Aus Gl. (2.105), GI. (2.108) und Abbildung 2.32 ergib sich die maximale

Gesamtspannung €z ¢ 2U:

. . uE a i sFa
Ceod & gol—— @°@® ANE_——@fp G| (2.110)

Im Rahmen dieser Arbeit wird die Spannung des Impellers anhand Gl. (2.110) in
Abschnitt 4.1.4 berechnet. Dabei werden der innere Radius der Nabe N als
Innenradius N und der Impelleraustrittsradius Nals AufRenradius N betrachtet.
Nach dieser Methode ergibt sich der Impeller als eine Scheibe mit einer Dicke
gleich der axialen Schaufellange .. Im Vergleich dazu wird ein Naherungsmodell
der Nabengeometrie erstellt. Abbildung 2.33 zeigt die Konturen des
Néaherungsmodells (blau) und einer Scheibe mit zentraler Bohrung (schwarz).

Dabei bezeichnet B die Nabendicke am Impelleraustritt.
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Lo

o "N T, T
Abbildung 2.33: Vergleich zwischen dem N&herungsmodell (blau) der Nabegeometrie und einer
Scheibe mit zentraler Bohrung (schwarz)

Diese beiden Geometrien wurden in Zusammenarbeit mit der BTU und der Firma
Euro-K mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) untersucht, um zu
vergleichen, ob der Ansatz (Gl. (2.110)) generell fir Impeller angewendet werden
darf. Die Spannungsverteilungen aus den FEM-Ergebnissen fur die jeweiligen
Modelle sind in Abbildung 2.34 und Abbildung 2.35 dargestellt.
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Omax = 1991,9 MPa

’f’

Abbildung 2.34: Spannungsverteilung einer Scheibe mit zentraler Bohrung

Omax = 1369,8 MPa

Q

|

Abbildung 2.35: Spannungsverteilung des Néherungsmodell s

Abbildung 2.34 zeigt, dass die maximale Spannung der Scheibe mit zentraler
Bohrung an der Innenflache der Bohrung auftritt, und sich langs der Axialrichtung
nicht andert. Die maximale Spannung aus der FEM-Berechnung
betragt s {{ 4 / 2 = Aus der analytischen Berechnung (Gl. (2.110)) ergibt sich

ein Wert flir égpd s{w& w zf2 = der mit dem FEM-Ergebnis vergleichbar ist.
Abbildung 2.35 zeigt, dass die maximale Vergleichsspannung der
Naherungsgeometrie an der Innenflache der Bohrung innerhalb der Dicke R liegt
und sux&/2= betragt. Entlang der Axialrichtung nimmt die Spannung
kontinuierlich ab. Durch den Vergleich ist ersichtlich, dass die Spannung bei der
analytischen Berechnung Uberschatzt wird. Der Grund daflr ist, dass der
Querschnitt der betrachteten Scheibe mit zunehmender Radlange . kleiner wird.
Die Verjungung der Flache fuhrt zu einer Verringerung der rotierenden Masse.
Zum einen wird dadurch die Bohrung am oberen Ende weniger belastet, zum
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anderen steht der rotierenden Masse am unteren Ende ein grof3erer tragender
Querschnitt zur Verfigung. In Abbildung 2.33 ist der verringerte Massenanteil in
grau markiert. Die Ergebnisse der FEM-Berechnungen zeigen, dass das
Verfahren in Gl. (2.110) eine rechnerische Grundlage bietet, in der Praxis aber
nicht generell fur Analyse der Festigkeit des Impellers zutrifft. Ein
halbempirisches Kriterium nach Braunling [15] beschreibt, dass die
Umfangsgeschwindigkeit @ von Impellern aus Hochleistungsmaterialen 550 m/s
nicht Gberschreiten sollte (vgl. Abschnitt 2.10.1). Das Naherungsmodell basiert
auf den Auslegungergebnissen aus Abschnitt 4.1. Die Umfanggeschwindigkeit
betragt 549 m/s. Die maximal Zuldssige Spannung des beim MTG35-Verdichter
verwendeten Materials (Edelstahl 1.4534) betragt 1260 MPa bei 200 °C
(Abschatzung der maximalen Verdichtertemperatur). Diese Spannung wird vom
Naherungsmodell aus Abbildung 2.35 Uberschritten. Eine zusatzliche
A5.FNZDQGPRRMGHOVAGildg 2.36) zeigt, dass durch zusétzliche
konstruktive Malinahmen die Maximalspannung im Modell reduziert wird, sodass
der zulassige Spannungsbereich eingehalten wird. Das Kriterium mit
QL wwl O[15], S. 188 bietet somit eine zuverlassige Startldésung. Ein
zuverlassiges Ergebnis sowie eine Bauteiloptimierung mit einer Ausreizung der
maximalen Umfangsgeschwindigkeit werden erst durch eine detaillierte FEM-

Berechnung ermaéglicht.

Omax = 1046,9 MPa

Q

|

Abbildung 2.36: Spannungsverteilung des ORGHOOV PLW A5+FNZDQGPRGHOOLHUXQJ
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2.10.2. Werkstoffe und Fertigungsverfahren

Die Entwicklung und Herstellung des Verdichters erfordert eine Vielzahl von
ingenieurswissenschaftlichen Disziplinen. Als wichtigste Beispiele bei der
Entwicklung sind theoretische Zusammenhdnge aus den Bereichen
Aerodynamik, = Thermodynamik, Mechanik  sowie  Werkstoff-  und

Fertigungstechnik zu nennen[15], S. 1092.

spezifische Festigkeit a/p
800 Nm/kg

Polymer-Matrix-Verbund

|
4H0 Nm/kg
| -~

”

Abbildung 2.37: Vergleich der wesentlichen Eigenschaften von klassischen Triebwerkswerkstoffen
und von mdglicherweise zukunftigen Werkst  offe [15], S. 1095

Abbildung 2.37 zeigt einen Vergleich der Eigenschaften zwischen den derzeit
verwendeten und den zukinftigen Werkstoffen. Titan- und Nickelbasiswerkstoffe
weisen eine hohe Bruchdehnung bzw. Uberlasttoleranz auf, wobei die
Nickelbasislegierungen besonders hitzebestandig sind. Neue Werkstoffe wie
Titanaluminide (TiAl) und Metal Matrix Composites (MMC) weisen zwar deutlich
hohere spezifische Festigkeiten auf, erreichen aber nicht die hohe Bruchdehnung
der konventionellen Werkstoffe (Nickelbasislegierungen) von nur ca. 1%.
Gleiches gilt fir die faserverstarkten Kunststoffe. Bei einer Uberlast wird die
Grenze des Materialversagens sehr schnell erreicht. Eine Titan-Matrix, die mit
hochfesten  Siliziumkarbid-Fasern in  Metall-Matrix-Composites  (MMC)
eingebettet ist, weist im Vergleich zum bereits festen Titan eine noch héhere
Festigkeit auf. Bei einer Schaufel-Ring-Konstruktion (intergierte Schaufel und
tragender Ring, meisten flr Axialverdichter) ist zusatzlich eine

Gewichtseinsparung von 20% bis 30% madglich. Eine noch deutlichere
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Gewichtsreduzierung bieten Kohlefaserverbundwerkstoffe (CFK) [15], S. 1096.
Nachteile dieser Werkstoffe sind jedoch die hohe Erosionsanfalligkeit und das
Bruchverhalten, weshalb eine Kombination aus Metall und CFK in
Hybridbauweise in der aktuellen Forschung untersucht werden. Dabei wird der in
Stromungsrichtung obere, hintere Schaufelbereich aus CFK gefertigt, und der
vordere, erosionsanfallige Schaufelbereich aus Titan gefertigt. Damit werden die
Vorteile der verbesserten Materialstabilitat durch eine zusatzliche Reduktion der

Schaufelmasse noch starker ausgenutzt [17], S. 1097.

