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Vorwort des Herausgebers

Kontext und Forschungsfrage

Die Produktion der im VDMA vertretenen Unternehmen der Lufttechnik er-
reichte im Jahr 2012 13 Mrd. Euro Umsatz. Damit zidhlt diese Branche zu den
eher Kleineren. Jedoch gehort der Transport von Gasen zu den Schliisseltech-
nologien fiir viele Anwendungen. Ventilatoren sind notwendig zur Kiihlung
und Klimatisierung von Maschinen, Anlagen und Gebduden, Grubenbeliift-
ungen, Kraftwerksbefeuerungen, Entrauchung im Brandfall, etc.. Luftsyste-
me haben auf der einen Seite einen wesentlichen Anteil am gesamten Ver-
brauch an elektrischer Energie, auf der anderen Seite sind Luftsysteme we-
sentliche Larmquellen.

Bei groflen Schnelllaufigkeiten, d.h. grofem Volumenstrom sowie kleinem
Druckaufbau, kommen fiir die oben genannten Anwendungen axial durch-
stromte Ventilatoren zum Einsatz. Fiir sowohl Schallentstehung als auch Wir-
kungsgrad ist der Spalt zwischen Laufrad bzw. Schaufelende und Gehéuse
eine dominante Gestaltungsgrofie und es ist lohnend das Zusammenspiel von
Spaltstromung, Wirkungsgrad und Schallentstehung zu studieren und zu ver-
stehen, um Konstruktionshinweise fiir effiziente und leise Maschinen abzulei-
ten.

Aus diesem Kontext leitet sich die Forschungsfrage ab, der Herr Doktor
Karstadt nachging:

Inwieweit beeinflussen der Spalt, der Betriebspunkt und eine besondere Struk-
turierung des Gehduses den Wirkungsgrad und die Akustik?

Die Methode

Herr Karstadt arbeitet experimentell in Kombination mit physikalisch ana-
lytischen Modellen, so z.B. fiir den Spaltverlust und den damit verbundenen
Abfall des Wirkungsgrades. Das besagte analytische Modell nutzt eine Ana-
logie zur Prandtlschen Tragfliigeltheorie. Im Vergleich zu den vielen zitierten
Spaltverlustmodellen zeichnet sich das von Herrn Karstadt validierte Modell
durch besondere Einfachheit in der Anwendung in Verbindung mit hohem
physikalischen Gehalt und sehr guter Validierung aus. Das Ergebnis ist da-
mit von hohem Wert fiir die Industrie und ist in der Tat von ihr und der
Forschungswelt sehr gut aufgenommen worden.

Die aerodynamischen und akustischen experimentellen Ergebnisse erzielt Herr
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Karstadt in einem Aero-Akustikkanal fiir axiale Turbomaschinen. Vorgestellt
werden qualitativ hochwertige Ergebnisse von 13 verschiedenen Laufréddern
einschliefllich eines ruhenden Kreisgitters mit Spalt.

Hinsichtlich des Ventilatorldrms ist die Auftragung Durchflussziffer {iber Fre-
quenz von besonderer Qualitdt. Dabei zeigen die Isoflichen gleichen Schall-
pegels die Dynamik des Spaltlarms unmittelbar. Fiir die theoretische Durch-
dringung der gefunden Zusammenhénge ist sicherlich die Arbeit von E.-A.
Miiller, ,,Der Wirbel als Schallerzeuger®, Ernst Becker Gedéchtnis-Kolloqui-
um, (1985), ein guter Ausgangspunkt fiir mogliche Folgearbeiten.

Die Ergebnisse
In folgendem Abschnitt sind die Ergebnisse von Herrn Karstadt aufgelistet,
die aus meiner Sicht von bleibendem Wert und Nutzen sind:

1. Das oben genannte Spaltmodell

2. Die oben genannte Auftragung Durchflussziffer iiber Frequenz mit Schall-
pegel als Isoflachen.

3. Die besonders einfache und robuste Geometrieverdnderung des Gehéauses,
die zu einer deutlichen Absenkung des Schalldruckes fiihrt (vgl. Abb. 6.49)

Peter Pelz

Darmstadt, im Oktober 2013
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Symbolverzeichnis

Die Symbole der ersten Spalte werden in der zweiten Spalte beschrieben. Die
dritte Spalte, wenn vorhanden, gibt die Dimension als Monom mit den Ba-
sisgrofen Léange (L), Masse (M), Zeit (T) , Temperatur (©) und Stoffmenge
(N) an. Handelt es sich um eine abgeleitete Grofe, so beinhaltet die letzte
Spalte die Berechnungsvorschrift.

Lateinische Grofibuchstaben:

Symbol Beschreibung Dimension Berechnung
A Auftrieb ML T2

A Querschnittsfliche L2

C Maschinentypische Kennzahl

Cq Stromungswiderstand

Cy Kontraktionsfaktor

Cy Konstante

D Durchmesser L

L Charakteristische Liange L

L_p Korrigierter Schalldruckpegel

Ly, Schallleistungspegel

Lyspes Spezifischer Schallleistungspegel

M Drehmoment M L2 T2

Ma Machzahl Ma = u,/a
P Leistung M L2 T3

R Reaktionsgrad

Re Reynolds-Zahl Re = D,u/v
S Spaltweite L

St Strouhalzahl St= fL/c
Tu Turbulenzgrad

U Messunsicherheit
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W Widerstand
V Geschwindigkeit
Vv Volumenstrom
Y Verlustkoeffizient

Lateinische Kleinbuchstaben:

Symbol Beschreibung

a Schallgeschwindigkeit

Schaufelbreite

Frequenz
Wirbelfrequenz
Schaufelhohe

Sehnenldnge
Ordnung
Massenstrom
Drehzahl
Druck
Radius

Schaufelteilung
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Schaufelzahl

Griechische Buchstaben:

Symbol Beschreibung

Gierwinkel
Anstellwinkel
Nickwinkel

= @@L Qo

Absolutgeschwindigkeit
Auftriebskoeffizient
Widerstandskoeffizient
Geschwindigkeitsschwankung
Mittlere Geschwindigkeit

Schaufelkanalhohe

Dimensionslose Spaltweite

Umfangsgeschwindigkeit
Relativgeschwindigkeit

Absorptionsgrad
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LT!

Dimension

Berechnung

s =2S5/D,
t=md/z

Berechnung
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r Zirkulation L2 T

A Differenz

) Grenzschichtdicke L

¢ Druckverlust

n Wirkungsgrad

A Wellenlénge L

A Teilungsverhéltnis A=1/t

A Turbulenter Langenmaflstab L

v kinematische Viskositét L2 T

v Nabenverhéltnis v=D;/D,
p Dichte L3 M

o Lochflachenverhéltnis

") Durchflusszahl 0 =V/(Au)
P Druckziffer Y = 2Ap,/ pu?
Q Winkelgeschwindigkeit T-! QO =2mn

w Stromungswiderstand ML T2

Indizes

Index Beschreibung

1 Messebene 1
2 Messebene 2
3 Messebene 3
4 Messebene 4
D Messebene D
DS Druckseite

SS Saugseite

R Ring

a Schaufelspitze
ax axial

dyn dynamische Grofle
exp experimentell
fa freiausblasend
gap Spaltverlust

i Nabe

ideal ideal

m Mittelschnitt
num numerisch

opt Wirkungsgradoptimum



r radial

r restliche Verluste
S Auslegung

t totale Grofle

th theoretisch

u umfang

z axial
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Abkiirzungen:

Kiirzel Beschreibung
BPF Blade Passing Frequency
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Kapitel 1

Einleitung

Die aerodynamischen und akustischen Eigenschaften von axialen Turboma-
schinen wurden in den letzten Jahren stetig verbessert. Ein grofler Teil der
Forschung und Entwicklung beschéftigt sich mit der Optimierung rotierender
Teile, insbesondere der Schaufelgeometrie. Speziell der Schaufelspitzenbereich
einer axialen Turbomaschine, der prinzipbedingt stets einen Spalt zwischen
der rotierenden Schaufel und dem Gehéuse aufweist, ist von grofler Bedeu-
tung fiir deren aerodynamische und akustische Charakteristik. Maf3geblich
verantwortlich dafiir ist die durch die Druckdifferenz zwischen Druck- und
Saugseite der Schaufeln hervorgerufene Sekundérstromung, welche sich beim
Eintritt in die benachbarte Passage saugseitig zu einem Wirbel aufrollt (siehe
Abbildung [L.1). Da der entstehende Leckagestrom nicht an der Arbeitsum-
setzung der Turbomaschine teilnimmt und der Wirbel zusétzliche Druckver-
luste generiert, reduziert er als physikalischer Effekt den aerodynamischen
Wirkungsgrad. Dariiber hinaus erzeugt dieser instationéire Vorgang hohe Ge-
schwindigkeitsfluktuationen, welche in erheblichen Mafl zur Larmemission der
Turbomaschine beitragen.

Neben der Geometrie des Spalts mit der Spalthche .S und der Schaufelbreite
b hat vor allem der Betriebspunkt einen signifikanten Einfluss auf die ae-
rodynamischen und akustischen Einfliisse der Spaltstromung. Dies zeigt sich
auch in Grofle und Zirkulation des Spaltwirbels, der in Analogie zu den Helm-
holtzschen Wirbelsdtzen von dem gebunden Wirbel der Schaufel sowie der
Spaltgrofle abhéngt. Weiterhin wird der Winkel der Wirbeltrajektorie durch
den Betriebspunkt beeinflusst und kollidiert damit im ungiinstigsten Fall
mit der nachfolgenden Schaufel. Moglichkeiten zur Beeinflussung der Spalt-
stromung bieten eine Verringerung der Druckdifferenz Ap = pps — pss durch
eine aerodynamische Entlastung des Schaufelspitzenbereichs oder konstruk-
tive Maflnahmen an Gehéuse und Schaufeln in Form von Casing Treatments

1
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A

Abbildung 1.1 — Schematische Darstellung der Spaltstromung und der Wir-
belbildung

bzw. Deckbédndern, Winglets oder Squealern.

Die Motivation dieser Arbeit ist es, ein physikalisches Verstédndnis fiir die
Spaltverluste sowie deren Abhéngigkeit von geometrischen Parametern und
Betriebspunkten zu schaffen. Hierfiir werden die Verluste mittels einfach
anzuwendender Methoden physikalisch modelliert und der Zusammenhang
zwischen den dissipativen Verlusten und der damit verbundenen Schallent-
stehung wird hergestellt. Zusatzlich werden die betriebspunkt- und geome-
trieabhéngige Lérmemission sowie der Einfluss des Spaltlirms und dessen
Zusammensetzungen im Frequenzbereich untersucht.

Im Anschluss an die Einleitung werden in Kapitel 2 die unterschiedlichen Ver-
lustmechanismen der Spaltstromung beschrieben, bevor bereits bestehende
Modelle zur Vorhersage der Spaltverluste vorgestellt werden. Grundlagen der
Ventilatorakustik und Moglichkeiten zur Beeinflussung der Schallentstehung
mit dem Schwerpunkt auf dem Spaltgerdusch sind in Kapitel |3| aufgefiihrt.
Der experimentelle Teil der Arbeit wurde an einem Akustikpriifstand zur
Untersuchung von Axialventilatoren durchgefiithrt. In den Kapiteln {4| und
sind der detaillierte Aufbau, die verwendete Messtechnik und die Aus-
wertungsmethoden beschrieben. Die aerodynamischen und akustischen Aus-
wirkungen der Spaltstromung wurden mittels systematischer experimenteller
Versuche an einer Axialventilatorstufe untersucht, deren Ergebnisse in Ka-
pitel [0] prisentiert werden. Hierbei wurden bei verschiedenen Schaufelgeo-



metrien systematisch die Spalthohe S und der Schaufelwinkel AfS; variiert.
Weiterhin wurden das Nabenverhéltnis v, die Anzahl der Leitradschaufeln
sowie die Reynoldszahl Re verdndert. Neben Messungen am rotierenden Sys-
tem eines Ventilators wurde die Moglichkeit untersucht, mit einem stehen-
den System die Einfliisse des Spalts auf Aerodynamik und Akustik isolieren
zu konnen. Um einen genaueren Einblick in die Stromungsvorgéinge in der
Spaltregion zu gewinnen, wurden an gezielt ausgewéhlten Konfigurationen
und Betriebspunkten numerische Simulationen durchgefiihrt. Mit Hilfe von
detaillierten akustischen Messergebnissen wurde eine Konfiguration zur pas-
siven Schallminderung mit priméren und sekundédren Mechanismen entworfen
und deren Wirksamkeit im Experiment nachgewiesen. In Kapitel [7| werden
mittels Modellbildung die physikalischen Zusammenhénge in einem Spaltmo-
dell zusammengefiithrt und mit experimentellen Ergebnissen validiert.



Kapitel 2

Stand der Forschung

Der Blattspitzenbereich einer axialen Turbomaschine ist aufgrund der Spalt-
stromung und der damit assoziierten Verluste ein wichtiger Bestandteil jeder
Schaufelauslegung. Bedingt durch die komplexen Vorgénge in der Spaltregion
gibt es zahlreiche Ansétze, mit denen die Spaltverluste einer Turbomaschine
prognostiziert werden kénnen. Diese basieren auf unterschiedlichen physika-
lischen Effekten, unter anderem auf durch Wirbel induziertem Widerstand,
Verlusten an kinetischer Energie sowie Mischungsverlusten. Alle Effekte, die
zu Verlusten in der Turbomaschine fithren, miissen dissipativ sein, d.h. Entro-
pie erzeugen. Prandtl zeigt in [I], dass auch als Vereinfachung die Reibung des
Fluids nicht zu null gesetzt werden kann. Die Reibung soll so klein gew&hlt
werden, dass sie iiberall vernachldssigt werden darf, wo keine groflen Ge-
schwindigkeitsunterschiede auftreten oder eine akkumulierende Wirkung der
Reibung stattfindet. Der Unterschied zeigt sich am Beispiel des Spaltwirbels,
der sich ohne viskose Effekte nicht ausbilden kann und keinen Widerstand
induzieren wiirde. Der induzierte Widerstand wird nicht durch die Gréfle der
Viskositét beeinflusst, jedoch verschwindet der Spaltwirbel letztlich durch
Dissipation stromab der Schaufel. Dies steht in Analogie zum Carnotschen
StoBverlust, dessen Groéfle ebenfalls nicht von der Viskositdt abhidngt und
trotzdem kein reibungsfreier Verlust ist.