2.11. Cordier -Diagramm

Die Festlegung der Bauart (axial, diagonal oder radial), der Grol3e (grol3ter
Durchmesser & des Laufrades) und der Drehzahl J einer einstufigen
Turbomaschine soll unter Berlcksichtigung der Zielstellung bzw. der
spezifischen Arbeit S L ¢Q.und des Forderstromes 8®@rfolgen. Auslegungsziel
ist ein hoher Wirkungsgrad [24], S. 273; [26], S. 318. Mehrstufige Maschinen
konnen als Summe der Einzelstufen behandelt werden, wobei die Stufenzahl
gegebenenfalls iterativ zu bestimmen ist. Dazu wurde ein Zusammenhang
zwischen den Dbeiden KenngréRen spezifische Drehzahl J; und
Durchmesserzahl U (spezifischer Durchmesser @) von Cordier dargestellt,
Abbildung 2.38. Im Rahmen dieser Arbeit wird das Cordier-Diagramm bei der
Auslegung mit dem Programm CFturbo berlcksichtigt (Kapitel 5).

Die Durchmesserzahl Uist eine dimensionslose KenngréRe, die in Abhangigkeit
vom Volumenstrom &den groRten Durchmesser & im Laufrad aufweist,
Abschnitt 2.8.4, Gl. (2.90). Andererseits stellt die spezifische Drehzahl J; den
Zusammenhang zwischen der Drehzahl Jund der Energieumsetzung ¢DQ.einer
Stufe dar, Abschnitt 2.8.5, Gl. (2.91). Beide Kenngrof3en lassen sich leicht mit
den dblichen StufenkenngréfRen in Verbindung setzen. Die Bauarten sind
eindeutig an bestimmte Bereiche der spezifischen Drehzahl J; oder der
Durchmesserzahl Ugebunden [26], S. 318.

Bei der Auslegung wird haufig eine der beiden Gré3en vorgegeben:

- entweder: die Drehzahl durch An- oder Abtrieb der Turbomaschine,

- oder: der Durchmesser durch Maschinengroéf3e.
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Im ersten Fall ergeben sich aus dem Cordier-Diagramm die Bauart und der
Laufraddurchmesser &g. Im zweiten Fall ergeben sich aus dem Cordier-

Diagramm die Bauart und die Drehzahl J[26], S. 318.

Um diesen Zusammenhang numerisch zu bewerten, hat es sich als vorteilhaft
erwiesen, eine hyperbolische Regressionsfunktion wie folgt anzunehmen [26],
S. 318:

. #
ULji ES$ Gl. (2.111)

Dabei sind die zwei Koeffizienten fur Verdichter jeweils als # L r& vty z{§nd
$ L rduxw{angegeben [26], S. 318.
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Abbildung 2.38: Cordier -Diagramm fiir einstufige Turbomaschinen [27], S. 80

Abbildung 2.38 zeigt die urspringlichen Verlaufe als auch die
Regressionshyperbel verschiedener Turbomaschinentypen, mit der spezifischen
Drehzahl J; als Variation in horizontaler Richtung und dem spezifischen
Durchmesser Uals Variante in vertikaler Richtung. Berechnet man diese beiden
Varianten im Auslegungspunkt einer grof3en Anzahl von Turbomaschinen mit
guten Wirkungsgraden und trdgt sie als Punkte ein, so erhdlt man die
Regressionskurve der optimal ausgelegten Maschinen, Abbildung 2.39.
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Abbildung 2.39: Cordier -Kurve der optimalen Auslegung  [28], S. 58

Darlber hinaus wird der J; F @Zusammenhang auch mit dem Wirkungsgrad (3
in Beziehung gebracht, Abbildung 2.40. Das Hauptziel bei der Anwendung dieses
Diagramms ist die Maximierung des Wirkungsgrades bei gleichzeitiger
Minimierung der Wellendrehzahl als sekundéres Ziel. Die Reduzierung der
Drehzahl bringt eine Reihe von Vorteilen fir die Verdichterauslegung mit sich:
hohere Bestandigkeit, lAngere Lebensdauer und niedrigere Machzahl und damit
geringe Uberschallgefahr [29], S. 108.

Wie in Abschnitt 2.8.5 angegeben, liegt der optimale Bereich der spezifischen
Drehzahl zwischen J; L r& && & fur Impeller mit rickwérts gekrimmten
Schaufeln und J; N r & wir Impeller mit radial endenden Schaufeln. Auf dieser
Grundlage wird der Laufraddurchmesser &g durch Auswahl eines geeigneten
spezifischen Durchmessers @unter Berilicksichtigung des Wirkungsgrades [}
berechnet oder Uberprift [29], S. 108.
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Stand der Technik

N 03

" s/by = 0.02 Radial

Re* =2 x 10°
s/h = 0.02 Axial

5/D = 0.001 Drag. Multilobe

N\ Multilobe
N\ pipe2
N

Abbildung 2.40: ns-ds Diagramm fur eine Einzel Verdichterstufe

[29], S. 10
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3. Softwareauswabhl

Far den Entwurf und die Generierung der Modelle von Gasturbinenkomponenten
stehen in der Industrie zahlreiche Programme zur Verfiigung. Die in dieser Arbeit

verwendete Software soll hier kurz vorgestellt werden.

3.1. Scilab
Scilab ist eine Software fur mathematische Berechnungen, Datenverarbeitung
und fir die Datenvisualisierung im technisch-wissenschaftlichen Bereich. Es
ahnelt MATLAB in vielen Bereichen und wird sehr &hnlich bedient. Mit Hilfe von
Konvertern aus dem Internet (oder einer in SCILAB eingebauten Option) wird die
Konvertierung von MATLAB-Code in SCILAB-Code realisiert. [30], S. 4. Im
Rahmen dieser Arbeit werden drei Funktionsfenster bedient. Im Fenster
Konsole 3werden Befehle eingegeben und anschlieBend numerische Ergebnisse
ausgegeben. AciNotes 3ist ein integrierter Texteditor, mit dem Scilab-Skripten
und Funktionen erstellt werden. [31], S. 3. Fur die Darstellung der Ergebnisse
wird ein Nariablen- % U R Z \gébfirfet. Fur die grafische Darstellung steht ein
Grafikfenster zur Verfugung. Die Beschreibung der in Scilab implementierten

Berechnung erfolgt in Kapitel 4.

3.2. Vista CCD (engl. Centrifugal Compressor Design )
Das Programm Vista CCD der Firma Ansys Inc. ist eine Software zur Auslegung
von Radialverdichtern. Durch Eingabe von aerodynamischen Randbedingungen,
Fluideigenschaften und geometrischen Randbedingungen erfolgt sich die
iterative Berechnung. Als Ergebnis wird ein 1D-Modell geliefert. Die resultierende

Geometrie wird anschlieRend mit BladeGen erzeugt [32], S. 122.

3.3. BladeGen
Das Programm ANSYS BladeGen ist ein Werkzeug zur Geometrieerstellung von
Turbomaschinen. Nach Auswahl des Radtyps (Lauf- / Leitrad, Axial- / Radial-/
Diagonalrad) und Eingabe der Hauptdimensionen des Rades werden die
Schaufeleigenschaften ermittelt. BladeGen ermoglicht die Kontrolle der
Schaufeleigenschaften mit Hilfe von Korrelations- oder Eigenschaftskurven. Das

erzeugte Modell soll anschliel3end zur weiteren Bearbeitung in ein CAD-System
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exportiert werden. In dieser Arbeit entsprechen die Eingaben in BladeGen den
Ergebnissen der Vorauslegung mit Scilab.