Im Folgenden werden exemplarisch einige Spaltverlustmodelle vorgestellt:

Betz

Den Grundstein fiir die Erforschung des aerodynamischen Spaltverlustes von
Turbomaschinen legen Albert Betz [2] und spéter Ludwig Prandtl [3] schon
zu Beginn des 20. Jahrhunderts. Sie leiten den bekannten proportionalen
Zusammenhang zwischen dem induzierten Widerstand und dem Quadrat des
Auftriebs eines Profils her. Betz stellt dann 1926 [4] den Zusammenhang

4



zwischen dem induzierten Widerstand eines Tragfliigels mit unendlich groflem
Spalt und einer einzelnen Schaufel mit kleinerem Spalt her

A2
W_

= ——k 2.1
pdynh2 b ( )

mit dem Auftrieb A, dem dynamischen Druck pgyn, der Schaufelhéhe h sowie
einem Faktor ki, der den Einfluss des Spalts wiedergibt. Der Faktor k; kann
in Abhéngigkeit des relativen Spalts S/k und der relativen Schaufelhéhe h/k
jeweils bezogen auf die Kanalhohe k berechnet werden. Betz gibt ebenfalls
den induzierten Widerstand fiir eine Schaufelreihe an, welcher sich lediglich
durch einen veranderten Faktor ko von dem Modell fiir die einzelne Schaufel
unterscheidet. ky wird mittels einer Funktion des Spalts, bezogen auf den
Abstand der Schaufeln, bestimmt.

Ainley & Mathieson

Dem physikalischen Modell, den Spaltverlust als induzierten Widerstand des
Spaltwirbels aufzufassen, folgten weitere Ansétze zur Vorhersage des Spalt-
verlusts in Turbomaschinen. 1951 veréffentlichten Ainley und Mathieson ei-
nes der ersten Vorhersagemodelle fiir Verluste in Turbinenstufen [5]. Dieser
semi-empirische Ansatz enthélt auch eine Formel zur Abschétzung der Ver-
luste infolge des Spalts

2 2
YS:B%(C_A) cos? oy (2.2)

t/l)  cos®ay

Hier bezeichnet S den Spalt, ¢y den Auftriebskoeffizienten, ¢ die Schaufeltei-
lung und [ die Sehnenlénge. Die empirisch bestimmte Konstante B nimmt
fiir gedeckte Turbinenstufen den Wert B = 0.25 und fiir ungedeckte den
Wert B = 0.5 an. a,, = tan™* [0.5 (tan oy + tan ay)] definiert die Umlenkung
iitber die Schaufel, wobei a; und asdie Winkel zwischen der Absolut- und
der Axialgeschwindigkeit vor und nach dem Rotor bezeichnen. Die Unter-
suchungen von Ainley und Mathieson wurden bei einer Reynoldszahl von
Re = 2 -10° durchgefiihrt. Die Umrechnung auf diese Reynoldszahl wird
fiir Anwendungen bei anderen Reynoldszahlen empfohlen. Untersuchungen
von Hef [6] sowie von Matsunuma [7] haben jedoch eine Unabhéngigkeit
der Spaltverluste von der Reynoldszahl gezeigt. Dies wird durch die Ergeb-
nisse in dieser Arbeit unter anderem in Abbildung[7.7]auf Seite bestétigt.
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Dunham & Came

Das Modell von Ainley und Mathieson diente als Grundlage fiir die Untersu-
chungen von Dunham und Came [§]. Untersuchungen an 25 Turbinen zeigten,
dass die Vorhersagen aus [5] fiir typische Turbinen aus Flugzeugtriebwerken
zufriedenstellend sind, fiir kleinere Turbinen jedoch nicht die gemessenen
Werte erreichen. Mit Hilfe der experimentellen Messdaten wurden die For-
meln von Ainley und Mathieson angepasst, der physikalische Hintergrund
jedoch nicht verdndert

1 /S\"™ /ca\? cos?as

Y= Bﬁ (7) (t_/l> cOS? Qryy, (2:3)
Der Wert fiir die Konstante fiir Turbinen ohne Deckband wird auf B = 0.47
gesenkt und durch das Streckungsverhéltnis [/h erweitert. Der Exponent
der Spaltweite, in diesem Fall bezogen auf die Sehnenlénge, wird auf 0.78
angepasst. Insbesondere eignet sich das Modell bei Turbinen mit einem ge-
ringen Streckungsverhiltnis, die Messungen wurden bei einer Reynoldszahl
Re = 2 -10° durchgefiihrt.

Kacker & Okapuu

Eine weitere Modifikation des Verlustmodells fiir Turbinenstufen von Ainley
und Mathieson wurde von Kacker und Okapuu 1982 verdffentlicht [9]. Die
empirische Uberarbeitung beruht auf experimentellen Ergebnissen von 33
Turbinen. Unter anderem wird eine Reynoldszahlabhéngigkeit der Profilver-
luste eingefiihrt, der Spaltverlust wird als unabhéngig von der Reynoldszahl
betrachtet. Der Verlust des Wirkungsgrads An in Folge des Spalts wird auf
den idealisierten Wirkungsgrad ohne Spaltverlust 7, bezogen
An S D,

— =10.93 .
Mo h cos s Dy,

(2.4)

D, und D, bezeichnen den Durchmesser an Schaufelspitze bzw. Mittel-
schnitt. Die Umrechnung in einen Verlustkoeffizienten wird mittels eines ite-
rativen Verfahrens unter Berechnung des spaltverlustfreien Wirkungsgrades
no und Abschitzung der Wirkungsgradeinbufien durch den Spalt in [9] em-
pfohlen.

Lakshminarayana

Ein Ansatz zur Vorhersage des Spaltverlusts ebenfalls auf Basis induzierter
Widersténde sowie mit radialen Stréomungen verbundene Dissipationsverlus-
te wurde von Lakshminarayana 1970 veroffentlicht [10]. Der erste Teil der



Vorhersage fiir den Gesamtverlust der Spaltstromung besteht aus dem Ver-
lustkoeffizienten durch den induzierten Widerstand

Y., 07Qﬂ>555%- (2.5)

h cos3 ay,

Verluste durch radiale Stromungen, die infolge viskoser Kréfte dissipiert wer-
den, bilden den zweiten Teil des Modells:

v st dbs 1 &S/ Ve (26)
2Tt w/l /A7 '

0&g und d75g bezeichnen die Grenzschichtdicke auf Saug- bzw. Druckseite der
Schaufel, V,, die mittlere Geschwindigkeit, V, die Axial- und V; die Ein-
trittsgeschwindigkeit durch die untersuchte Kaskade. Mit der theoretischen
Druckziffer ¢, = 2Apg, /pu?, welche den idealen Druckaufbau Apyy,, die Dich-
te p und die Umfangsgeschwindigkeit u enthélt, sowie der Durchflusszahl
¢ = V/ (Au) mit dem Volumenstrom V bei der Querschnittsfléiche A berech-
net sich der Auftriebsbeiwert zu

cA = %é COS B (2.7)

Aus der Summe der Gleichungen und [2.6) Y; = Ya + Ye, ergibt sich
mit An = Y;/1¢ und Gleichung der Wirkungsgradverlust durch die Spalt-

stromung;:

= VTSI (i) [ SET

COS B t Yt €08 P

Neben den Modellen zur Vorhersage des Wirkungsgradverlusts gibt Lakshmi-
narayana auch ein Modell fiir den Radius sowie die Position des Spaltwirbel-
kerns an. Hierbei beschreibt Lakshminarayana grofie Unterschiede zwischen
Messungen in Kaskaden und Axialrotoren. In der Kaskade bilden sich durch
den deutlich ausgepriagten Wirbelkern hohe Verluste, wéhrend bei der rotie-
renden Maschine die Entstehung eines Wirbels abhéngig von mehreren Pa-
rametern, unter anderem Stufenanzahl, Turbulenz, Stromungszustand und
Grenzschichtdicke, ist.

Vavra

Das Spaltverlustmodell von Vavra [I1] beruht auf den Uberlegungen von
Rains [12], wonach die kinetische Energie des Spaltmassenstroms als Ver-
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lust aufgefasst wird und nicht wieder gewonnen werden kann. Mit einigen

Vereinfachungen gibt Vavra den Spaltverlustkoeffizient mit

_cos’ay 1 42
* cosBat/l 5

S
Glag e’ (2.9)

an. Cy ist der Stromungswiderstand im Spalt, Cx der Kontraktionsfaktor im
Spalt. Der Ansatz von Vavra fithrt zu einer schwécheren Abhéngigkeit von
der Schaufellast als die Gleichungen [2.2]- 2.5

Yaras & Sjolander

Das Verlustmodell von Yaras und Sjolander [I3] ist eine Weiterentwicklung
der Modelle von Rains [12] und Vavra [11] aufgrund aktuellerer Experimente.
Yaras und Sjolander gehen ebenfalls von dem Verlust an kinetischer Energie
des Spaltmassenstroms durch das Aufrollen des Spaltwirbels aus, da dieser
nicht an der Arbeitsumsetzung der Schaufel teilnimmt:

AE 1S, cos*as 35

Yip = — = 2Kg-—C, ) 2.10

tp E Etn 79 cos3 ap, ca (2.10)

Cyq ist eine Durchflusszahl, Kg eine Konstante, die abhéngig von der mittigen
Belastung des Profils gewéhlt wird. Zusétzlich wird ein weiteres Modell fiir

die Verluste im Spalt angegeben:

1/tCacy” 1

Yoo = )
sap = CCa cosoy, h

(2.11)

Hier ist Cg ebenfalls eine von der mittigen Belastung des Profils abhéngige
Konstante und C'ist ein Spaltverlustkoeffizient, der mit C' = 0.007 angegeben
wird. Die Summe der beiden Modelle sowie der Sekundérverlustkoeffizient oh-
ne Spalt kY5 bilden den gesamten Spaltverlustkoeffizienten, wobei ks einen
Faktor darstellt, der im Rahmen von [I3] analog zu [5] zu ks = 1.0 angenom-
men wird.

Denton

Im Unterschied zu den oben genannten Modellen definiert Denton [14] alle
Verluste in Turbomaschinen ausschliefllich durch die Entstehung von Entro-
pie. Er beschreibt drei wesentliche Entstehungsmechanismen:

e viskose Reibung in Grenzschichten und Scherstrémungen,

e Wirmetransport getrieben durch endliche Temperaturdifferenzen und



e instationédre Stromungseffekte, wie z.B. Verdichtungsstofle.

Denton weicht von der klassischen Einteilung der Verluste in Profilverlust, Se-
kundéarstromungsverlust und Spaltverlust ab, da diese nur selten unabhéngig
voneinander betrachtet werden konnen. Die gesamten Verluste werden als
Summe aus Schaufelgrenzschichtverlusten, Hinterkantenverlusten, Spaltver-
lusten, Gehausegrenzschichtverlusten, Mischverlusten und Stofiverlusten ge-
bildet. Die Entropiednderung des Hauptstromes durch Mischung mit einem
zweiten Fluidstrom unter der Annahme gleicher Temperatur, jedoch deutlich
abweichender Massenstrome (siche Abbildung links), ist nach Denton:

1 m
As = ——
* = T,
Vi und V, sind die Geschwindigkeiten, m,, und m,. die Massenstréme der
Fluidstrome und o« der Winkel zwischen den beiden Fluidstromen nach Ab-
bildung links, unter der Bedingung rm,, > m..

o~ dm Vg
Vm r"/\/\:ﬁ/& V2 |4
- DS
S W
Mischung
Ve

Abbildung 2.1 — Modell fiir die Mischung zweier Fluidstrome allgemein
(links) und bei Schaufeliiberstréomung (rechts) nach [14]

(V2 = ViaVecosa) . (2.12)

Auf Basis der Mischung dieser zwei Fluidstrome, bedingt durch die Uber-
stromung der Schaufel (sieche Abbildung rechts) als alleinige Ursache,
gibt Denton den Verlustkoeffizienten fiir den Spaltverlust an:

v Gl (S () i (BY e

ht cos Qs Jo va VSS Vés [
Vss und Vpg sind die Oberflichengeschwindigkeiten auf Saug- bzw. Drucksei-
te der Schaufel. V; ist die Geschwindigkeit nach der Schaufelreihe. Ahnlich
wie [I3] gibt Denton eine Durchflusszahl Cyq an. Diese nimmt bei Turbinen
in Anlehnung an [I3] einen Wert von Cyq = 0.6 und bei Verdichtern nach
[15] von Cq = 0.8 an. Diese Unterscheidung wird durch die typischerweise

unterschiedliche Breite der Schaufeln begriindet. Bei den breiteren Turbinen-
schaufeln vermischt sich die Spaltstromung, wie in Abbildung zu sehen,
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nach einer Abloseblase wieder, wenn die Breite der Schaufel b > 45. Nach
[15] gilt dies bei Verdichterschaufeln fiir b > 2.55.

; Gehause . Gehéause
AblGseblase 1S \u 'ﬂlosg\ng !S .
TIESS = = A=

N\ T !
Mischung
b b
b>4S b <258 Wirbel
Wirbel
NNANANANAN/ I~
Druckseite Saugseite Druckseite Saugseite

Abbildung 2.2 — Strémung im Spalt fiir unterschiedliche Schaufeldicken nach
[14]

Storer & Cumpsty

Storer und Cumpsty veroffentlichten 1991 Ergebnisse experimenteller Un-
tersuchungen an einer linearen Kaskade mit 5 Verdichterschaufeln und drei
verschiedenen Spalthohen (S/l = 0,2%,4 %) und einen Vergleich mit nu-
merischen Simulationen [15]. Eine Vergrofierung des Spalts fithrt zu einer
lokalen Verdnderung der Schaufelbeladung auf Druck- und Saugseite. Storer
und Cumpsty beobachten einen Freistrahl {iber die Schaufel, der normal zur
Tangente der Saugseite abstromt. Das Druckfeld auf der Saugseite sowie im
Bereich der Hinterkante der Schaufel bestimmt die Geschwindigkeitsvertei-
lung der Spaltstromung iiber die Sehnenlénge. Da die Stromung im Spalt der
Schaufel ablést und sich aufgrund von b < 2.55 im Gegensatz zu Messungen
an einer Turbinenkaskade von [16] nicht wieder anlegt, wird eine theoretische
Durchflusszahl von 0.61 angegeben. Als Hauptursache fiir die Spaltverluste
wird die Schergrenzschicht zwischen Haupt- und Spaltstromung identifiziert.
Aufbauend auf weiteren Messungen geben Storer und Cumpsty in [17] ein
Modell zur Vorhersage des Spaltverlusts an:

Ap; . 2+ xsina — 2cosa] cos? o
3PV (1 + xsina) cos? aig

(2.14)

« ist analog zu Denton als Winkel zwischen den zwei Fluidstromen definiert,
x ist die Flache des Spalts bezogen auf die Hauptstromflache

A (S/1)

X = dm (2.15)
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mit dem Anstellwinkel der Schaufelreihe «, dem Teilungsverhéltnis A = [/t
und einer empirisch gefundenen Durchflusszahl Cy = 0.8. Als Gréflenordnung
fiir den reinen Spaltverlust wird Ap;/0.5pV? ~ 1% fiir einen Spalt von
S/l ~ 2% angegeben, die anderen hiufig mit dem Spaltverlust assoziierten
Verluste sind auf andere Mechanismen zuriickzufithren. Den geringsten Spalt-
verlust, bezogen auf eine Verdichterstufe mit Spalt am Leitrad, erwarten Sto-
rer und Cumpsty bei einem Reaktionsgrad R = 0.5 und fiir eine zunehmende
Leistungszahl A einen abnehmenden Spaltverlust im Auslegungspunkt.