Initial Meridional Configuration Dialog ? X Initial Meridional Configuration Dialog ? X
Radial Turbine Radial Diffuser Deswirl Vane Simple Axial Nomal Axial Radial Impeller
OK OK
Simple Axial Normal Axial Radial Impeller _ Radial Turbine Radial Diffuser Deswid Vane _
Cancel Cancel
Z:|-3. Z: | 0.000000 = Z:(-11.67000 Z: | 0.000000 5
eset eset
R: 58.33670(1} R:|58.33670( R:|170.3500( R: {1 70.3500(
z:[-34.66670], Load / Load
R: ‘36,11110[}_ Help / Help
Z:(-11.67000 Z:| 0.000000
R:{113.6000( R: l113.6000(
4 ['34-565?%/ Mode Mode
R:[13.00000( ® Ang/Thk @® Ang/Thk
o @ S N | e e e (O Prs/Sct

Abbildung 3.1: Eingabefenster BladeGen, links Radial Impeller, rechts Radial Diffusor

3.4. CFturbo

CFturbo ist ein Programm fir den schnellen Entwurf von Turbomaschinen. Es
ermoglicht den Entwurf verschiedener Turbomaschinen. Das Programm arbeitet
halbautomatisch und ist daher einfach zu bedienen. Der Anwender ist in der Lage,
eine Vielzahl von Approximationsfunktionen beliebig auszuwéhlen und zu
modifizieren, um den Entwurf zu optimieren. CFturbo zudem in jedem
Entwurfsschritt zahlreiche Eigenschaftsgrafiken an, die es dem Anwender
ermoglichen, die gewilnschten Parameter direkt zu beobachten und zu
kontrollieren. Durch direkte Schnittstellen zu CAD- und CFD-Systemen ist eine
Integration der Geometriedaten in den weiteren Entwicklungs- und
Konstruktionsprozess der Turbomaschine méglich [17]. In dieser Arbeit wird der
Entwicklungsprozess mit CFturbo in Kapitel 5 beschrieben.
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3.5. Benennungsregeln der Modelle
Um die von den verschiedenen Programmen erstellten Modellversionen
eindeutig zu definieren, voneinander zu unterscheiden und zu vergleichen,
werden die drei Modellgruppen im Folgenden entsprechend den Benennungen

in Tabelle 3.1 bezeichnet.

. CFturbo CCD PMB
Version - - -
Impeller Diffusor Impeler Diffusor Impeller Diffusor
0 CFT-0-1 | CFT-0-D 2 2 2 2
CFT-1-1 | CFT-1-D | CCD-1-I | CCD-1-D | PMB-1-1 | PMB-1-D
2 CFT-2-1 | CFT-2-D | CCD-2- | CCD-2-D | PMB-2-1 | PMB-2-D

Tabelle 3.1: Benennungsregeln fur drei Modellgruppen

Dabei bedeutet die Version flir CFT-Modelle:

- 0: CFturbo-Default-Modelle (nach CFturbo)
- 1: Modelle nach geometrischer Anpassung in Abschnitt 5.3
- 2: Modelle nach stromungsspezifischer Anpassung gemafR der CFD-

Simulation
Fir CCD- und PMB-Modelle bedeutet die Version:

- 1: Primare Auslegungsergebnisse nach den jeweiligen Berechnungen

- 2: Modelle nach stromungsspezifischer Anpassung gemafR der CFD-

Simulation
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4. Parametrisches Auslegungsverfahren

4.1. Parametrisierte Impellerauslegung
4.1.1. Berechnungsgrundlage fir die |  mpellerauslegung

4.1.2. Berechnung des thermodynamischen Zustands und

der Geschwindigkeitsdreiecke am  Impelleraus tritt

4.1.3. Auslegung der Geometrie und Berechnung des

thermodynamischen Zustands am Impellereintritt
4.1.4. Auslegung der Geometrie am Impelleraustritt
4.1.5. Ergebnisprifung der Impellerauslegung
4.2. Parametrisierte Diffusorauslegung

4.2.1. Auslegung der  Breite und Berechnung des

thermodynamischen Zustands des radialen Ringspalts

4.2.2. Auslegung der Geometrie und Berechnung des
thermodynamischen Zustands des beschaufelten Diff usors

4.2.3. Ergebnisprifung der Diffusorauslegung

4.3. Modellerstellung in BladeGen

4.3.1. Uberfiihrung der Vorauslegung in BladeGen
4.3.2. Umsetzung des Impellermodells in BladeGen
4.3.3. Umsetzung Diffusormodells in BladeGen

4.4. Auslegung des Impellers mittels CCD
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5. Verdichterentwurf mit CFturbo

In diesem Kapitel wird der Entwurfsprozess in CFturbo entsprechend der zu
bearbeitenden Menipunkte in Form eines Flussdiagramms zusammengefasst.
Die vollstandigen Auslegungsschritte, Berechnungsansatze,
Approximationsfunktionen, sowie die technischen Grundlagen sind im Handbuch
der CFturbo GmbH [17] ausfuihrlich beschrieben.

5.1. Impellerentwurf in  CFturbo
Der Entwurfsprozess fur Impeller in CFturbo ist als Flussdiagramm in Abbildung
5.1 dargestellt. Auf der linken Seite befinden sich die sechs Hauptmentpunkte,
auf der rechten Seite sind die darunterliegenden Optionen fir die einzelnen
Entwurfsmethode und Parameter. Unter jedem Menupunkt stehen eine 3D-
Modellvorschau und entsprechende Eigenschaftsgrafiken (wie z.B.
Schaufelwinkelverlauf, Schaufelpassagenverlauf, etc.) zur Verfugung. Der
Benutzer ist in der Lage, anhand dieser grafischen Darstellungen die Auswabhl

und Eingabe anzupassen.
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Startauswahl
Impellerauslegung

[}

Globale Einstellung
Auslegungspunkt: Massenstrom m; Drehzahl n; Druckverhaltnis g,
Eintrittszustand: Totaldruck p;,; Totaltemperatur Ty
Gasmodell: Aungier/ Redlich-Kwong

'

Auswahl Radtyp
Zentrifugal Impeller

'

Hauptabmessungen }—

Auswahl & Eingabe
Radialspaltweite xp,,, xg; Zwischenschaufeln; Eintrittsdrall
Materialdichte pg; Durchflusszahl ¢@;Austrittsbreitenverhéltnis b, / D,
Meridianverzdgerung Cp; /Cpq; Strémungs-Wirkungsgrad 1,
Drehwelle: Zuldssige Torsionsspannung t; Sicherheitsfaktor SF

Nabendurchmesser d,

Berechnung Hauptge ometrie
Saugmunddurchmesser dg; AuBendurchmesser d,; Radbreite b,

Austrittsschaufelwinkel fg,

Auswah! Entwurfsmethode

Meridianschnittkontur }—

Hauptstrémungskanal

!}

Festlegung

Verlauf Naben- und Gehdusekontur; Axiale Streckung Az;
Position Vorder- und Hinterkante der Schaufel

'

Auswahl & Eingabe
Schaufelanzahl z; Verknipfung Haupt- und Zwischenschaufeln
Schaufelform: Free-Form 3D; Anzahl Entwurfsschnitte (Nabe-Gehduse)
Schaufeldicke Sy, $2, S15: S25; Schaufeldicke Modus: Tangential
Inzidenzwinkel i = B, — Br4; Deviationswinkel 6 = Bzo — Bra

'

Berechnung Schaufelwinkel
Eintrittsschaufelwinkel Sg1y. fp1s; Austrittsschaufelwinkel Sgay, fras

v

Auswahl Entwurfsmethode

Schaufelskelettlinien |

m(meridional),t{tangential)-Darstellung; Lineare Kopplung

Y

Berechnung Schaufelwinkel

Umschlingungswinkel A¢; Rake Winkel R

¥

hl Entwurfsmethode

Schaufelprofile ’—

Linear

Y

Auswahl
Dicke Definition: orthogonal zur Skelettlinie;

Kopplung Druck- und Saugseite: symmetrisch

Y

Auswahl Entwurfsmethode
Vorderkante: Ellipse; Axialverhaltnis

Hinterkante: Simple; Verschneiden mit Austrittsflache

{

Ende
Impeller 3D Modell

Abbildung 5.1: Entwurfsprozess eines Radialimpellers in CFturbo
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5.2. Diffusorentwurf in  CFturbo
Der Entwurfsprozess fur Impeller bei CFturbo ist als Flussdiagramm in Abbildung
5.2 dargestellt. Wie beim Impellerentwurf erfolgt der Entwurfsprozess eines
beschaufelten Diffusors ebenfalls in sechs Hauptschritten (linke Seite in
Abbildung 5.2). Auf der rechten Seite sind die in dieser Arbeit verwendeten

Entwurfsmethoden dargestellt.
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Auswahl Radtyp
Radialdiffusor

v

Auswahl & Eingabe
Stator Typ: beschaufelt; Materialdichte pg
Zielgeschwindigkeit: Unterschall

v

Auswahl Entwurfsmethode

Hauptabmessungen }—

Ein- und Austritt; Nabe und Gehduse

v

Berechnung Hauptgeometrie

Radialer Ringspalt Ar; Axiale Schaufelhdhe z — zg
Eintrittsradius r3; Austrittsradius

¥

A hl Entwurfsmethode

Meridianschnittkontur }—

Hauptstromungskanal

¥

Festlegung

Verlauf Naben- und Gehdusekontur; Axiale Streckung Az;
Position Vorder- und Hinterkante der Schaufel

¥

Auswahl & Eingabe
Schaufelanzahl zp; Schaufelform: Free-Form 3D

Schaufeleigenschaften I—

Schaufeldicke sy, Sog, S15, S25; Schaufeldicke Modus: Tangential
Inzidenzwinkel | = @z, — @p4; Deviationswinkel § = ag, — @py
Anzahl Entwurfsschnitte (Nabe-Gehéuse)

'

f Crhaifelwinkel
oer g if

Eintrittsschaufelwinkel agqy, g1s; Austrittsschaufelwinkel agyy, Apag

v

Auswahl Entwurfsmethode

Schaufelskelettlinien I

m(meridional),t(tangential)-Darstellung; Lineare Kopplung

¥

Berechnung Schaufelwinkel

Umschlingungswinkel Ag; Rake Winkel R

¥

Auswahl Entwurfsmethode

Schaufelprofile ’7

Linear

v

Auswahl
Dicke Definition: orthogonal zur Skelettlinie
Kopplung Druck- und Saugseite: ohne

'

Auswahl Entwurfsmethode
Vorderkante: Ellipse; Axialverhdltnis

Hinterkante: Ellipse; Axialverhaltnis

}

Ende
Diffusor 3D Modell

Abbildung 5.2: Entwurfsprozess eines beschaufelten Radialdiffusors in CFturbo

76



Verdichterentwurf mit CFturbo

5.3. Anpassung der CFturbo -Modelle
5.3.1. Anpassung der Impellergeometrie in  CFturbo

Nach dem Vergleich der Geometrie zeigt das von CFturbo automatisch
generierte Impellermodell (CFT-0-I) signifikante Unterschiede hinsichtlich der
nicht leistungsabhangigen Geometrieparametern zu den mit den anderen
Programmen berechneten Ergebnissen und zu dem bereits validierten MTG35-
Modell. Deshalb ist eine geometrische Anpassung des Modells erforderlich. Die
Anpassung  betrifit die  Schaufeldicke,  Schaufelkante und den
Umschlingungswinkel. Die Ergebnisse von allen drei Auslegungsmethoden
werden in Abschnitt 6.1 verglichen. Diese Abweichungen werden zum ersten
Schritt nach den parametrischen Berechnungsalgorithmen in Abschnitt 4.1
angepasst. Bei der Anpassungsrechnung werden die durch die
aerodynamischen und thermodynamischen Randbedingungen berechneten
Parameter (Raddurchmesser, Schaufelwinkel etc.) von CFturbo nicht verandert,
diese Ausgabedaten werden als Eingabedaten in die Anpassungsansatze
gegeben. Die Anpassungsansétze ergeben sich in Tabelle 5.1.

Parameter Symbol | Einheit | Anpassungsansatz
Impeller-Schaufeldicke
LE-H.&S. E '
Impeller-Schaufeldicke TE-H. Rc I
Impeller-Schaufeldicke LE-S. RA I
Impeller-Umschlingungswinkel a 1

Impeller-Schaufell&ange Voll : I

Schaufellange Splitterblades N I

Achsenverhéltnis Vorderkante D F

Tabelle 5.1: Anpassungsansatze fir das CFturbo -Default -Impellermodell (CFT-0-1)
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Tabelle 5.2 zeigt die geometrischen Parameter des Impellers vor (CFT-0-1) und
nach (CFT-1-I) der Anpassung.

Parameter Symbol | Einheit | CFT-0-1 | CFT-1-I
ImpeIIeLr-ES_,S.];gf.eldlcke R ¥ 0.9
Impeller-Schaufeldicke TE-H. Rc 'l 05 1,7
Impeller-Schaufeldicke LE-S. RA I 0,9
Impeller-Umschlingungswinkel a 1 40 69,4
Impeller-Schaufell&ange Voll : I 21,7 29,44
Schaufellange Splitterblades N [ 11,6 16,19
Achsenverhaltnis Vorderkante B F 4 6

Tabelle 5.2: Vergleich der Parameter zwischen CFT -0-l1 und CFT -1-1
In Abbildung 5.3 sind die Seitenansichten von CFT-0-1 (links) und CFT-1-I

(rechts) dargestelit.

=17 _ L=2944
Lsg=11,6 Lse=16,19
-

t16=0,9

/’[‘vN:'],_fv

CFT-1-l

Abbildung 5.3: Vergleich der Seitenansichten der Impeller ~ 3D-Modelle in CFturbo
(Links: CFT -0-I, rechts: CFT -1-1)
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Abbildung 5.4 zeigt den Vergleich in Frontansicht.

CFT-O-l CFT-1-l

Abbildung 5.4: Vergleich der Frontansichten der Impeller ~ 3D-Modelle in CFturbo
(Links: CFT -0-1, rechts: CFT -1-I)

5.3.2. Anpassung der Diffusorgeometrie

Auch bei den Diffusormodellen zeigen sich grof3e Unterschiede zu den mit den
anderen Programmen berechneten Ergebnissen und zu dem bereits validierten
MTG35-Modell.Diese Abweichungen werden ebenfalls im ersten Schritt nach
den parametrischen Berechnungsalgorithmen in Abschnitt 4.2 angepasst. Die
erforderlichen Eingabedaten werden gemal den Ausgabedaten von CFturbo und
dem angepassten Impellermodell (CFT-1-) eingegeben. Die

Anpassungsparameter ergeben sich gemaf Tabelle 5.3.

Parameter Symbol | Einheit | Anpassungsansatz
Diffusor-Eintrittsdurchmesser &; I
Radialringspalt ¢N I
Diffusor-Austrittsdurchmesser & I
Diffusor-Schaufelhdhe > L o> I
Diffusor-Schaufeldicke LE P I
Diffusor-Schaufeldicke TE R I
Achsenverhéltnis Vorderkante D F
Achsenverhaltnis Hinterkante DY F

Tabelle 5.3: Anpassungsansatze fir das CFturbo -Default -Diffusormodell (CFt -0-D)
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Tabelle 5.4 zeigt die geometrischen Parameter des Diffusors vor (CFT-0-D) und
nach (CFT-1-D) der Anpassung.

Parameter Symbol | Einheit | CFt-0-D | CFt-1-D
Diffusor-Eintrittsdurchmesser & I 105,1 105,9
Radialringspalt ¢N I 2,15 2,55
Diffusor-Austrittsdurchmesser & I 143,7 151
Diffusor-Schaufelhdhe > L o> I 4,7 4,03
Diffusor-Schaufeldicke LE P I 1
Diffusor-Schaufeldicke TE R I 3 4,66
Achsenverhaltnis Vorderkante D 6
Achsenverhaltnis Hinterkante DY 3 4

Tabelle 5.4: Vergleich der Parameter zwischen CFT -0-D und CFT-1-D

In Abbildung 5.5 sind die Seitenansichten von CFT-0-D (links) und CFT-1-D

(rechts) dargestelit.