Traupel

Traupel gibt in [I8] Berechnungsformeln fiir Spaltverluste fiir Turbinen und
Verdichter an. Er geht von dem in Abbildung|2.3|gezeigten Verlauf der Spalt-
verluste aus, wobei die Abszisse den radialen Spalt und die Ordinate den
Spaltverlustkoeffizienten angibt. Traupel extrapoliert die Funktion durch ei-
ne Gerade bis zum minimal praktikablen Spalt (hier dy). Der Spaltverlust-

A
fsp

0=F- >
— 50L_ 5

Abbildung 2.3 — Qualitativer Verlauf des Spaltverlusts nach [18§]

beiwert fiir Turbinen ohne Deckband berechnet sich nach:

2R + w2 —u2+1 (S —0.0021) D,
24 Duh

Yoo = K (2.16)

Der empirisch ermittelte Beiwert K5 kann aus Diagrammen in [I8] abgelesen
werden. R bezeichnet den Reaktionsgrad der Turbinenstufe, w; und u; die
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Relativ- und Umfangsgeschwindigkeit am Laufradeintritt. Da bei den Spalt-
verlusten in Axialverdichtern laut [I8] energiearmes, wandnahes Fluid durch
turbulente Impulsiibertragung in Richtung steigenden Drucks geschleppt wer-
den muss, steht ein anderer Verlustmechanismus als bei den Turbinen im Vor-
dergrund. Traupel legt einen Formalismus nahe, der mit einem Dissipations-
beiwert Cyq an Stelle eines Reibungsbeiwertes den Vorgang im Wesentlichen
wie eine Wandreibung behandelt:

Y. _C l/h Woos 3+1/V Cooa ’
E d(l/l/ + 1) sin S Wi Wi
+K5Awu/u2 < Cla )2 D,S

Sin v, Wim ) Dmh’

Der erste Teil der Gleichung stellt den aus der Wandreibung abgeleiteten
Verlust, der zweite den Spaltverlust dar. K5 und Cy sind empirisch bestimm-
te Koeffizienten, die in [18] aus Diagrammen entnommen werden kénnen.
Weo; UNA Cooq sind Mittelwerte der jeweiligen Geschwindigkeiten an Nabe
bzw. Schaufelspitze. Die Spaltverluste in Turbinen sowie Verdichtern nach
[18] kénnen noch um einen Ansatz fiir den Spaltverlust im Leitrad erweitert
werden, sofern dieses einen Spalt aufweist.

+

(2.17)

Eckert & Schnell

Eckert und Schnell geben in [19] eine Formel zur Abschétzung der volume-
trischen Wirkungsgradverluste bedingt durch den Spalt an:

254 25
Mol = €XP [_ DaQDQ (31 — 813a>:| . (218)

Die Drosselzahl, hier ¢ = ¢? /1, bildet in diesem Fall den Einfluss des Be-
triebspunktes ab. Der kleinste Spaltverlust ergibt sich bei o = 1.

Inoue et al.

Inoue et al. fithrten 1986 experimentelle Untersuchungen an einem Axialver-
dichter durch [20]. Mittels einer Anpassung des Gehduseinnendurchmessers
konnten Spalte zwischen S = 0.5 mm und S = 5 mm eingestellt wer-
den. Mit zunehmendem Spalt wurden aufgrund der Entwicklung der Ge-
hédusegrenzschicht eine steigende Axialgeschwindigkeit, aber konstante Ab-
stromwinkel der Hauptstromung beobachtet. Die Umfangskomponente der
Absolutgeschwindigkeit und damit verbunden die Arbeitsumsetzung im Ver-
dichter sinken. Die Verdréangungsdicke und die Impulsverlustdicke der Grenz-
schicht wachsen mit gréfler werdendem Spalt.
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Zhu et al.

Zhu et al. untersuchten in [2I] die Spaltregion eines Axialventilators bei den
Spalten S/l = 0.66 %, 1.98 %, 3.96 % experimentell und rechnerisch. Es wurde
beobachtet, dass durch die Mischung von Spalt- und Hauptstrémung ein Blo-
ckadegebiet mit niedrigen Axialgeschwindigkeiten entsteht. Zusétzlich wur-
de gezeigt, dass bei einer VergroBerung des Spalts eine Riickstromung mit
Cax < 0 im Schaufelspitzenbereich stattfindet.

Zusammenfassend lassen sich die bisher vorhandenen Modelle anhand der
unterschiedlichen physikalischen Effekte, auf deren Basis der Spaltverlust be-
rechnet wird, einteilen. Erstens die aufgefiihrten Spaltverlustmodelle, die auf
dem induzierten Widerstand durch den Spaltwirbel beruhen. Basierend auf
den von Betz und Prandtl geschaffenen physikalischen Grundlagen wurden
die Modelle im Laufe der Zeit lediglich durch die wachsende Menge an experi-
mentellen Untersuchungen mittels empirisch bestimmter Faktoren angepasst.
Im Fall von Lakshminarayana wurde das Modell durch einen zweiten Teil er-
weitert, der Verluste durch radiale Strémungen, die infolge viskoser Kréfte
dissipiert werden, abbildet. Uberlegungen von Rains, wonach die in der Spalt-
stromung gebundene kinetische Energie als Verlust aufgefasst wird, fiihrten
zu einem zweiten physikalischen Effekt, auf den zahlreiche Spaltverlustmodel-
le aufbauen. Teilweise wurden diese noch durch Modelle, welche die Verluste
im Spalt abbilden, erweitert. Ein weiterer physikalischer Effekt, auf dem vie-
le Spaltverlustmodelle beruhen, ist der Mischungsverlust zwischen der Spalt-
und der Hauptstromung. Dieser wurde erstmals von Denton als alleinige Ur-
sache fiir die Spaltverluste in axialen Turbomaschinen angegeben. Von Storer
und Cumpsty wurde die Schergrenzschicht zwischen den beiden Stromungen
als Hauptursache fiir die Verluste identifiziert. Generell gibt es zahlreiche
Ansiitze zur Beschreibung der Spaltstromung, die jedoch meist sehr komplex
sind und vielfdltige Auslegungs- und Geometrieparameter benétigen.



Kapitel 3

Ventilatorakustik

Neben den Spaltverlusten im Hinblick auf Wirkungsgrad und Druckaufbau
zeigt sich auch im Bereich der Akustik ein grofler Einfluss des Spalts. Die
durch den Spaltwirbel erzeugten Geschwindigkeitsfluktuationen stellen eine
dominante Schallquelle dar, insbesondere wenn sie mit Druck- bzw. Saugseite
der Rotorschaufeln der eigenen oder einer nachfolgenden Schaufel der glei-
chen Stufe interagieren. Im Folgenden wird zuerst auf generelle Mechanismen
der Schallentstehung in Turbomaschinen eingegangen, bevor detailliert der
Spaltlarm und im Weiteren Moglichkeiten zur Schallminderung vorgestellt
werden.

3.1 Mechanismen der Schallentstehung

Nach Carolus [22] kann Schall in Stromungen aerodynamisch durch drei Me-
chanismen erzeugt werden:

e durch Fluidverdrangung,
e durch Krifte auf umstromte Fléachen,

e durch Turbulenz in der freien Strémung.

Bei axialen Turbomaschinen wirken alle drei Mechanismen:

e Verdringung von Fluid durch die endlich dicken Schaufeln, wenn sie
sich im Fluid bewegen (Monopolcharakter),

e Krifte auf die umstromten Oberflichen, insbesondere auf die Schaufeln
aufgrund vielféltiger Stromungsphédnomene (Dipolcharakter),

14
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e Turbulenz in der freien Stromung, z.B. in der Anstromung (Quadru-
polcharakter).

Fir Ma = u,/a < 0.6 kann nach Deming [23] und Diprose [24] die Fluid-
verdrangung und nach Goldstein, Rosenbaum und Albers [25] fiir Ma < 0.8
die Turbulenz als Schallquelle vernachléassigt werden. Bei Ventilatoren, die
iiblicherweise bei Ma < 0.3 betrieben werden, sind die Kréifte auf die um-
stromten Oberflichen des Rotors und anderer feststehender Teile fiir die
Schallentstehung maflgeblich.

Weiter kann in der Schallentstehung zwischen stationéren und instationéren
sowie schaufelgebundenen und schaufelungebundenen Kréften unterschieden
werden. Eine vereinfachte Darstellung der Klassifizierung der Kriéfte als Schall-
quellen bei Ventilatoren gibt Tabelle[3.1], eine detailliertere Version findet sich
in [22].

‘ Schaufelungebunden ‘ Schaufelgebunden ‘ Schallform
stationér Drehklang tonal
instationér | Rotor-Stator- tonal

Interaktion
Turbulenz in der | breitbandig
Zustromung
Hinterkantenschall breitbandig
Wirbelablésung im tonal-
Nachlauf breitbandig
Sekundarstromungen: Riickstromung, tonal-
Spaltstrémung, etc. breitbandig

Tabelle 3.1 — Klassifikation der Kriéfte als Schallquellen bei Ventilatoren

3.2 Rotierende Druckfelder bei Axialventila-
toren

Drehklang

Der mit der Winkelgeschwindigkeit €2 = 27n rotierende Rotor mit z dquidis-
tant in Umfangsrichtung angeordneten Schaufeln erzeugt ein ebenfalls mit 2
rotierendes Druckfeld mit z charakteristischen Knoten. Ein stationérer Be-
obachter im ruhenden Bezugssystem erfahrt eine zeitliche Druckfluktuation
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mit O
z

BPF = 5 = AN (3.1)
Die Frequenz dieser Druckfluktuation wird im Folgenden Drehton bzw. Bla-
de Passing Frequency (BPF) genannt. Carolus schreibt in [22], dass die
Druckfluktuationen in Realitéit nicht harmonisch sind, sondern die Details
des Stromungsfeldes letztlich die Form des 27z - periodischen Druckfelds
bestimmen. Diese lassen sich durch eine Fourier-Analyse als einfaches diskre-
tes Spektrum harmonischer Schwingungen darstellen. Der Drehton und die

hoheren harmonischen Frequenzen bilden den Drehklang des Rotors.

Rotor-Stator-Interaktion

Nach Carolus sind mehrere Mechanismen der Interaktion moglich, wenn ro-
tierende (,,Rotor*) und stehende (,,Stator®) Teile in einem System in Wech-
selwirkung treten:

e Nachlauf der Rotorschaufeln trifft auf stehende Teile (z.B. Streben,
Nachleitrad,...),

e Nachlauf von stehenden Teilen wird vom Rotor zerhackt.

Die Interaktion des Rotors mit einer ungleichférmigen Geschwindigkeitsver-
teilung in der Zustromung kann im weiteren Sinn ebenfalls als eine Rotor-
Stator-Interaktion aufgefasst werden. Bei Tyler und Sofrin [26] werden die
Rotor-Stator-Interaktion und die resultierenden rotierenden Druckfelder in
einem Axialverdichter untersucht. Tyler und Sofrin zeigen, dass sich das
Druckfeld ebenfalls aus einer Summe von Harmonischen zusammensetzt, die
wiederum aus einer Reihe von elementaren rotierenden Druckfeldern der Um-
fangsordnung m bestehen. Diese rotieren jeweils mit unterschiedlicher Win-
kelgeschwindigkeit und sind 27wm-periodisch. Bei ganzzahligen Vielfachen von
Rotor- und Statorschaufeln gibt es eine besonders hohe Anzahl von Koinzi-
denzen, die Ursache fiir hohe tonale Schalldriicke sein kdnnen.

3.3 Stromungsinduzierter Schall auftriebser-
zeugender Flachen

Carolus [22] unterscheidet beim stromungsinduzierten Schall zwischen drei
Mechanismen, die fiir alle auftriebserzeugenden Fliachen gelten. Entscheidend
ist die instationdre Geschwindigkeit des Fluids relativ zur Fléache. Es ist al-
so nicht zwischen ruhenden oder bewegten Flédchen zu unterscheiden, da die
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instationdren Stromungsphédnomene immer flichengebunden sind. Der Cha-
rakter des Stromungsfelds ist stark ortsabhéngig, weswegen die Schallent-
stehungsmechanismen ebenfalls ortsabhéngig sind. Insbesondere die Réander
der auftriebserzeugenden Flidchen sind elementar fiir die Schallentstehung.
Im Folgenden werden analog zu Carolus [22] und Schneider [27] die wichtigs-
ten Schallentstehungsmechanismen am Beispiel eines umstromten Tragfliigels
erldutert.

Interaktion der Schaufeln mit der Zustromturbulenz

Neben der Anstrémgeschwindigkeit ¢ und dem Turbulenzgrad Tu =
bestimmt der integrale Léngenmaflstab der Turbulenz A als Maf fiir die
Grofe einer kohédrenten turbulenten Struktur, z.B. eines Wirbels, mafigeblich
den Frequenzbereich des erzeugten Schalls. Wéahrend die mit dem Turbulenz-
grad einhergehende Geschwindigkeitsschwankung eine stochastische Anderung
des Profilanstellwinkels und damit breitbandige Schallabstrahlung erzeugt,
ist der integrale Langenmaflstab fiir einen kleineren Frequenzbereich verant-
wortlich. Hier miissen nach Wagner et al. [28] zwei Grenzfélle unterschieden
werden: Bei einer grofien turbulenten Struktur A/l > 1, die sich mit der
Geschwindigkeit ¢ bewegt und auf ein Profil mit der Sehnenldnge [ trifft,
beeinflusst der Wirbel die komplette Schaufelbelastung und erzeugt so nie-
derfrequenten Schall. Unter der Annahme, dass sich die Gestalt des Wirbels
nicht dndert, l4sst sich die erzeugte Frequenz nach Carolus [22] durch f = ¢/A
bestimmen. Fiir eine kleine turbulente Struktur mit A/l < 1 wird nur eine
lokale Veranderung der Schaufelbelastung und damit héherfrequenter Schall
erzeugt.

Turbulente Grenzschicht

Hinter dem Transitionspunkt bildet sich auf der Oberfliche einer Schaufel
eine turbulente Grenzschicht aus, die bei niedrigen Machzahlen eine rela-
tiv ineffektive Schallquelle darstellt. Durch die Interaktion mit einer in der
Stromung befindlichen Kante, an der eine Schallstreuung stattfindet, bildet
sich eine sehr effiziente Schallquelle [28]. Bei Turbomaschinen strahlt die
Hinterkante der Schaufel insbesondere bei Grenzschichtablosung durch grofie
Profilanstellwinkel sowie einer scharfen Hinterkante sehr viel Schall ab.

Wirbelablésung an der Schaufelhinterkante

Die Schallentstehung durch Wirbelablosung bei der Umstrémung von Fest-
korpern ist von Geometrie und Reynoldszahl abhéngig. Bei laminarer Grenz-
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schicht entsteht tonaler Schall durch einen Riickkopplungsmechanismus zwi-
schen Nachlauf und laminarer Umstromung [22]. Die Frequenz f = St¢/L ist
abhéngig von der Strouhalzahl St, einer charakteristischen Lénge L und der
Anstromgeschwindigkeit c. Der ,singende Draht“ oder das Pfeifen des Win-
des sind in der Regel auf diesen Mechanismus zuriickzufiihren. Nach Carolus
[22] bestimmen bei turbulenter Profilumstrémung die Grenzschichtdicke und
die geometrische Dicke der Hinterkante die Wirbelstirke und so die Frequenz
der abgehenden Wirbel. Bei der Rotation einer Schaufel entstehen aufgrund
der radiusabhéngigen Umfangsgeschwindigkeit T6éne verschiedener Frequen-
zen, die sich zu einem verbreiterten Peak im Spektrum iiberlagern. Kamaier
[29] und George [30] zeigen, dass die Wirbelablésung als Larmquelle nur vor-
handen ist, sofern zumindest die Grenzschicht einer Schaufelseite iiber eine
gewisse Lauflinge laminar ist. Durch Turbulenzerzeuger z.B. an der Schaufel-
vorderkante [31, B2] kann so die periodische Fluktuation im Schaufelnachlauf
eliminiert werden.

Rotierende Instabilitiat als Schallquelle

Von Kameier [29] wird die rotierende Instabilitét in axialen Stromungsma-
schinen als Larmquelle untersucht. In instationdren Messungen des Wand-
drucks und des Druckes an mehreren Schaufeln eines Axialventilators ldsst
sich das Muster einer rotierenden Instabilitdt erkennen. Sie rotiert mit der
Rotationsfrequenz {25 entgegen der Drehrichtung des Rotors. Im Frequenz-
spektrum des Schallfernfeldes zeigt sich dementsprechend ein breitbandiger
Peak um die Frequenz f = Qg + 2 mit der Drehfrequenz €2 des Rotors. Von
Kameier und Neise wird in [33] gezeigt, dass rotierende Instabilitéit nur dann
als Stromungsphénomen auftritt, wenn eine Riickstréomung iiber die Stufe
vorhanden ist. Wenn die Riickstromung stark genug ist, um die axiale Ge-
schwindigkeit in der Nédhe der Schaufelspitze zu iiberlagern, tritt eine sich
in Umfangsrichtung fortpflanzende Wirbelablosung auf. Wenn die azimuta-
le Wellenldnge des Wirbels gleich der Schaufelteilung ¢ ist, tritt eine starke
Interaktion mit den Schaufeln auf, welche zu starken Schallemissionen fiihrt.
Bei weiterer Androsselung der Turbomaschine tritt eine rotierende Ablosung
der Stromung iiber die komplette Hohe der Schaufel auf.

3.4 Schall durch den Blattspitzenwirbel

Der Blattspitzenwirbel entsteht durch eine Scherstromung iiber die Blatt-
spitzen des Rotors, bedingt durch die Druckdifferenz zwischen Druck- und
Saugseite. Die Scherstromung wird stromab durch die iiberlagerte Haupt-



3.4. SCHALL DURCH DEN BLATTSPITZENWIRBEL 19

stromung in axialer Richtung umgelenkt. Nach Khorrami et al. [34] verur-
sacht der Blattspitzenwirbel durch zwei Mechanismen Schall, diese werden
mit Blattspitzenwirbel-Stator-Interaktionslarm und Blattspitzeneigenldarm be
zeichnet. Die Interaktion mit dem Stator durch das inhomogene Feld, das un-
ter anderem durch das lokale Druckminimum im Kern des Wirbels verursacht
wird, geschieht nach dem in Kapitel beschriebenem Mechanismus.

Erste allgemeine Untersuchungen zur spaltabhéngigen Larmemission von Axi-
alventilatoren wurden von Marcinowski im Jahr 1958 durchgefiihrt [35]. Bei
einer Vergroflerung des Laufradspalts wird neben grofien aerodynamischen
Einbuflen auch ein starker Anstieg der emittierten Schallleistung festgestellt.
Im Frequenzspektrum zeigt sich bei den unterschiedlichen Konfigurationen
ein Frequenzbereich, der mit zunehmendem Spalt anwéchst und sich zu klei-
neren Frequenzen bewegt.

Weitere Untersuchungen des Spaltgerduschs an Axialventilatoren finden sich
bei Longhouse [36]. Eine Reduzierung der Spaltweite von s = S/D, = 0.2%
auf 0.01% mit D, = 0.356m brachte eine Minderung des A-bewerteten
Gesamtpegels um 15dB(A). Die Absenkung des Schallpegels erfolgt sowohl
breitbandig als auch diskret. Das aerodynamische und akustische Optimum
wird in [36] mit der geringsten Spaltweite erzielt. Die Installation eines fiir
jeden Ventilator individuellen, mitrotierenden Rings um die Schaufelspitzen
konnte den emittierten Schallpegel um 12 dB(A) senken.

Yamamoto und Imaichi fiihrten eine Untersuchung sowohl des Wirbelge-
riauschs als auch der laminaren Wirbelablosung durch [37]. Das Spaltgeriusch
wird erst ab Frequenzen oberhalb von 500 Hz gemessen und konnte um 6 dB
bei einer Reduzierung der Spaltweite von s = S/D, = 1% auf 0.5% bei
D, = 1.2m gesenkt werden. Im Frequenzbereich von 140 Hz bis 650 Hz wird
das Spektrum von den Wirbelablosungen dominiert.

Von Fukano und Yang [38] konnten mittels Hitzdrahtmessungen die Ge-
schwindigkeitsverteilung und -schwankungen des Blattspitzenwirbels bei ver-
schiedenen Betriebspunkten gemessen werden. Die Ergebnisse zeigen, dass
der Blattspitzeneigenldrm zum einen durch die Interaktion des Wirbels mit
der Saugseite der eigenen Rotorschaufel, zum anderen mit der Druckseite
der folgenden Schaufel verursacht wird. Da bei einer Drosselung des Ven-
tilators der Winkel zwischen der Schaufel und der Wirbeltrajektorie durch
die abnehmende Axialkomponente c,, grofier wird, wirkt dieser Larmentste-
hungsmechanismus vor allem im Teillastbereich des Ventilators. Zusétzlich
kann die folgende Schaufel zu Schwingungen angeregt werden und so eben-
falls Schall erzeugen. Weiterhin wird in [38] gezeigt, dass die Frequenz des
Peaks, der durch den Wirbel verursacht wird, proportional zur Rotordrehzahl
ist
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Dies konnte im Rahmen dieser Arbeit bei experimentellen akustischen Unter-
suchungen verschiedener Reynoldszahlen am Axialventilator ebenfalls belegt
werden. Durch die Variation des Volumenstroms bei verédnderlicher Reynolds-
zahl und Spaltweite konnte zusétzlich die Abhéngigkeit von C, = f(¢,s)
gezeigt werden (siche Abbildung auf Seite .

Die Autoren in [38] erwéhnen jedoch nicht, auf welcher theoretischen Grund-
lage sie zu dem Schluss aus Gleichung [3.2] kommen. Deshalb wurde von Metz-
ler [39] gepriift, inwiefern dieser Vorschlag konform zum Biot-Savart-Gesetz
ist. Nach dem ersten Helmholtzschen Wirbelsatz konnen endlich bzw. hal-
bunendlich lange Stiicke eines Wirbelfadens nicht isoliert bestehen, sondern
miissen Teilstiicke eines in sich geschlossenen oder beidseitig unendlichen
Wirbelfadens sein [40]. Fiir die induzierte Geschwindigkeit u, eines geraden

unendlich langen Wirbelfadens mit der Zirkulation I' = 39 u; dz; im Abstand
ct)
r gilt infolge des Biot-Savart-Gesetzes

Up = —— (3.3)

2

Aus dem Kutta-Joukowsky-Theorem fiir den Auftrieb A = —pwI folgt mit
A = cp p/2w? 1 und Gleichung

weal weal
r — b . r — . 3.4
Y Ay W w 42 (3-4)

Wobei A die Auftriebskraft, w die ungestorte Anstromgeschwindigkeit, ca
der Auftriebskoeffizient, w, die Wirbeldrehfrequenz und [ die Sehnenlédnge
sind. Aus der Durchflusszahl ¢ = V /Au folgt ¢ ~ u und damit f, = C,Q
mit C,, = C, (¢, 1, ca). Von Fukano und Yang [38] wird gezeigt, dass mit sin-
kendem Durchsatz die Ausdehnung des Spaltwirbels zunimmt und sich da-
her die Umfangsfrequenz des Spaltwirbels zu niedrigeren Werten verschiebt.
Gleiches gilt fiir eine Zunahme der Spaltweite. Eine Verschiebung der akusti-
schen Spaltfrequenz konnte in den experimentellen Untersuchungen ebenfalls
gezeigt werden (siehe Kapitel @ Mittels numerischen Simulationen unter
anderem in Kapitel kann dies auf eine deutliche Ausdehnung der Quer-
schnittsfliche des Spaltwirbels zuriickgefiithrt werden.

Differenzierung von Riickstrom- und Blattspitzenwir-
belgeriusch
Neben dem Wirbel tritt im Blattspitzenbereich eine betriebspunkt- und spalt-

groflenabhéngige Riickstromung iiber die Ventilatorstufe auf. Diese wird un-
ter anderem von Kameier in [29] untersucht, wobei er das Riickstrom- und
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Blattspitzenwirbelgerdusch unter dem Oberbegriff Spaltgerdusch zusammen-
fasst. Nach dem aktuellen Stand der Forschung lésst sich das von ihm be-
schriebene Spaltgerausch jedoch in mehrere Gerduschquellen unterteilen. [3§]
zeigt die Erhdhung der Druckfluktuationen sowohl auf der eigenen als auch
auf der folgenden Schaufel. Zusétzlich werden die benachbarten Rotorschau-
feln im Teillastbereich durch den auftreffenden Wirbel zu Schwingungen an-
geregt.

In Khorrami et al. [34] wird die Interaktion des Blattspitzenwirbels mit dem
Stator differenziert betrachtet. Kameier und Neise beschreiben in [41] die
Auswirkung der Riickstromung auf die Gerduschemission von Turbomaschi-
nen. Da Spaltwirbel und Riickstrémung als Schallquellen zumeist gemein-
sam als Gerduschquelle auftreten, liefert Kameier [29] mit dem Einbringen
eines Rechteckprofils im Riickstrémgebiet einen Ansatz zur Trennung der
Phénomene. Dies fiihrt zu einer Absenkung des in [29] als Spaltgerdusch be-
zeichneten Frequenzpeaks. Eine zusétzliche Absenkung des Spaltgerduschs
sowie eine breitbandige Absenkung im Frequenzbereich oberhalb davon wur-
de durch einen Turbulenzerzeuger im Spalt erreicht.

Fukano und Yang [38] zeigen, dass der Blattspitzenwirbel prinzipiell breitban-
dige Frequenzspektren erzeugt. Daraus zieht Metzler [39] den Schluss, dass
der von Kameier als Spaltgerdusch beschriebene Peak von der Riickstromung
dominiert wird und die Stérung des Blattspitzenwirbels eher breitbandigere
Gerauschreduktionen oberhalb des Spaltgerduschs zur Folge hat. Dies folgt
unter der Annahme, dass mit dem Rechteckprofil primér die Riickstromung
und mit dem Turbulenzerzeuger der Blattspitzenwirbel und Riickstromung
gleichermaflen beeinflusst wird.

Camussi et al. [42] werten die Messergebnisse der Druckfluktuationen im Nah-
und Fernfeld sowie die Geschwindigkeitsfluktuationen eines einzelnen NACA
5510-Schaufelprofils mit Hilfe der Wavelet-Analyse aus, die in der Turbulenz-
forschung fiir das Auffinden von kohérenten Strukturen verwendet wird. Es
wird gezeigt, dass auf der Schaufelspitze zwischen 40 % und 60 % der Seh-
nenlénge verschieden grofie Wirbelstrukturen generiert werden, die entlang
der Schaufelspitze und iiber die Hinterkante gleiten. Die dabei entstehenden
starken Druckfluktuationen im Spaltgebiet sorgen vor allem an der Hinter-
kante zu einer extremen Schallabstrahlung. Zusétzlich strahlen die Wirbel
verschiedener Gréfle bereits beim Gleiten durch den Spalt hochfrequenten
Schall ab. Mit gréflerem Spalt erhohen sich die Amplituden der Druckfluk-
tuationen und damit der Breitbandlarm. Es wird zudem gezeigt, dass die
Schallleistung mit der 5. Potenz der Strémungsgeschwindigkeit zunimmt, was
kennzeichnend fiir die Gerduschentstehung durch turbulente Wirbel ist, die
iiber eine Kante gleiten.
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3.5 Passive Schallminderungsmafinahmen

Als passive Schallminderungsmafinahmen werden im Rahmen dieser Arbeit
alle Mainahmen verstanden, die ohne das Einbringen von zusétzlicher Ener-
gie in das betrachtete System funktionieren.