—_—

D4=143,7

Y

ba=4,7

CFT-0-D

X‘Z

bs=4,03

CFT-1-D

D4=151

Y

Abbildung 5.5: Vergleich der Seitenansicht en der Diffusor -3D-Modelle in CFturbo
(Links: CFT -0-D, rechts: CFT -1-D)
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Abbildung 5.6 zeigt die Frontansichten.

CFT-0-D CFT-1-D e

Abbildung 5.6: Vergleich der Frontan\;ichten der Diffusor  -3D-Modelle in CFturbo
(Links: CFT -0-D, rechts: CFT -1-D)
In CFturbo stehen fur jeden Entwurfsschritt zahlreiche Eigenschaftsgrafiken zur
Verfiigung, die dem Anwender einen anschaulichen Einblick in das Modell
geben. Die Gegenuberstellung der charakteristischen Grafiken fir das Impeller-
und Diffusormodell vor und nach der geometrischen Anpassung sind in Anhang

1 und Anhang 2 enthalten.
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6. Ergebnisse und Auswertung

Das durch dem parametrisierten Berechnungstool erzeugten Modell (im
YJROJHQGHQ DOV A30%:3 3D UERrRehWwihb) WFgEkidrzt) RIGHO O
CFturbo erstellten Modell, und das mit CCD berechnete Modell werden mit dem
MTG35-Modell  verglichen und durch  CFD-Simulation  untersucht.
Stromungsmechanischen Berechnungen wurden durch die BTU und die Firma
Euro-K durchgefuhrt. Im Rahmen dieser Arbeit werden die Analyseprozesse
daher nicht im Detail beschrieben. In diesem Kapitel werden die
Analysesergebnisse und die Anpassungsschritte fir jede Modellgruppe

dargestellt.

6.1. Auslegungsergebnisse
Um die Vergleichbarkeit zu verbessern, werden die Winkel von allen
Modellgruppen nach der Konvention von Ansys BladeGen umgerechnet. Die
Unterschiede zwischen BladeGen und der parametrischen Berechnung ist in
Abbildung 6.1 dargestellt. Die Unterschiede zwischen BladeGen und CFturbo
werden in Abbildung 6.1 gezeigt. Die grin markierten Winkel (mit Index BG)
entsprechen der Winkeldefinition von BladeGen, die blau markierten (mit Index

CF) entsprechen der Winkeldefinition in CFturbo.

Abbildung 6.1: Winkel konvektion von BladeGen (griin) und  CFturbo (blau)

Die drei Auslegungsprogramme verwenden unterschiedliche
Berechnungsalgorithmen und kommen daher zu unterschiedlichen Ergebnissen.
In Tabelle 6.1 und Tabelle 6.2 sind jeweils die drei Satze der geometrischen
Auslegungsergebnisse des Impellers und des Diffusors im Vergleich zu MTG35

dargestellt.
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Parameter | Einheit CFT-1-1 CCD-1-I PMB-1-| MTG35
&c N
&p N 61,3
> N 21,825
N

£ 0,9
Ba I

D F 6
Uc 1 40,9
A 1 63,6
U, 1 40,9
L'15*|’ 1 63,6
& N 100,8
> N 4,03
Rc N 1,7
RA N 0,9
Usc 1 39,8
A 1 41,2
U, 1

e 214
Wi L
N 29,44

s N 16,19
- 1

at 69,4
éA 1

Tabelle 6.1: Vergleich der geometrischen Ergebnisse der Impelleroptimierung
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Parameter | Einheit | CFT-1-D | CCD-1-D | PMB-1-D MTG35
¢N I 2,55
& I 105,9
> I 4,03
P I 1
B F 6
\U7 1 66,1
Ui !

& I 151
> I 4,03
R I 4,66
(D) F 4
T N
Ui !

‘3 I 22,7
- Ui x I 48,6
&y, 1 5,03
&y, 1 31,8

Tabelle 6.2: Vergleich der geometrischen  Ergebnisse der Diffusoroptimierung

6.2. CFD-Simulation und  stromungsspezifische  Modell
Optimierung
Zur Analyse und Bewertung der Stromungen und Stromungsverlaufe wurden die
Modelle mittels CFD-Simulation (numerische Strémungsmechanik engl.
Computational Fluid Dynamics) berechnet. Ziel ist es zu prifen, ob die
Geometrien der Rader eine gleichmafRlige Strémungsfuhrung hervorrufen und
dass die Auslegungsziele erreicht werden. Der CFD-Simulationsprozess wurde
iterativ durchgefihrt, wobei die Modelle je nach Zwischenergebnis schrittweise

optimiert wurden.
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6.2.1. Optimierung der CCD -Modelle
6.2.2. Optimierung der PMB-Modelle
6.2.3. Optimierung der CFturbo -Modelle
6.2.3.1. Optimierung der quantifizierte n Parameter der CFturbo -Modelle

Fir die CFD-Simulation wurden die Modelle nach der vorlaufigen geometrischen
Anpassung aus Anschnitt 5.3 verwendet. Die Anpassung in diesem Schritt wurde
im gleichen Programm (CFturbo) entsprechend den Entwurfsschritten
durchgefiihrt. Um eine Referenz zur Verfigung zu stellen, wurden die
angepassten CCD-Modelle zunachst in CFturbo nachgebildet. Die Optimierung
der CFturbo-Modelle wurde nach dem Vergleich der Kennfelder mit den CCD-

Modellen durchgefihrt. In Tabelle 6.3 sind die eingestellt Parameter aufgelistet.

Parameter | Einheit CFT-1 CFT-2
Ei : : 0,9 0,5
Ui, 1 40,9 42,1
U 1 63,6 64,2
Rc I 1,7 1,25
RA I 0,9 0,5
G . 1 31,3
& - 21,4 61
3 1 60
ZQA - 69,4 =

N 29,44 28
Ty N 16,19 17,6
R N 1 0,5
D F 6 7
Uy 1 66,1 68,7
R N 4,66 5,5
Ui 1 56 55
&y, 1 31,8 34

Tabelle 6.3: Gegeniberstellung der sekundaren Auslegungsergebnisse (CFT

Ergebnisse (CFT -2) der CFturbo -Modelle

-1) und der finalen
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6.2.3.2. Optimierung der charakteristischen Diagramme  der CFturbo -
Modelle
Zusatzlich zu den quantifizierten Geometrieparametern wurden bei CFturbo-
Modellen auch Anpassungen in Bezug auf die charakteristischen Diagramme
vorgenommen. Die charakteristischen Diagramme sind programminterne
Diagramme in CFturbo, welche dem Anwender helfen, gezielte Anpassungen der
Verdichtergeometrie vorzunehmen. Die Anpassungen wurden iterativ und unter
Einbeziehung von CFD-Simulationsergebnissen durchgefuhrt. In dieser Arbeit

werden nur die Anfangsmodelle und die Endmodelle gezeigt.

Fir das Impellermodell wurde zuerst der Verlauf des Meridianschnitts angepasst.
Abbildung 6.2 zeigt den CFturbo-Default-Impeller-Meridianschnitt (grau: CFT-1-
[) und den Meridianschnitt nach der Anpassung (farbig: CFT-2-1). Die blaue Linie
entspricht der Nabe und die griine Linie dem Gehause. Nach der Anpassung sind
der Meridianverlauf der Nabe und damit auch die Anderung des
Durchflussquerschnittes gleichmafiger. Dies fuhrt zu einer gleichmaligeren
Stromungsfuhrung.

[,

Austritt

Nabenverlauf

Eintritt
CFT-2-1

Gehauseverlauf

Abbildung 6.2: Impeller Meridianschnitt vor  (grau: CFT -1-1) und nach (farbig: CFT -2-1)
stromungsspezifischer Optimierung in der Benutzeroberflache von CFturbo

Wahrend der CFD-Simulation, welche wahrend der iterativen Anpassung

durchgefuihrt werden, treten Ablosungen im Impeller auf, die auf die
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ungleichméfige Stromungsfihrung im Schaufelkanal zuriickzufuhren sind. Zur
Verbesserung der Stromungsverhaltnisse wurde der
Umschlingungswinkelverlauf angepasst. Abbildung 6.3 zeigt den CFturbo-
Default-Impeller-Umschlingungswinkelverlauf (links: CFT-1-1) und den Verlauf
nach der Anpassung (rechts: CFT-2-I). Die grune Linie ist hierbei der Verlauf am
Gehause, die blaue Linie zeigt den an der Nabe. Im Modell CFT-2-1 hat der
Nabenverlauf eine charakteristische S-Form und der Gehause verlauf eine

gleichmagigere Krimmung im Vergleich zum Modell CFT-1-I.

CFT-1-1 P CFT-2- P

Eintritt Austritt Eintritt Austritt

Abbildung 6.3: Impeller Umschlingungswinkelverlauf vor (links: CFT -1-1) und nach (rechts: CFT -2-1)
stromungsspezifischer Optimierung in der Benutzeroberflache von CFturbo

Abbildung 6.4 zeigt den Stromungskanal des Impellers vor (links: CFT-1-1) und
nach (rechts: CFT-2-1) der Anpassung in einer Schaufel-zu-Schaufel-Ebene (engl.
Blade-to-Blade). Eine Schaufel-zu-Schaufel-Ebene spiegelt die
Querschnittsansicht entlang einer Meridional-Linie wieder. Die Pfeile deuten
dabei die relative Stromungsrichtung an. Die Farben beschreiben die
GroéfRenordnung der lokalen Geschwindigkeiten, von blau nach rot nehmen die

Geschwindigkeiten zu.
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Abbildung 6.4: Impeller Stromungskanal in Blade
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-to-Blade -Ansicht in der Benutzeroberflache von

CFturbo : vor (links: CFT -1-I) und nach (rechts: CFT -2-I) der strémungsspezifischen Optimierung

Die Gegenuberstellung der charakteristischen Diagramme von CFturbo fir das

Impellermodell vor und nach der stromungsspezifischen Anpassung sind im

Anhang dieser Arbeit beigefiigt (Anhang 1). Die schematische Darstellung der

CFD-Simulationsergebnisse des CFturbo-Impellermodells vor und nach der
Anpassung ist in Abbildung 6.5 zu sehen. Wahrend bei dem Modell CFT-1-I

(Schaufelwinkel, Schaufeldicke, Umschlingungswinkel, axiale Schaufellange

entsprechend dem Berechnungsergebnis von CFturbo) Ablésungen auftreten,

zeigt das Modell CFT-2-I diese Form der Ablésung nicht.
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CFT-1-l CFT-2-I

Abldsung
am Austritt

Ablésung am Eintritt
der Zwischenschaufel

UngleichmaBiger Strémungskanal

Abbildung 6.5: CFD-Simulationserge bnisse des CFturbo -Impellermodells
vor (links) und nach (rechts) strémungsspezifischer Optimierung

Nachdem die Impellergeometrie so weit optimiert wurde, dass das Auftreten von
Stromungsablésungen gering ist, wird eine stromungstechnische Untersuchung
des Diffusors durchgefiihrt, welche die Grundlage fiir eine iterative Anpassung
sind. Wahrend der CFD-Simulation treten auch im Diffusor auf der Saugseite
Ablésungen auf, die auf ein konkaves Schaufelprofil zurlckzufiihren sind. Die
Stromung wird an der Stelle der Ablosung zu stark verzégert. Dementsprechend
wurde den Schaufeldickenverlauf auf der Saugseite angepasst. Abbildung 6.6
zeigt den CFturbo-Default-Dickenverlauf (grau: CFT-1-D) und den Dickenverlauf
nach der Anpassung (rot: CFT-2-D). Wahrend sich auf der Druckseite die Linien
Uberdecken, wird auf der Saugseite (der Seite, bei der die Abldsung auftreten)

eine Anpassung vorgenommen.
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Schaufelprofil gleichmalig erweitert

Abbildung 6.6: Diffusor Dickenverlauf vor (grau: CFT -1-D) und nach (rot: CFT -2-D)
strdmungsspezifischer Optimierung in der Benutzeroberflache von CFturbo

Abbildung 6.7 zeigt die Schaufelprofile vor (grau: CFT-1-D) und nach (rot: CFT-
2-D) der Anpassung. Der konkave Schaufelprofilverlauf auf der Saugseite wurde
durch die Anpassung erweitert.

\ Druckseite

Saugseite

Abbildung 6.7: Diffusor Schaufelprofil vor (grau: CFT -1-D) und nach (rot: CFT -2-D)
stromungsspezifischer Optimierung in der Benutzeroberflache von CFturbo

Die Gegeniberstellung charakteristischen Grafiken der Diffusorauslegung mit
CFturbo vor und nach der stromungsspezifischen Anpassung sind in Anhang 2
enthalten. Die schematische Darstellung der CFD-Simulationsergebnisse des
CFturbo-Diffusormodells vor und nach der Anpassung ist in Abbildung 6.8 zu

sehen.
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Abbildung 6.8: CFD-Simulationsergebnisse des

CFturbo -Diffuso rmodells in Blade -to-Blade -Ansicht

vor (links: CFT -1-1) und nach (rechts: CFT -2-1) der strdmungsspezifischen Optimierung

Wahrend beim CFT-1-D Modell eine Ablésung auf der Saugseite auftritt, wird

diese im Modell CFT-2-D nicht mehr hervorgerufen.
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6.3. CFD-Simulationsergebnisse und Auswertung
Nach den stromungsspezifischen Anpassungen im letzten Abschnitt erhalten die
drei Modellgruppen ihre endguiltigen Geometrien. Tabelle 6.4 zeigt die
endgultigen geometrischen Parameter fur die Impellermodelle im Vergleich zu
dem MTG35-Impeller.

Parameter | Einheit CFT-2-I CCD-2-1 PMB-2-I MTG35
&c I
8sh I 61,3
> I 21,825
R I
ng Il °o
D F 6
Uc 1 40,9
A 1 63,6
Ui, L 42,1
L'Jsi’ 1 64,2
& I 100,8
> I 4,03
Rc I 1,25
RA I 0,5
Usc 1 39,8
WA 1 41,2
i, L 31,3
Ui 1 36,1
I 29,44
i» I 16,19
ac 1 60
A 1 59

Tabelle 6.4: Vergleich der Geometriedaten der finalen  Impellergeometrie n

(CFturbo , CCD, PMB und der MTG35 Referenzgeometrie)

Abbildung 6.9 zeigt den Unterschied zwischen dem CCD-Impeller (CCD-2-1) und
dem CFT-Impeller (CFT-2-1). Diese beiden Modelle liefern vergleichbare

Schaufelausfihrungen und BaugrdfRen (Austrittsdurchmesser &g und axiale
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Schaufellange . ). Der wesentliche Unterschied liegt in der

Austrittsschaufelhdhe > die beim CCD-2-1 grol3er ist.

29,4

Abbildung 6.9: Schematischer Vergleich zwischen CCD  -2-1 (undurchsichtig) und CFT -2-
(durchsichtig)
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In Tabelle 6.5 sind die finalen Ergebnisse fir die Diffusor-Modelle der drei
Modellgruppen im Vergleich mit dem MTG35-Diffusor dargestellt. Hier ist deutlich
zu erkennen, dass die Ahnlichkeit zwischen den mit kommerziell erzeugten
Verdichterdesigns (CFT-2-D und CCD-2-D) deutlich groRer ist, als zu dem
Modell, welches auf der parametrisierten Vorauslegung dieser Arbeit basiert
(PMB-2-D).