Schaufeldesign

Carolus beschreibt in [43] den Einfluss von in Richtung der Anstrémgeschwin-
digkeit gesichelten Schaufeln. Es wurde ein Hochdruck- und ein Niederdruck-
ventilator jeweils mit einer Vorwéartssichelung und ungesichelten Schaufeln
untersucht. Durch eine Vorwértssichelung der Schaufeln wird die Meridian-
geschwindigkeit und damit der Durchfluss an der Schaufelspitze verringert
und im Nabenbereich erhoht. Durch den verdnderten Abstromwinkel wird die
Schaufel im Nabenbreich aerodynmisch entlastet, was einem Strémungsabriss
entgegenwirkt. Mit Hilfe der Vorwértssichelung kann der Abrisspunkt des
Ventilators zu geringeren Volumenstromen verschoben werden. Dadurch wird
zusétzlich der fiir diesen Bereich charakteristische Anstieg der Schallleistung
zu geringeren Volumenstrémen verschoben.

Versuche zur Reduzierung des emittierten Schalls durch Anbringen eines
gezackten Blechprofils an der Schaufelvorderkante sind bei Longhouse [32]
zu finden. Bei einer gleichzeitigen Wirkungsgraderhohung um 3 % kann der
Larm durch Wirbelablésung, der sich in einem Peak im Frequenzspektrum
zeigt, signifikant reduziert werden. Die gemessenen Frequenzspektren zeigen
zusétzlich eine breitbandige Absenkung, insbesondere zwischen 8 kHz und
16 kHz, was auf eine Reduzierung des Hinterkantenlérms zuriickgefiihrt wer-
den kann.

In Analogie eines Eulenfliigels hat Soderman [31] ebenfalls ein gezacktes Pro-
fil an der Schaufelvorderkante iiber die gesamte Schaufelhohe eines Propel-
lers angebracht. Die Reduktion des emittierten Larms von bis zu 4 dB wird
mit der Produktion von Wirbeln auf der Saugseite und der Erzeugung ei-
ner turbulenten Grenzschicht auf der Druckseite erklért. Dadurch werden
die Ablosegebiete verringert und die periodischen Fluktuationen im Schau-
felnachlauf eliminiert.

Von Khorrami et al. [34] wird ein pordses Material im Blattspitzenbereich
der Rotorschaufeln des Fans eines Triebwerkes eingesetzt. Dies bewirkt eine
Verlagerung des Ansatzpunktes der Spaltwirbeltrajektorie in Richtung der
Stromung und in Umfangsrichtung von der Schaufel weg. Dies fithrt nach
[34] zu einer Verringerung des durch den Rotor verursachten Lérms, da der
Spaltwirbel dadurch in einem kleineren Bereich mit dem Schaufelspitzen-
bereich interagiert. Fiir die Konfiguration mit und ohne Rotor Treatment
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in Form des porosen Materials konnte die Formierung eines sekundéaren Wir-
bels erkannt werden, der bei Ablésung der Wandgrenzschicht im Spaltbereich
entsteht und in entgegengesetzter Richtung des Spaltwirbels rotiert. Durch
den Einfluss des Rotor Treatments verringert sich die Intensitiat beider Wir-
bel. Insbesondere stromab der Schaufelhinterkante ist der Unterschied der
beiden Konfigurationen zu erkennen. Da diese Position entscheidend fiir die
Rotor-Stator-Interaktion ist, erwarten die Autoren eine deutliche Reduktion
der emittierten Schallleistung.

Corsini et al. [44] untersuchten experimentell und numerisch die Wirkung
zweier Varianten von Endplatten, die sie an den Schaufelspitzen des Ro-
tors eines Axialventilators anbrachten. Beide Konfigurationen verursachen
iiber groflen Teilen des Betriebsbereiches ein leichtes Absinken der Total-
druckerhohung, aber einen Anstieg des Wirkungsgrades. Sowohl der tonale
als auch der breitbandige Larm kann durch die Modifikation der Rotorschau-
feln vermindert werden. Die numerische Simulation zeigt im Falle der Basis-
konfiguration ohne Endplatten die Entstehung zweier Spaltwirbel und eines
an der Schaufelspitze ansetzenden dritten Wirbels. Die Endplatten an den
Schaufelspitzen fithren zu einer Minderung der Spaltstromung sowie zu einer
Reduktion der kinetischen Rotationsenergie der Wirbel. Bei diesen Konfigu-
rationen bildet sich eine Wirbelstruktur in der Ndhe der Druckseite aus.
Yang und Jie [45] untersuchten 2007 Aerodynamik und Akustik einer nu-
merisch optimierten, vorwérts gesichelten Schaufel eines Niederdruckventila-
tors, im Vergleich zu einer Schaufel mit geradlinigen Kanten. Sie konnen im
Betriebspunkt fiir die gesichelte Schaufel eine Wirkungsgradverbesserung um
1.27 % messen. AuBlerdem erreichen sie eine Reduktion des Schallleistungspe-
gels um 6 dB. Die gesichelte Schaufel vergréflert den stabilen Arbeitsbereich
der Maschine. Bei Volumenstromen in Nahe des Abrisspunktes messen sie fiir
die numerisch optimierte Schaufel jedoch schlechtere Wirkungsgrade als mit
der herkommlichen. Sie erkldren dies mit einer Umverteilung der Flussrate
und des Druckes zur Schaufelmitte in radialer Richtung. Hierdurch verringern
sich die Verluste im Naben- und Blattspitzenbereich.

Casing Treatment

Grundsétzlich versteht man unter einem Casing Treatment jegliche Form von
Einflussnahme auf die akustischen und aerodynamischen Eigenschaften einer
Turbomaschine durch gezielte, funktionsorientierte Gestaltung des Gehéuses.
Der einfachste Fall ist die Anpassung des Laufradspalts S, wodurch sowohl
die Aerodynamik als auch die Akustik beeinflusst werden kann, was in den
Messergebnissen in Kapitel [6] gezeigt wird.

Die positive Beeinflussung von Aerodynamik und Akustik durch Anbrin-
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gen eines mitrotierenden Rings an der Rotorschaufel sowie einer Zarge am
Gehéuse in [32] filhrt zu einer Reduzierung des Larmpegels um 12dB(A).
Von Hathaway [46] wird die Wirkungsweise selbst-rezirkulierender Casing
Treatments gezeigt. Mit Hilfe numerischer Simulation an einem Fan-Rotor
eines Triebwerks wird gezeigt, dass sowohl die Ableitung (engl.: bleed) impuls-
armen Fluids aus der gehdusenahen Stromung im Bereich des Laufrades als
auch die Zufuhr (engl.: injection) energiereichen Fluids in Gehdusendhe am
Stufeneintritt in der Lage sind, das Blockadegebiet im Blattspitzenbereich zu
vermindern. Das Blockadegebiet besteht aus einer Ansammlung Fluids nied-
rigen relativen Totaldrucks, das bei Anndherung an den instabilen Betriebs-
bereich rasch anwéchst. Ursache fiir die Entstehung des Blockadegebiets sind
nach [46] die energiearme Grenzschichtstromung sowie der Spaltwirbel. Reine
,bleed port Casing Treatments“ zeigten in den meisten Féllen einen positiven
Einfluss auf den Wirkungsgrad, den erzielten Totaldruckanstieg und den sta-
bilen Arbeitsbereich. Ein rezirkulierendes Casing Treatment, bestehend aus
einem bleed und einem injection port, wirkte sich sowohl auf die erzielbare
Totaldruckerh6hung als auch auf den Wirkungsgrad positiv aus. Hathaway
konnte zeigen, dass die Ursache hierfiir in einer Reduktion des Blockadege-
biets in der gehdusenahen Stromung liegt, die es dem Blattspitzenbereich
ermoglicht, vermehrt und effizienter am Druckaufbau teilzunehmen.
Emmrich et al. [47] erforschten an einem einstufigen Axialverdichter den Ein-
fluss eines Casing Treatments mit 152 in axialer und radialer Richtung schrig
eingebrachten Nuten, die iiber eine Offnungsfliche von 65 % in einen dahin-
terliegenden Hohlraum fithren. Das untersuchte Casing Treatment zeigte sich
in der Lage, den stabilen Arbeitsbereich des Verdichters deutlich zu erwei-
tern, verursachte jedoch einen Riickgang des Wirkungsgrades. Das maximal
erreichbare Totaldruckverhiltnis konnte leicht angehoben werden. Emmrich
et al. konstatieren einen positiven Einfluss des Casing Treatments auf den
Inzidenzwinkel im Blattspitzenbereich und eine damit einhergehende Entlas-
tung desselben. Daraus resultiere eine verminderte Neigung zu Stromungsab-
l6sungen an der Schaufelsaugseite, jedoch auch eine stirkere Belastung der
Stromungsgebiete in der restlichen Schaufelpassage. Emmrich et al. vermerk-
ten eine Stabilisierung der gehdusenahen Strémung durch das Casing Treat-
ment sowie die Reduktion des dort entstehenden Blockadegebiets. Durch Auf-
tragung ensemble-gemittelter Totaldruckverteilungen {iber der Schaufelpas-
sage identifizierten Emmrich et al. das Auftauchen von Gebieten niedrigen
Totaldruckes mit stark periodischem Charakter, das sie dem Entweichen und
Wiedereintritt des Fluids in und aus den Nuten zuschreiben. Die Frequenz
dieser periodischen Druckschwankungen ergibt sich nach Emmrich et al. aus
einer Multiplikation der Blattfolgefrequenz mit der Anzahl der eine Schau-
felpassage iiberdeckenden Nuten.
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Um die Riickstromung im Blattspitzenbereich zu unterbinden, wird von Ka-
meier [29] dort ein Streifen eines pordsen Materials eingebracht. Die Mes-
sergebnisse zeigen, dass das Spaltgerdusch mit dieser Methode effektiv re-
duziert werden kann. Es werden sowohl die Wanddruckspannungen als auch
der Schalldruck im Ausblaskanal gemessen. In den Frequenzspektren beider
Messgroflen kann der Peak des Blattspitzenwirbels auf das Niveau des breit-
bandigen Rauschens geddmpft werden und verschwindet somit. Noch bessere
Ergebnisse werden durch Einbringen eines Turbulenzerzeugers in Form eines
Klettbands im Gehé&usespalt erzielt. Das Frequenzspektrum des gemessenen
Schalldrucks zeigt eine Senke anstelle des Spaltgerdusches und im weiteren
Verlauf breitbandige Pegelabsenkungen in den héheren Frequenzbereichen.
Zudem misst der Autor iiber den gesamten stabilen Arbeitsbereich der Ma-
schine Wirkungsgradverbesserungen um bis zu 8 %.

Zusammenfassend zeigt sich, dass es sehr viele Ansétze gibt um die Aero-
dynamik und die Akustik von Turbomaschinen positiv zu beeinflussen. Ei-
ne reale Vergleichbarkeit der Wirksamkeit ist aufgrund der Vielzahl an un-
tersuchten Turbomaschinen nicht gegeben. Die unterschiedlichen Reynolds-
und Machzahlbereiche verbunden mit deutlich abweichenden Druckniveaus
und Wirkungsgraden machen einen Vergleich auf Seiten der Aerodynamik
unméglich. Im Bereich der Akustik ist eine Ubertragung auf andere Maschi-
nentypen ebenfalls nicht moglich, da wie in Kapitel beschrieben alleine
die unterschiedlichen Machzahlen fiir deutlich verdnderte Schallentstehungs-
mechanismen sorgen.



Kapitel 4

Prifstand

Die nicht anders gekennzeichneten Messungen im Rahmen dieser Arbeit wur-
den an einem Axialventilatorpriifstand fiir Akustikmessungen durchgefiihrt.
Dieser entspricht den in DIN EN ISO 5136 [48] spezifizierten Anforderungen
an die Ermittlung der von Ventilatoren und anderen Strémungsmaschinen in
Kanéle abgestrahlten Schallleistung. Im Folgenden wird auf den detaillier-
ten Aufbau des Priifstands (Kapitel sowie die in den Untersuchungen
variierten Parameter (Kapitel eingegangen.

4.1 Aufbau des Priifstands

Abbildung zeigt schematisch den Priifstand fiir die akustischen und aero-
dynamischen Untersuchungen von Axialventilatoren im Rahmen dieser Ar-
beit. Die Gesamtléinge des Priifstands, der auf einem Geriist in 4 m Héhe mon-
tiert ist, betrdgt 23.92m. Die Ventilatorstufe befindet sich in einem 20.49 m
langem Kanal, an dessen Enden reflexionsarme Kanalabschliisse installiert
sind. Eine Einlaufdiise ermoglicht die Bestimmung des Volumenstroms, der
bei konstanter Ventilatordrehzahl mittels einer halbkugelférmigen Drossel
am Auslass variiert werden kann. Die Messebenen der Mikrofone befinden
sich 4.32 m saugseitig (SS) und 7.45 m druckseitig (DS) einer definierten Ein-

trittsebene E (siehe Abbildung [4.1(a))).

Ventilatorstufe

In Abbildung ist stellvertretend fiir die untersuchten Konfiguratio-
nen ein Schnittbild durch eine Ventilatorstufe gezeigt. Alle hier untersuch-
ten Ventilatoren haben 9 Rotorschaufeln mit einem Nennauflendurchmesser
D, = 628.54 mm. Je nach Konfiguration variiert die Anzahl der Leitrad-

26
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schaufeln (siehe Tabelle[4.1)). Die Zustromung erfolgt iiber einen 5.3 m langen,
die Abstromung iiber einen 7.8 m langen Stromungskanal mit einem Innen-
durchmesser von jeweils D = 0.634 m. Im Bereich der Ventilatorstufe besteht
das Gehéuse aus drei verstifteten, herausnehmbaren Ringen sowie einem fest
installierten Gehéuse. Dieser modulare Aufbau erlaubt die einfache Modifika-
tion des Priifstands im Falle der Spalt- und Leitradvariation. Saugseitig des
Rotors betriagt der Innendurchmesser des Rings D = 0.634 m, druckseitig
iiber dem Leitrad und im Gehéduse D = 0.63 m. Der Innendurchmesser des
Rings {iber dem Rotor variiert je nach eingestellter Laufradspaltgroe S. Der
feststehende Teil der Ventilatornabe, der auch den Asynchronmotor beinhal-
tet, ist mit zwei Versorgungsrippen und einer Stiitzstrebe am Auflengehéuse
befestigt.

Antrieb

Der Ventilator wird mit einem in der Nabe integrierten wassergekiihlten
Asynchronmotor mit einer maximalen Wellenleistung von 17kW angetrie-
ben. Die Drehzahlregelung erfolgt iiber einen Frequenzumrichter. Die Schall-
emission des Motors wurde in [49] untersucht und der nach [48] vorgegebene
Mindestabstand von 6 dB von Nutz- zu Rauschsignal eingehalten.

Reflexionsarmer Abschluss

Der in Kapitel 4.1 beschriebene Ventilator fordert Luft durch den 20.5m lan-
gen Kanal, der an beiden Enden mit jeweils 3.18 m langen reflexionsarmen
Kanalabschliissen nach [48] versehen ist (siehe Abbildung[4.1(b)). Da sich an
einem Querschnittssprung unterschiedliche Impedanzen einstellen, kommt es
an der Trennflache zu einer partiellen Reflexion des Schalls. Dies verhindern
die reflexionsarmen Kanalabschliisse, indem theoretisch ein Kanal mit un-
endlich langer Ausdehnung simuliert wird. Der detaillierte Aufbau und eine
akustische Vermessung finden sich in [49).

Windkanal

Fiir die Untersuchung der in Tabelle aufgefiihrten Laufradbeschaufelung
s009 wurde der Axialventilatorpriifstand zu einem akustischen Windkanal
umgebaut (siehe Abbildung [4.2)). Die Rotorschaufeln der Konfiguration s008
ohne Leitrad wurden durch stehende unverwundene Schaufeln in der fixier-
ten Rotornabe ersetzt, die im Kanal angestrémt wurden. Der dafiir notwen-
dige Volumenstrom wurde mit einem Hilfsventilator erzeugt, der anstelle der
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(a) Messebenen am Axialventilator (b) Reflexionsarmer Kanalabschluss [48]

Abbildung 4.1 — Schnitt durch die Axialventilatorstufe und den reflexions-
armen Kanalabschluss

Drossel am Austritt des Kanals installiert war. Dieser wurde mittels Dreh-
zahlvariation durch den Frequenzumrichter geregelt.
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Abbildung 4.2 — Der Axialventilatorpriifstand fiir Akustikmessungen mit
Hilfsventilator
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3180 mm
Mikrofon Eintrittsebene Mikrofon
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Abbildung 4.3 — Der Axialventilatorpriifstand fiir Akustikmessungen
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4.2 Variierte Parameter

Neben verschiedenen Schaufeltypen werden im Rahmen dieser Arbeit noch
weitere Parameter variiert. Tabelle gibt einen Uberblick iiber die Varia-
tion der Parameter auf die nachfolgend im Einzelnen eingegangen wird. Bei
allen aufgefithrten Konfigurationen waren neun Laufradschaufeln (LA) in-
stalliert und es wurden die relativen Spalte s = S/D, = 0.1,0.2,0.3,0.5 und
0.8 % untersucht.

LA ‘ v ‘ Leitrad ‘ Re ‘ Aps in ©

s001 | 0.45 | z = 13h 3.46 - 10° —18,-12,—-6,0,6,12
005 | 0.56 | z = 13h, 26v | 2.49 - 106 —12,-6,0,6, 12
s008 | 0.45 | z =0, 13h 1.8, 2.49, 3.46-10° | 0

s009 | 045 | 2=0 1.2, 3.8-10°* 89.9,91.9,94.6

Tabelle 4.1 — Variierte Parameter

Laufradspalt

Die Variation des Laufradspalts zwischen dem rotierenden Laufrad und dem
Gehéuse wird durch Austausch des Gehéduserings iiber dem Laufrad erreicht.
Es stehen fiinf unkonturierte Ringe mit verschiedenen Innendurchmessern
und ein Ring mit perforierter Oberflache, in den ein Ddmmmaterial eingesetzt
werden kann, zur Verfiigung. Die unkonturierten Ringe weisen relative Spalte
von s = S/D, = 0.1,0.2,0.3,0.5 und 0.8 % auf. Der konturierte Ring hat
einen relativen Spalt von s = 0.38 %.

Nabenverhiltnis

Das Nabenverhéltnis v = D;/D, wird durch eine Verdnderung des Naben-
durchmessers D; variiert. Dabei werden alle Nabenbauteile auf den Naben-
durchmesser des Rotors angepasst, wihrend das Auflengehduse unverandert
bleibt.

*Hier wird abweichend von der iiblichen Definition bei axialen Turbomaschinen (Re =
D,u/v) die Reynoldszahl Re = I ¢,x/v mit der Anstromgeschwindigkeit c,x und der Seh-
nenlédnge [ gebildet, da die Profile nicht rotieren.

tDie angegebenen Winkel entsprechen 90° — 3 — f;.
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Schaufelwinkel

Die Verdnderung des Schaufelwinkels A, des Laufrads verletzt die geometri-
sche Ahnlichkeit des Ventilators. Die Messungen bei verschiedenen Schaufel-
winkeln entsprechen folglich Messungen an verschiedenen Ventilatoren. Der
Auslegungswinkel f ist, wie in Abbildung [4.4] zu sehen, bei AfZ; = 0. Bei
jeder Variation des Winkels werden die Schaufeln separat auf den konstan-
ten AuBendurchmesser D, eingeschliffen, so dass der Laufradspalt S iiber
der Sehnenlénge [ konstant ist. Der Anstellwinkel des Leitrads wurde nicht
verandert.

/

Abbildung 4.4 — Definition Profilparameter

Bei der Konfiguration mit Schaufel s009 wurden stehende, unverwundene
NACA 4509 Profile in einem akustischen Windkanal nach Abbildung 4.2 un-
tersucht. Die Profile wurden, wie in Abbildung gezeigt, gegen eine axiale
Anstromung angestellt. Um #hnliche Stromungszustdnde wie an der Schau-
felspitze des rotierenden Systems zu erreichen, wurde der Winkel 90° — 3 — 3,
aus den korrespondierenden Stromungszustdnden an der Schaufelspitze des
rotierenden Systems s008 mit 35 = 17.3° bestimmt. Der Winkel 5 = f(p, D)
ist an der Schaufelspitze bei D = D, nur abhéngig von ¢. Die untersuchten
und in Tabelle angegebenen Winkel entsprechen den Betriebspunkten
v = 0.18,0.22,0.25 der Konfiguration s008.
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b . 90—+

2 Absorberschichten
(Dicke d = 100 mm)

Stahlblech, Dicke 1mm
(Schallharter Abschluss)—

Abbildung 4.6 — Aufbau der Schallddmpferkonfiguration

Leitrad

Das Leitrad wurde durch die Anzahl der Leitradschaufeln variiert. Hierbei
wurden, ausgehend von einer Vollbeschaufelung des Leitrads (1226v) zu ei-
ner Halbbeschaufelung (1z13h), jede zweite Schaufel, zu der Konfiguration
ohne Laufradschaufeln (1z00n) alle Schaufeln entfernt. Der Anstellwinkel der
Leitradschaufeln wurde fiir s = 0° der Rotorschaufeln ausgelegt und blieb
iiber die Variation von f konstant.
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Reynoldszahl

Die Reynoldszahl bei Konfiguration s008 wurde bei einem sonst geome-
trisch &hnlichem Ventilator durch eine Drehzahldnderung variiert. Bei den
stehenden Profilen in Konfiguration s009 wurde die Reynoldszahl abwei-
chend mit der Anstromgeschwindigkeit gebildet, welche durch den Hilfs-
ventilator verdndert werden konnte. Da sich die Umgebungsbedingungen in
der Priifstandshalle zwischen den verschiedenen Messungen nur unwesent-
lich gedndert haben, wurde die Viskositdt in der angegebenen Reynoldszahl
mit Luft bei Standardbedingungen gebildet. Da auch der AuBendurchmes-
ser D, nicht verdndert wurde, trug lediglich die Umfangsgeschwindigkeit zur
Variation der Reynoldszahl bei.

Konturierte Oberfliche und Schalldampfer

Um den am Ventilator entstehenden Schall moéglichst nah an der Quelle
zu mindern, wurde ein Geh&usering konstruiert, der es ermoglicht einen
Schalldampfer direkt iiber dem Rotor des Ventilators zu installieren. Hierbei
wird der austauschbare Gehéusering durch einen konturierten Gehéusering
ersetzt, der die Ddmmmaterialien stromungsseitig abstiitzt. Seine Innenseite
ist als Lochblech ausgefiihrt. Der Aufbau des Schallddmpfers ist in Abbil-
dung zu sehen. Aus den Abmessungen der Perforation ergibt sich ein
Lochfléchenverhéltnis des Rings 0 = Apoen/Ages = 0.6. Um den Einfluss der
konturierten Oberfliche auf die Akustik und die Aerodynamik des Axialven-
tilators zu bestimmen, wurden zwei Referenzkonfigurationen untersucht. Bei
Referenzkonfiguration 1 wird der Schallddmpfer ohne Dédmmmaterial hinter
der Perforation durch eine Folie und ein 1mm starkes Stahlblech luftdicht
und schallhart abgeschlossen (siche Abbildung links). Bei sonst identi-
schem Aufbau wird bei Referenzkonfiguration 2 die Kontur durch Paraffin
verschlossen und im Sinne einer ebenen, gleichméfigen Gehduseoberfliache
nachbearbeitet. Im Falle einer Konfiguration mit Dammmaterial wurde die-
ses mit einer Klebefolie luftdicht und mit einem Stahlblech schallhart ver-
schlossen. In Tabelle sind die Ddmmmaterialien absteigend nach der in
[50] subjektiv festgestellten Luftdurchldssigkeit geordnet.

Die akustischen Eigenschaften der in Tabelle [4.2] aufgefiihrten Ddmmmate-
rialien wurden in einem Impedanzrohr nach Abbildung untersucht. Die
in [50] durchgefithrten Untersuchungen erméglichen eine Aussage iiber die
Reflexions- und Absorptionseigenschaften einer Materialprobe bei senkrech-
tem Schalleinfall unter reproduzierbaren Messbedingungen. An dem kreis-
formigen Rohr mit einer schallharten Innenwand ist seitlich ein Lautsprecher
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Bezeichnung | s din | pin Eigenschaften
in% | mm | kg/m?
Ref. Konf. 1 | 0.38 | - - Konturiertes Gehéuse
Ref. Konf. 2 | 0.38 | - - Kontur verschlossen
Konf. A 0.38 | 100 | 28.2 PES-Vliesstoff (Bez.: FSO0FR)
Konf. B 0.38 | 100 | 8.5 Weichschaumstoff (HR290/71)
Konf. C 0.38 | 100 | 27.2 PUR-Ester-Akustikschaumstoff (521)
Konf. D 0.38 | 100 | 43.6 Recyclingprodukt (R290)
Konf. E 0.38 | 100 | 195.7 | Recyclingprodukt (R616)

Tabelle 4.2 — Untersuchte Schallddmpferkonfigurationen

als Schallquelle angebracht. Vor der ebenfalls schallharten Abschlussplatte
wird die auf den Rohrdurchmesser zugeschnittene Probe eingebracht. Durch
das andere, mit einem reflexionsarmen Abschluss versehene Rohrende wird
mittels eines Stabs ein Mikrofon eingefiihrt, das sich messbar entlang der

Rohrachse verschieben lasst.

~

Abschluss- Probe Sinusgenerator
platte / Mikrofon Lanitsprecher
WA (21 /
\
2] iy
| ! B PR
_\ N Y )
=752
\ K L SRR .§:I>)-_°—)': l
5 b N >
N
] Messskala
le— Messstrecke > 1./2 reflexionsarmer

Abschluss

Abbildung 4.7 — Messaufbau Impedanzrohr [50]



Kapitel 5

Messtechnik und Auswertung

Im Folgenden ist die bei den experimentellen Untersuchungen am Priifstand
verwendete Messtechnik aufgefithrt. Dabei wird zuerst die Messtechnik an
sich und darauf folgend die A/D Wandlung zur digitalen Weiterverarbeitung
erlautert. Das Vorgehen bei der Auswertung der untersuchten Groflen ist in
Kapitel [5.2| beschrieben. Eine detaillierte Untersuchung der Messunsicherheit
findet sich in Kapitel 5.3

5.1 Messtechnik

Pressure Scanner

Die Messung des Drucks der Ringmessleitungen und der Fiinflochsonden er-
folgte mittels eines Netscanners 9116 der Firma Pressure Systems. Der an den
16 Kanélen anliegende Druck kann zeitgleich mittels piezoresistiver Druck-
sensoren aufgenommen werden. Jede Druckmesskammer verfiigt iiber eine
eigene Temperaturkompensation und einen EEPROM-Speicher, um die Ka-
librationsdaten der Drucknivellierung vor Messbeginn zu speichern. Ein in-
tegrierter Mikroprozessor gleicht Nullpunkt-, Messbereichs- und Nichtlinea-
ritatsfehler aus.

Drehmomentmesswelle

Um die Wellenleistung des Ventilators moglichst exakt zu bestimmen, wird
das Drehmoment durch eine fliegend an den Rotor installierte Drehmoment-
messwelle nach VDI 2044 [51] direkt gemessen. Da zusétzlich das Messsignal
mittels Telemetrie iibertragen wird, konnen sdmtliche auf mechanische Rei-
bung zuriickzufiihrenden Verfédlschungen des Moments ausgeschlossen wer-
den. Die Drehmomentmesswelle deckt einen Messbereich von +60 Nm ab.

35
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Einlaufdiise

Der Volumenstrom wird am Eintritt des Priifstandes mit einer Volumen-
strommessdiise nach VDI 2041 [55] bestimmt. Die in Gleichung [5.1] aufge-
fiihrten Korrekturfaktoren wurden durch eine Kalibration bestimmt.

Fiinflochsonden

Mit Hilfe von Fiinflochsonden werden zeitlich gemittelte Stromungsgrofien in
den in Abbildung definierten Messebenen 3 und 4 bestimmt. Durch die
fiinf Druckbohrungen im Kopf der Sonde (siehe Abbildung ist es moglich,
den statischen Druck, den Totaldruck, den Betrag und die Richtung des Ge-
schwindigkeitsvektors der Strémung zu bestimmen. Der Sondenkopf enthélt
eine mittig angebrachte sowie vier {iber den Umfang verteilte Bohrungen und
ist in die Form eines Pyramidenstumpfs gefriast. Aus den Druckverhéltnissen
der einzelnen Bohrungen zueinander werden anhand einer hinterlegten Kali-
bration die Stromungsgrofien bestimmt. Die Fiinflochsonde wurde in einem
Freistrahl kalibriert, bei dem &hnliche Reynolds- und Machzahlbereiche wie
bei den Experimenten vorlagen. Mithilfe eines Auswerteverfahrens von Rub-
ner et al. [52] kénnen anschlieBend Kalibrationsfunktionen bestimmt werden,
die einen eindeutigen mathematischen Zusammenhang zwischen der Druck-
verteilung und den Messgrofien herstellen. Dies geschieht unter Verwendung
der Gleichungen in Abbildung die aus den gemessenen Driicken fiinf un-
abhéngige Kennzahlen () 5 ermitteln. Mit diesen Kennzahlen werden fiinf
unabhéngige funktionale Abhéngigkeiten definiert, die sich in Form von Ka-
librationsdiagrammen darstellen lassen. Fiir jede dieser Abhéngigkeiten wird
ein Polynom 6. Grades gebildet [53].