Parameter | Einheit | CFT-2-D | CCD-2-D | PMB-2-D MTG35

¢N I 2,55

&; I 105,9

> I 4,03

P I

D F 7

U, 1 66

Uy 1 68,7

& I 151

> I 4,03

R I 55

D F 4
\UB : 55

Ui !

‘3 I 22,7
- Oi x I 48,6

&y, 1 5,03

ay, 1 34

Tabelle 6.5: Vergleich der Geometriedaten der finalen  Diffuso rgeometrie n
(CFturbo , CCD, PMB und der MTG35 Referenzgeometrie)
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In Abbildung 6.10 zeigt einen Vergleich zwischen dem CCD-Diffusor (CCD-2-D)
und dem CFT-Diffusor (CFT-2-D). Obwohl die Eintrittsdurchmesser & nahezu
identisch sind, weisen diese beiden Modelle deutlich unterschiedliche
Austrittsdurchmesser &g auf. Die axiale Schaufelhéhe (> L >) des CCD-2-D ist
groRer als die des CFT-2-D, wahrend die Austrittsschaufeldicke Rdes CFT-2-D
groRer als die des CCD-2-D ist.

Abbildung 6.10: Schematischer Vergleich zwischen CCD  -2-D (undurchsichtig) und CFT-2-D
(durchsichtig)
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In Tabelle 6.6 sind die CFD-Simulationsergebnisse fur alle drei Modellgruppen

im Vergleich zu den Auslegungszielen angegeben.

Parameter | Einheit CFT-2 CCD-2 PMB-2 Ziel
| 6 G CO | 0,369999 | 0,369846 | 0,36998 0,37
6 - 283,755 284,102 308,693
65 - 293,149 293,619 320,523
Ls 2= 90348,9 90695,3 96526
Les 2= 101252 101320 101315 101325
% | O | 137,142 137,002 143,061
65 - 396,674 397,458 439,657
6 - 460,607 456,948 515,009
Ls 2= 264924 261271 284140
Les 2= 447757 427870 496050
% | O | 356,801 335 387,42
6 - 437,143 447,546 500,979
G - 460,048 455,948 513,557
Lg 2= 358948 377741 419762
Les 2= 429311 403282 458024 405330
% | O | 129,477 127,568 156,347
€c F 4,24 3,98 4,52 4

Tabelle 6.6:CFD-Simulationsergebnisse aller drei Modellgruppen

Die Vergleiche der Geometrien (Tabelle 6.4 und Tabelle 6.5) und der CFD-
Simulationsergebnisse (Tabelle 6.6) zwischen allen drei Modellgruppen zeigen,
dass sich die Ergebnisse der CCD-Verdichterstufe dem MTG35-Modell sehr

nahe kommt und die Auslegungsziele am besten erfillt.

Dem PMB-Impeller hat deutlich grol3eren Durchmesser & am Impelleraustritt,
wodurch wird die Umfangsgeschwindigkeit @ auch ansteigen wird. Nach der
Erweiterung der Eulerschen Turbomaschinengleichung (Gl. (2.40)) ergibt sich,
dass eine hohe Umfangsgeschwindigkeit @ zu einer hohen totalen spezifischen
Arbeit S.fuhrt. Aus der Definition der reversiblen technischen Arbeit Sé‘gﬁGl.
(2.29)) und ihrem Zusammenhang mit der irreversiblen technischen Arbeit S; g
(Gl. (2.31)) lasst sich weiterhin ableiten, dass eine Durcherh6hung ¢L; und eine

Temperaturerhhung ¢6:.als Folge einer Steigerung der spezifischen Arbeit S
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verursacht werden. Aus diesen Griunden weist die PMB-Verdichterstufe auch
héhere Totaldriicke (L, L und Totaltemperaturen (65 69 am Impeller- und

Diffusoraustritt auf. Eine Anpassung der Auslegung ist also notwendig.

Die Herausforderung bei der parametrischen Berechnung besteht darin,
gleichzeitig die zahlreichen Grenz- und Empfehlungsbereiche der geometrischen
und thermodynamischen Kennzahlen einzuhalten. Aufgrund dieser Vorgaben
wurde die Radgeometrie stark eingeschrankt. Die CFD-Simulationsergebnisse
zeigen jedoch, dass es fur ein optimales Simulationsergebnis nicht unbedingt
erforderlich ist, dass alle Kennzahlen gleichzeitig innerhalb ihrer Grenzbereiche
liegen miussen. Andererseits fuhrt die Tatsache, dass alle Kennzahlen innerhalb
ihrer Grenzen liegen, nicht zwangslaufig zu einem optimalen Stromungsverhalten
in der CFD-Simulation. Wichtige Kennzahlen wie z.B. die spezifische
Drehzahl Jg, die Leistungszahl Qg und die absolute Machzahl /=g am
Impelleraustritt, sowie das Verzogerungsverhéltnis Pmissen in jedem Fall
innerhalb der Grenzbereiche begrenzt werden. Im Vergleich dazu sollen z.B. die

relative Schaufeldicke R,_am Impellereintritt und das Durchmesserverhaltnis N,

vp @
zur Berechnung des Diffusoraustrittsdurchmessers &g flexibler gehalten werden.
Auf dieser Grundlage wird untersucht, durch welche Parameteranpassung das
PMB-Modell an den zwei anderen Geometrien angenahert wird, ohne dass zu
viele Kennzahlen ihre Grenzen Uberschreiten. Tabelle 6.7 zeigt einen Teil der
Versuchsergebnisse nach Modifikation der Eingangsparameter. Zum Vergleich
sind auch die entsprechenden Daten des CCD-Modells und des CFturbo-Modells

in der Tabelle aufgeflhrt.
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Art Parameter | Einheit | Original | Angepasst CCD CFT
i F 0,285
& F 0,424
Cbhee ' 31,3
Cheo A . 36,1
Eingabe % : —
R F 0,958
R F 0,88
I F 1,05
N, F 1,5
H#e F 1,78
&sA I 61,3
& I 100,8
Le = 244877 264924
Les = 426632 447757
& I 105,9
& I 151
Lg 2= 317063 358948
Ausgabe
Leg 2= 405300 429311
Jos F 0,648 0,673
= ¢ F 0,927 0,87
O F 0,707 1,304
Y F 0,86 0,876
Raagrrg F 0,711 0,744
Ruavzad F 0,971 0,959

Tabelle 6.7: Parameteranpassung der PMB -Modelle zur Anndherung an die CCD -Modelle und

die CFT-Modelle

Die CFturbo-Verdichterstufe zeigt &hnliche Ergebnisse wie die CCD-Modelle und

nahert sich ebenfalls den Auslegungszielen an. Trotz der guten Ergebnisse ist

der Anpassungsaufwand der CFturbo-Modelle deutlich héher als bei den

anderen zwei Modellgruppen. Wahrend bei den Ansétzen, die dber CCD

modelliert wurden, direkt erste, mit CFD-Rechnungen untersuchbare Geometrien

vorliegen, sind bei dem Modellierungsansatz mittels CFturbo schon frihzeitig

geometrische Anpassungen notwendig. Die Default-Auslegungsergebnisse
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(CFT-0-Modelle) werden im ersten Schritt mittels der parametrischen
Berechnung (Kapitel an die zwei anderen Modellgruppen und das validierende
MTG35 Modell angepasst (siehe Abschnitt|5.3). Auch diese sekundéren Modelle
(CFT-1-Modelle) liefern bei der CFD-Simulation keine optimalen Ergebnisse, die

stromungsspezifische Anpassung ist daher sehr umfangreich. Dieser
Arbeitsaufwand hangt jedoch auch von der Erfahrung des Anwenders mit dem

Programm ab.
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7. Zusammenfassung und Ausblick

Dieses Kapitel enthalt eine Zusammenfassung des in dieser Arbeit
durchgefuhrten Entwurfsverfahrens fir Radialverdichter. Dartber hinaus werden
die Ansatze fur die weitere Entwicklung und Untersuchungsschwerpunkte

zusammengefasst.