Die Messung der Geschwindigkeits- und Druckverhéltnisse mittels Fiinfloch-
sonden erfolgt an den Messebenen 3 und 4 aus Abbildung Hierbei
wurden jeweils die in Abbildung gezeigten Bereiche vermessen, wobei die
Sonden mit Hilfe einer Verstelleinrichtung in den angegebenen Winkeln ver-
stellt werden konnen. Der untersuchte Bereich entspricht in Ebene 3 einer
Schaufelteilung des Laufrads und in Ebene 4 einer des Leitrads. In radialer
Richtung werden mit Hilfe einer Stelleinrichtung 30 Messpositionen angefah-
ren, die im Spaltbereich feiner aufgelost werden.

Mikrofone

Die verwendeten Mikrofone mit einer Empfindlichkeit von 12.5mV /Pa sind
fiir Frequenzen von 3.15Hz bis 20kHz ausgelegt. Der Temperatureinfluss
betragt 0.0045dB/K. Die Mikrofonsignale werden mit einem Zweikanal-Mi-
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_ Pa—DP2
=1
P1 — DPstat
Qs = Ps — D3
P1 — Pstat
P1 — Dstat
Y R
%® ° Ptot — Dstat
Q4 = P1— P4
DPtot — Pstat
Qs = P1— D2
DPtot — Pstat
o = fl(Qla Qz)
@ v = f2(Q1,Q2)
/] Q3 = f3(a,7)
[+ Qs = fa(a,7)
Q. Qs = f5(a,7)

Abbildung 5.1 — Winkeldefinition und Kalibrationskoeffizienten der Fiinf-
lochsonde

krofonvorverstéarker des Typs Nexus Signalkonditionierer 2690 vorverstarkt.
Die Verstarkerempfindlichkeit liegt zwischen -20 dB und +60 dB und der auf-
nehmbare Frequenzbereich zwischen 0.1 Hz und 100 kHz. Der ausgewertete
Frequenzbereich der Akustikmessungen liegt zwischen 16 Hz und 16 kHz.

Schlitzrohrsonde

Die Schlitzrohrsonde, auch Friedrich-Sonde genannt, ist ein geschlitztes Rohr,
in welches das Mikrofon eingebracht wird. Die darin befindliche Luftmas-
se dampft die eintretenden turbulenten Druckschwankungen &dhnlich einem
Feder-Masse-Déampfer-System fast vollstédndig, sodass nur das relevante Nutz-
signal (Schallemissionen des zu vermessenden Schallstrahlers) erfasst wird.
Einerseits konnen mit diesem Vorsatz die selbst induzierten Druckschwan-
kungen und andererseits auch die sich in der Strémung iiberlagernden turbu-
lenten Storsignale herausgefiltert werden [48]. Die selbst induzierten Druck-
schwankungen werden mittels einer herstellerseitigen Kalibrationskurve her-
ausgerechnet. Im Messrohr selbst breiten sich ebene Wellenfronten in beide
Achsrichtungen aus. Die zur Nase hin laufenden Wellenfronten werden durch
eingebrachte Ddmmstoffe in der Spitze weitestgehend absorbiert, wahrend
die zum Messmikrofon hin laufenden Wellenfronten durch die Mikrofonkapsel
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Abbildung 5.2 — Messbereich der Fiinflochsonden, Blick stromab des Lauf-
rads

erfasst werden. Der Einsatzbereich liegt nach DIN 5136 [48] bei Stromungsge-
schwindigkeit < 40 m/s, nach Miiller [54] < 30 m/s. Bei den Messungen waren
die Stromungsgeschwindigkeiten an der Schlitzrohrsonde jederzeit < 30m/s.

A /D Wandlung der Messsignale

Die A/D Wandlung der Drucksignale erfolgt direkt im Pressure Scanner und
die digitalen Resultate wurden mittels TCP/IP an den Messrechner iibertra-
gen. Der Fehler in der A/D Wandlung der Drucksignale ist in dem vom
Hersteller angegeben Fehler bereits enthalten. Die Messsignale der Dreh-
momentmesswelle und der Akustikmessungen wurden mittels in einem NI-
CompactDAQ-Chassis installierten Messmodulen in digitale Signale gewan-
delt. Die analogen Signale der Auswerteeinheit der Drehmomentmesswelle
wurden mit einem NI 9215 Messmodul mit einer Auflésung von 16 bit gewan-
delt. Der hierbei entstandene Fehler ist in der Betrachtung der Messunsicher-
heit des Drehmoments nach Abbildung [5.4] enthalten. Der Zweikanal-Mikro-
fonvorverstéarker wurde an einen Vierkanal-Signalkonditionierer fiir Mikrofo-
ne und Beschleunigungsmesser des Typs NI 9233 angeschlossen. Die gesamte
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Unsicherheit der akustischen Messung wird nach DIN 5136 [48] bestimmt,
der Fehler der A/D Wandlung daher nicht im Detail betrachtet.

5.2 Auswertung

Aerodynamik

Der Volumenstrom durch den Kanal wird durch eine Messung des statischen
Druckes pp in der Ebene D mit der Querschnittsfliche Ap in der kalibrier-
ten Einlaufdiise nach [55] bestimmt. Der Volumenstrom berechnet sich nach
Gleichung mit den Korrekturwerten e = 1 und o = 0.9914, welche Kom-
pressibilitdts- und Grenzschichteinfliisse beriicksichtigen:

V:aeAm/Qpﬁ. (5.1)
0

Abbildung auf Seite [28| zeigt die Lage der Messebenen des statischen
Druckes in Relation zur Bezugsebene E. Die jeweils sechs gleichméfig in Um-
fangsrichtung verteilten Druckbohrungen werden iiber eine Ringmessleitung
verbunden und so der mittlere statische Druck gemessen.

Die Totaldruckerhthung wird nach VDI 2044 [51] iiber die Differenz des stati-
schen Druckes p iiber die Ventilatorstufe und der Addition des dynamischen
Druckanteils, der sich aus dem Volumenstrom und der Flidche in der Mes-
sebene ergibt, bestimmt:

. 2
_ p(V

Dies geschieht bei der Konfiguration mit Leitradbeschaufelung unter der An-
nahme einer drallfreien Zu- und Abstromung. Fiir die Konfiguration ohne
Leitradbeschaufelung trifft die Annahme einer drallfreien Stréomung in Ebene
2 nicht zu. Hier wird mittels einer Fiinflochsonde in Ebene 3 der Totaldruck
nach dem Rotor pi3 bestimmt.

Um das Betriebsverhalten von Stromungsmaschinen auf andere Betriebs-
zusténde oder auf Maschinen mit anderen geometrischen Eigenschaften iiber-
tragen zu konnen, empfiehlt sich die Verwendung von dimensionslosen Kenn-
zahlen. Spurk [56] leitet diese aus den fiir das Betriebsverhalten von Stro-
mungsmaschinen relevanten Gréflen mittels einer Dimensionsanalyse her. In
dieser Arbeit werden die nach DIN 24163 [57] definierten dimensionslosen
Kennzahlen verwendet.

Der dimensionslose Volumenstrom wird als Durchflusszahl

(5.2)




40 KAPITEL 5. MESSTECHNIK UND AUSWERTUNG

4V
= —_— 5.3
der dimensionslose Totaldruckaufbau als Druckziffer

2Ap
= P (5.4)
p (nmD,)
definiert. Das Verhéltnis des Produkts aus Volumenstrom und Totaldruck-
aufbau zur zugefiihrten Wellenleistung wird aufgrund des inkompressiblen
Mediums als Wirkungsgrad

L VApt
= 2M7mn

bezeichnet. Die fliegend gelagerte Drehmomentmesswelle misst die anliegende
Wellenleistung ohne Motor- und Lagerverluste, daher muss der Wirkungsgrad
nach Gleichung [5.5 nicht noch nachtraglich korrigiert werden.

Zuséatzlich wird die Reynoldszahl verwendet, welche das Verhéltnis von Tréag-
heits- zu Zahigkeitskréften darstellt. Diese wird, sofern nicht anders angege-
ben, mit dem Auflendurchmesser D,, der Umfangsgeschwindigkeit an der
Schaufelspitze u und der kinematischen Viskositit v berechnet

(5.5)

(5.6)

Die Bezeichnung freiausblasend wird fiir Ventilatoren verwendet, bei denen
das Stromungsmedium nach dem Durchstromen der Stufe ohne zwischenge-
schalteten Stromungskanal in die Umgebung austritt. Die Totaldruckerhd-
hung bestimmt sich in diesem Fall gegen den Umgebungsdruck:

SN 2
p [V
App,=Ap—=| — | . .
P = Ap— 3 ( A1> (5.7)
So ergibt sich die Druckziffer fiir freiausblasende Ventilatoren

2 Ap fa

SRS 5.8
Uy o (mD,) (5.8)

sowie der Wirkungsgrad fiir freiausblasende Ventilatoren

L VApfa
Mfa = 2M7mn’

(5.9)
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Der Zusammenhang zwischen Gl. 5.9/ und Gl. [5.5] ist durch

1 gpz]

ey (5.10)

77fa:77{1_

gegeben.

Akustik

Die Auswertung der in dieser Arbeit gemessenen akustischen Groflen erfolgt
nach DIN 5136 [48]. Die auf der Druck- (DS) bzw. Saugseite (SS) gemessenen
Werte werden mit der jeweiligen Abkiirzung gekennzeichnet.

Der gemessene Schallleistungspegel wird mit dem durch die Frequenzgang-
korrektur C' nach [48] korrigierten Schalldruckpegel L, bestimmt

_ A
Ly =TIy +10 1g=t — 10 lg-2 (5.11)

Ao (pa),
wobei Ay = 1 m? eine Referenzquerschnittsfléiche und (pa), = 400 Ns/m? die
akustische Impedanz von Luft bei Normbedingungen darstellen.
Um verschiedene Ventilatorkonfigurationen bei abweichenden Betriebspunk-
ten vergleichen zu kénnen, wird der spezifische Schallleistungspegel nach Ma-
dison [58] eingefiihrt:

v Ap;
Lysper = Ly — 10 1lg— — 20 lg—, 5.12
b 57 S Ap (5.12)
mit einem Referenzvolumenstrom Vy = 1 m®/s und einem Referenzdruck

Apg =1 Pa.

Der Absorptionsgrad von Dammmaterialien &8t sich mit einem Kundtschen
Rohr wie in Abbildung nach [59] bestimmen. Unter der Bedingung eines
idealen schallharten Abschlusses im Kundtschen Rohr ist der Transmission-
grad 7 = 0 und der Absorptiongrad « berechnet sich zu

a=1-R? (5.13)
mit dem Reflexionsfaktor
1
o — (5.14)
1+p
und dem Welligkeitsparameter
y = Lmin (5.15)

pmax
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Daraus lasst sich der Absorptionsgrad « einer Materialprobe aus den gemes-
senen Extrema des Schalldruckeffektivwertverlaufs entlang der Rohrachse er-
mitteln. In den Extrema o — 0 findet keine Dampfung statt, wihrend bei
a — 1 das Eingangssignal komplett dissipiert wird (siehe Abbildung .

Schalldruck- Prox

verlauf

bei starrem  [AX 1/2

Abschlufl pmin
]

Schalldruck-

verlauf — |Ax  p /2

bei teilweise

schluckendem )

Abschluf P

Abbildung 5.3 — Schalldruckverlauf im Impedanzrohr [60]

5.3 Messunsicherheit

Die bei der Messung physikalischer Grofien stets auftretenden Messunsicher-
heiten konnen in zuféllige und systematische Fehler unterteilt werden. Die
zufélligen Fehler sind nicht reproduzierbar und resultieren aus stochastischen
Storgroflen in den einzelnen Gliedern der Messkette. In der Regel wird der
Einfluss dieses Fehlers durch eine ausreichend lange Messzeit minimiert. Der
systematische Fehler kann reproduziert werden und gibt die Differenz zwi-
schen dem gemessenen und einem als real angenommenen Wert an.

Bei experimentellen Untersuchungen kann ein Fehler auf einer Reihe von
Ursachen in jedem Glied der Messkette beruhen. Beispielsweise tragen Ferti-
gungstoleranzen bei der Herstellung des Priifstands ebenso zur Unsicherheit
bei wie werksseitige Fehler bei der Kalibrierung und Fertigung von Mess-
mitteln. Stellvertretend fiir die durchgefiihrten Messungen zeigt Tabelle
die verwendeten Eingangsgrofien zur Abschétzung der Messunsicherheit. Pro-
zentuale Angaben in dieser Tabelle beziehen sich auf den absoluten Wert der
Messgrofe.

Da die Bestimmung einzelner Kennlinien insbesondere aufgrund der Akustik-
messungen einen relativ langen Zeitraum in Anspruch nehmen, ist es moglich,
dass der Umgebungsdruck py in der Halle wihrend der Messung schwankt.
Der Fehler in pg resultiert hauptséchlich aus dieser Schwankung, die Messun-
sicherheit des digitalen Messgeriits ist demgegeniiber vernachléassigbar. Die
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Schwankung der Temperatur 7" wihrend einer Messung resultiert hauptséch-
lich durch die erzeugte Abwarme des Motors, die nicht vollstdndig durch die
Wasserkiihlung abgefiihrt wird, sowie den Messunsicherheiten des digitalen
Thermometers. Die Unsicherheiten in D; und D, sind durch Fertigungstole-
ranzen der Gehduse und Nabenteile bedingt.

Durch Hinterlegung einer herstellerseitigen Kalibrierkurve der einzelnen Ka-
néle bezieht sich der angegebene Fehler des mit einem PSI-Scanner gemesse-
nen Drucks p hauptséchlich auf den Temperatureinfluss. Fehler durch Offset
sowie Nullpunktdrift des Scanners wurden durch Messung ohne aufgepréigten
Differenzdruck zur Umgebung jeweils vor und nach der Messung minimiert.
Der gemessene Volumenstrom enthélt neben den Unsicherheiten durch den
PSI-Scanner zusétzlich eine Unsicherheit in der Kalibration, die vom Her-
steller mit +0.5 % des Full Scales von 0.72 psi angegeben wird.