Ziel dieser Arbeit war es ein parametrisiertes Verfahren zur Auslegung und

Optimierung von Radialverdichtern zu erstellen.

Dazu wurden im ersten Schritt die theoretischen Grundlagen erarbeitet, welche
notwendig sind, um eine Verdichtergeometrie zu erstellen. Als Vorgabe diente
die sich im Betrieb befindliche Verdichterstufe der MTG35 der Firma Euro-K. Das
berechnete Modell wurde in ein Verdichterdesign umgesetzt und in ein
numerisches Modell Uberfuhrt. Dieses wurde stromungstechnisch optimiert.
Parallel dazu wurden mit Hilfe zweier kommerzieller Softwareprogramme
Referenzmodelle erstellt und ebenfalls mittels numerischer Verfahren
stromungstechnisch  untersucht. Insgesamt wurden drei vollstandige
Verdichterstufendesigns (Radialverdichter und Radialdiffusor) ausgefihrt,

optimiert und analysiert.

Es hat sich gezeigt, dass die Geometrien welche durch die kommerzielle
Software erstellt wurden, die ZielgrolR3en besser treffen. Das Modell welches auf
der hier erstellten Vorauslegung basiert liefert ein leicht zu hohes
Totaldruckverhéltnis. Da die geometrische Ahnlichkeit zwischen den beiden
mittels kommerzieller Software erstellten Geometrie im Vergleich zu dem Design
der hier erstellten Vorauslegung geringer ist, wurde untersucht, durch welche
Parameteranpassung die Geometrien der beiden Referenzmodelle angenéhert
werden durfen. Hierbei wurde erkannt, dass eine ahnliche Geometrie durch
Anderung der Eingaben bzw. Annahmen (wie z.B. Durchflusszahl 1 ,
Nabenverhaltnis § Radienverhaltnisse M, N,und Flachenverhaltnis #g) erreicht

werden soll.

Insgesamt ist eine Erstellung eines funktionierenden Verdichterrades uber alle
drei Wege moglich. Wie gut das finale Ergebnis die Vorgaben trifft, ist besonders
von der Erfahrung des Anwenders abhangig. Die Begleitung des Anwenders

100



Zusammenfassung und Ausblick

durch Designratschlage wird bei den kommerziellen Programmen nicht
umgesetzt. Dennoch gibt es grofRe Unterschiede, was den Informationsgehalt

(durch charakteristische Diagramme) der Auslegung anbelangt.

Die parametrische Berechnung dieser Arbeit bildet die Grundlage fir ein
eindimensionales Berechnungstool. Das Programm ist flr eine Vorauslegung
geeignet und sollte fur einen detaillierten Entwurf entsprechend konfiguriert und
erweitert werden. Die beiden mit kommerzieller Software erstellten Modelle und
das Modell der MGT35 sollten hier als Referenz fir die Parameteranpassung
dienen. Basierend auf den Auslegungsergebnissen und den CFD-
Simulationsergebnissen werden nachfolgende Vorschlage und Hinweise zur

Weiterentwicklung und Optimierung des Auslegungsverfahrens gegeben.

Bei der Berechnung und Uberpriifung der KenngréRen des Laufrades und des
Leitrades ist eine Regel aufzustellen: welche KenngréRen in ihren
Grenzbereichen unbedingt zu begrenzen sind und welche KenngréRen keinen
wesentlichen Einfluss auf das Strémungsverhalten und die thermodynamische
Zustandsanderung haben und daher nur als Richtwerte anzusehen sind.
Gegebenenfalls sollen die als Annahmen vorgegebenen Parameter als
Unbekannte durch entsprechende Formeln berechnet und geprtft werden. Eine
andere Mdglichkeit ware, die urspringlichen Ausgaben als Eingabeparameter
vorzugeben und die urspringlichen Eingaben durch Umkehrrechnung zu
berechnen. Die CFD-Simulationsergebnisse und die charakteristischen Grafiken
der Modelle in der Benutzeroberflache der kommerziellen Programme (wie z.B.
der Schaufelwinkelverlauf {, der Umschlingungswinkelverlauf &, und der
Querschnittverlauf #) bieten dem Benutzer die Mdglichkeit, Zusammenhénge
zwischen den quantifizierten Modellparametern bzw. den Schaufelausfiihrungen
und dem Stromungsverhalten herzustellen. Die charakteristischen Modelle, die
bei der CFD-Simulation optimale Ergebnisse geliefert haben, sollten als Referenz
fur einen neuen Entwurf verwendet werden. Dieses Verfahren wird den
Arbeitsaufwand verringern und schneller zu einem Ergebnis fuhren. Dieses
ermoglicht dann eine auf numerische Berechnungen basierende

stromungsspezifische Optimierung.

Die Vorauslegung mit angepassten Parametern, welche zu einem &ahnlichen

Geometrieergebnis fuhrt, wie die Geometrien der durch kommerzielle Software
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erstellten Verdichter, muss noch durch eine numerische Stromungsberechnung

untersucht und verifiziert werden.

Zusatzlich wurde eine analytische Abschatzung der Festigkeit in die
Vorauslegung dieser Arbeit integriert. Uber den Vergleich mit FEM-
Berechnungsergebnissen konnte gezeigt werden, dass die theoretischen
Ansatze aus der Literatur begrenzt auf ein Laufrad Ubertragbar sind. Sinnvoller
ist die Kopplung halbempirischer Ansatze mit einer frihen Kontrolle des
Verdichterdesigns mittels FEM-Methoden.

Alle Verdichterdesigns, welche im Zuge dieser Arbeit entwickelt worden sind,
haben das Auslegungsniveau erreicht, welches als Basis fur eine detaillierte
Optimierung notwendig ist. Durch die Einbeziehung von vernachlassigten
Einflissen und Auslegungsrandbedingungen wie beispielweise Verdichterspalte,
erste strukturdynamische Untersuchungen, mogliche Eintrittsverluste durch
anlagenspezifische Einbauten, ist ein Einfluss auf das Strémungsverhalten nicht
auszuschlieBen. Eine Anpassung des aerodynamischen Designs ist damit fur alle
drei Entwurfe im nachsten Schritt der Auslegung notwendig. Mit den Ergebnissen
dieser Arbeit ist es moglich, eine zielgerichtete Anpassung vorzunehmen und den

damit verbundenen Arbeitsaufwand zu verkleinern.
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Anhang 1: Vergleich der CFturbo -Modell -Eingenschaftesgrafiken zwischen  CFturbo -Default -Impeller (links) , Impeller nach geometrischer Anpassung (mitte) , und
Impeller nach stromungsspezifischer Anpassung (rechts)

Abbildung A.1. : Schaufelwinkelverlauf des Impellers
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Abbildung A.2. : Schaufelkanalverlauf des Impellers
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Abbildung A.3. : Meridionaler Geschwindigkeitsverlauf des Impellers
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Abbildung A.4. : Machzahl verlauf im Impeller kanal
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Abbildung A.5. : Statischer Druckverlauf des Impellers
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Anhang 2: Vergleich der CFturbo -Modell -Eingenschaftesgrafiken zwischen  CFturbo -Default -Diffusor (links) , Diffusor nach geometrischer  Anpassung (mitte) , und
Diffusor nach stromungsspezifischer Anpassung (rechts)

Abbildung A.6. : Schaufelwinkelverlauf des Diffusors
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Abbildung A.7. : Querschnitts verlauf des Diffusors
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Abbildung A.8. : Meridionaler Geschwindigkeitsverlauf des Diffusors
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Abbildung A.9. : Machzahlverlauf des Diffusors
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Abbildung A.10. : Statischer Druckverlauf des Diffusors
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Abbildung A.11. : Drallanderung des Diffusors
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