Den grofiten Einfluss auf die Messunsicherheit der Drehmomentmessung hat
die Temperaturdifferenz zwischen Kalibration und Einsatz des Messflansches.
Hinzu kommen Fehler in der A/D Wandlung und ein Linearitétsfehler. Der

detaillierte Verlauf der Messunsicherheit des Drehmoments ist in Abbildung
(.4l zu sehen.

Messgrofie ‘ Unsicherheit s001 Unsicherheit s005 Unsicherheit s008

o in Pa | £15 +15 +15

T in K +1 +1 +1

D;in mm | 0.1 +0.1 +0.1

D, in mm | 0.1 40.1 +0.1

Vin % | +0.5 +0.5 +0.5

p in Pa +0.5 +0.5 +0.5

Min % | 4+0.41...0.06 40.4...0.08 +0.45...0.12
nin % +0.2 +0.2 +0.2

Tabelle 5.1 — Messunsicherheiten bei unterschiedlichen Beschaufelungen

Der aus den unabhéngigen Messgrofien berechnete Wert W' = f(xq,zs, ...,2,)
weist nach dem Verfahren von Klint & McClintock [61] eine Unsicherheit
AW auf, die durch die Beziehung

oW 2 oW 2 oW 2

bestimmt werden kann. Anhand dieser Formel angewendet auf die gemesse-
nen Groflen ergeben sich die in Tabelle angegebenen maximalen Fehler
fiir die unterschiedlichen Konfigurationen.
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Messunsicherheit | s001  s005  s008

Ulp)in % <116 <127 <L1.13
Uw) in % <053 <101 <0.34
U(nr) absolut in % | < 0.97 < 0.85 <0.98
U(n) absolut in % | <1.23 < 1.51 <1.42

Tabelle 5.2 — Maximale Messunsicherheiten der untersuchten Konfiguratio-
nen

Die Werte bei s005 geben die Werte der maximalen Unsicherheit dieser Mess-
reihe an und beziehen sich, mit Ausnahme von U(y), auf einen Messpunkt
bei einem sehr geringen Druckaufbau von ¢ ~ 0.007. Die Messunsicherheit
der restlichen Messpunkte liegt deutlich darunter, z.B. U(¢) < 0.79.

Die Messunsicherheit der Fiinflochsondenmessungen, resultierend aus den
Messfehlern der Messgerite, der Verdnderung der Umgebungsbedingungen
wéhrend der Messung sowie dem Interpolationsfehler bei der Erstellung der
Kalibrationsdaten, ist in Tabelle[5.3| aufgefiihrt. Die abweichende Messgenau-
igkeit des PSI-Scanners ergibt sich durch eine Verwendung der maximalen
Fehler, die durch das Kalibrierprotokoll in der Auswertung fiir Tabelle [5.2
hinterlegt sind.

c a ot P p
Fehlerart inm/s in° in°® inPa in Pa
Interpolationsfehler +0.17 +0.27 £0.35 +5.8 =+9.61
PSI Scanner £3.75 Pa +0.14 +0.34 +0.41 +3.01 =+1.99
Umgebungsdruck +£15 Pa +0.04 +0 +0 +0 +0
Umgebungstemperatur +1 K +0.05 +0 40 +0 +0
> | £04 +0.61 +0.76 +£8.81 =£11.6

Tabelle 5.3 — Messunsicherheit Fiinflochsonde

Die Unsicherheit des akustischen Messverfahrens nach DIN 5136 unter Be-
riicksichtigung der Ursachen, wie Aufstellungsort der Schallquelle, Reflexio-
nen an Kanalenden, Kanaliibergangsstiicke, Kalibrierung der Messeinrich-
tung, Umrechnungsfehler bei der Berechnung der Schallleistung aus dem
Schalldruck und bei der Messung wird in DIN 5136 [48] in Abhéngigkeit
der Terzband-Mittenfrequenz angegeben (siche Tab. . Hier sind diejeni-
gen Standardabweichungen angegeben, die bei Messungen eines Ventilators
in unterschiedlichen Versuchsaufbauten zu erwarten sind.

Da die akustisch vermessenen Ventilatoren alle im gleichen Priifstand und
ohne Kanaliibergangstiicke sowie mit reflexionsarmen Abschliissen gemes-
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Abbildung 5.4 — Messunsicherheit im Drehmoment

Terzband-Mittenfrequenz | Vergleichsstandardabweichung
in Hz in dB

50 3.5

63 3

80 bis 100 2.5

125 bis 4000 2

5000 2.5

6300 3

8000 3.5

10000 4

Tabelle 5.4 — Messunsicherheit nach [48]

sen wurden, liegt die tatsédchliche Messunsicherheit deutlich niedriger. Bei
den immer durchgefiithrten Reproduktionsmessungen betrug die Abweichung
stets AL,, < 0.5 dB.



Kapitel 6

Ergebnisse

Im folgenden Kapitel werden die Ergebnisse der aerodynamischen und akusti-
schen Untersuchungen vorgestellt. Wenn nicht explizit anders erwéhnt, ent-
sprechen alle Punkte in diesem Abschnitt den gemessenen bzw. numerisch
berechneten Werten, die Linien der aerodynamischen und akustischen Kenn-
linien sind zusétzlich aus diesen Punkten approximierte Polynome fiinften
Grades. Gemessen wurde jeweils beginnend bei maximalen Volumenstrom,
mit komplett gedffneter Drossel, mit abnehmendem Volumenstrom bis zum
letzten stabilen Betriebspunkt vor einem kompletten Stromungsabriss am
Ventilator. Die Auswertung in diesem Kapitel beschréinkt sich auf die fiir
das Verstdndnis wichtigen Messergebnisse. So wird im Bereich der Akus-
tik lediglich das saugseitige Mikrofon (SS) detailliert ausgewertet, da hier
die Schallausbreitung im Kanal nicht durch Einbauten wie z.B. Nabe und
Stiitzstreben beeinflusst wird.

6.1 Konfiguration s001

Die Konfiguration mit neun Rotorschaufeln s001, einem Nabenverhéltnis von
v = 0.45 und 13 Nachleitschaufeln (1z13h) wurde bei einer konstanten Dreh-
zahl von n = 2500 1/min und damit einer Reynoldszahl von Re = 3.46 - 10°
untersucht [62]. Es wurden die relativen Spaltweiten s = 0.1,0.2,0.3,0.5,0.8 %
analysiert.

Aerodynamik

Abbildung[6.1]zeigt die aerodynamischen Kennlinien, Druckziffer iiber Durch-
flusszahl, fiir Schaufel s001 im Auslegungswinkel AS; = 0° bei Re = 3.46-10°
fiir fiinf unterschiedliche Spaltgrofien. Deutlich zu sehen ist die Abnahme der

46
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Abbildung 6.1 — Spalteinfluss auf die aerodynamischen Kennlinien

Druckziffer aufgrund des groeren Spalts insbesondere im Teillastbereich der
Kennlinie. Bedingt durch den gréfleren Druckaufbau und die damit verbun-
dene groflere Druckdifferenz zwischen Druck- und Saugseite der Schaufeln
nimmt die Spaltstrémung iiber die Schaufelspitze zu. Die dadurch generierten
Verluste, z.B. durch Vermischung mit der Hauptstromung der Schaufelpassa-
ge oder den durch den Spaltwirbel induzierten Wiederstand, zeigen sich in ei-
nem geringeren Druckaufbau. Abweichend von diesem Trend zeigt sich, dass
fiir einen Teil des Betriebsbereichs fiir s = 0.2% ein hoherer Druckaufbau
als fiir s = 0.1 % gemessen wurde. Dies lidsst sich auch beim Wirkungsgrad
in Abbildung beobachten. Andere Studien, z.B. [63] oder [64], fanden
ebenfalls heraus, dass nicht zwingend der kleinste Spalt auch das beste Be-
triebsverhalten zeigen muss. Cumpsty [65] fand durch eine Visualisierung des
Stromungsfelds an der Schaufelspitze heraus, dass sich ohne Spalt eine grofe
dreidimensionale Ablosung in der Ecke zwischen Gehduse und Saugseite aus-
bildet. Die Spaltstromung fiir kleine Spalte reduziert diese Ablésung und hat
so einen positiven Effekt.

Beim Betriebspunkt des maximalen freiausblasenden Wirkungsgrads 7, max
bei ¢ &~ 0.175 bewirkt eine Vergroflerung des Spalts von s = 0.1% auf
s = 0.5% ein Absinken der Druckziffer um 4.86 %, bei s = 0.8 % sogar um
9.88 %. Der Spalt wirkt sich ebenfalls negativ auf den stabilen Betriebsbereich
des Ventilators aus, der mit zunehmendem Spalt deutlich kleiner wird. Der
Stromungsabriss tritt deutlich frither auf, da der Einflussbereich der Spalt-
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Abbildung 6.2 — Spalteinfluss auf den aerodynamischen Wirkungsgrad

stromung deutlich grofler wird und so die Stromung um die Schaufel in einem
groferen Bereich negativ beeinflusst. Diese Effekte konnten ebenfalls bei den
experimentellen und numerischen Untersuchungen der Stromungsverhéltnisse
nachgewiesen werden (siehe auch Kapitel[6.3). Unter anderem in [66] und [67]
werden fiir Verdichter dhnliche Verldufe in Abhéngigkeit des Spalts gezeigt,
bei denen der Einfluss des Spalts auf den stabilen Betriebsbereich ebenfalls
sehr deutlich wird.

Der geringere Totaldruckaufbau bedingt durch den Spalt zeigt seinen Ein-
fluss auch auf den Wirkungsgrad in Abbildung [6.2] Aufgetragen sind die
Wirkungsgrade aus den Gleichungen und auf Seite 0] Im freiaus-
blasenden Fall bewirkt der Einfluss des Spalts von s = 0.1% auf s = 0.5%
eine Verringerung des Wirkungsgrades um Ang, = 2.42 %] bei s = 0.8 % um
Ang, = 4.67 %. Die Differenz der beiden Wirkungsgrade ist in Gleichung [5.10
angegeben und entspricht letztlich der kinetischen Energie nach der Ventila-
torstufe. Da dieser bei gleicher Durchflusszahl fiir alle Spalte konstant ist und
die Schaufel s001 fiir den freiausblasenden Einsatz bei einem Betriebspunkt
von ¢ = 0.175 ausgelegt ist, wird im Folgenden nur 7, betrachtet.

In Abbildung[6.3]sind die aerodynamischen Kennlinien fiir eine Variation des
Anstellwinkels von AfS; = 6° und -6° nach Abbildung [£.4) gezeigt. Auffillig
ist, dass trotz des hoheren Druckniveaus der Spalteinfluss fiir A5, = 6° deut-

*Hier und im Folgenden: prozentuale Angaben des Wirkungsgrades beziehen sich auf
Mmax = 1.
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Abbildung 6.3 — Spalt- und Staffelungswinkeleinfluss auf die aerodynami-
schen Kennlinien

lich niedriger ist als bei Ay = -6°. Dies ist auf einen kleineren Reakti-
onsgrad bei grofleren Anstellwinkeln der Laufradschaufeln zuriickzufiihren.
Bei Vergroflerung von Af; wéchst der Anteil des statischen Drucks, der im
Leitrad der Stufe generiert wird. Da sich die Spaltverluste auf das Laufrad
beschrénken, nehmen diese mit kleinerem Reaktionsgrad ab.

Dies zeigt sich auch in den in Abbildung aufgetragenen Wirkungsgraden.
Wie bei A = 0° zeigt sich erneut fiir grofle Teile des Betriebsbereichs ein
leicht positiver Einfluss von s = 0.1 % auf s = 0.2 %. Die Konfiguration mit
Aps = 6° zeigt trotz des deutlich hoheren Druckaufbaus einen geringeren Wir-
kungsgrad als bei AfS; = -6°. Bei einem Betriebspunkt von ¢ & 0.2 schneiden
sich die Wirkungsgrade der beiden Anstellwinkel, obwohl die Druckziffern in
Abbildung deutliche Differenzen aufweisen. Hier zeigt sich die erheblich
groffere Wellenleistung bei Afs = 6°, welche durch das anliegende Drehmo-
ment des Rotors bestimmt wird. Ahnliches Verhalten, sowohl in den aerody-
namischen Kennlinien als auch im Wirkungsgrad, zeigen die Konfigurationen
bei Af, = -18°, -12° und 12°.
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Abbildung 6.4 — Spalt- und Staffelungswinkeleinfluss auf den aerodynami-
schen Wirkungsgrad

Akustik

In Abbildung [6.5]ist die spezifische Schallleistung nach Gleichung iiber
der Durchflusszahl ¢ aufgetragen. Es zeigt sich analog zu den aerodynami-
schen Ergebnissen eine deutliche Abhéngigkeit des akustischen Verhaltens
vom Betriebspunkt des Ventilators. Fiir einen relativen Spalt von s = 0.1 %
erhoht sich die spezifischen Schallleistung zwischen dem aerodynamischen
und akustischen Optimum bei ¢ ~ 0.175 und dem Uberlastbereich bei ¢ ~
0.266 um ALygpe, ~ 5.1dB. Die Erhohung im Teillastbereich ¢ ~ 0.126
betragt sogar ALyspe, ~ 8.2dB. Referenz ist hier der vorletzte stabile Be-
triebspunkt, um Verfilschungen des akustischen Signals durch evtl. auftre-
tenden rotierende Ablosungen zu vermeiden. Durch den sehr kleinen Spalt bei
s = 0.1% und die Tatsache, dass eine merkliche Erhohung der Schallleistung
erst bei s = 0.3 % einsetzt, kann diese Verdnderung der Schallleistung nahezu
alleine dem Einfluss des Betriebspunktes zugeordnet werden. Die durch die
Fehlanstromung verursachten instationédren Effekte die als Schallquellen die-
nen, sind in Tabelle [3.1] auf Seite |15 aufgefithrt. Wie auch in [68] festgestellt,
bewirkt die Verdnderung des Betriebspunktes eine vorwiegend breitbandige
Erhohung der Schallleistung.

Analog zur Aerodynamik ist der Einfluss des Spalts im Bereich grofler Durch-
flusszahlen sehr klein und wéchst mit steigendem Druckaufbau an. Eine Ver-
groferung des Spalts bewirkt eine Verschiebung zu grofleren Volumenstromen
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Abbildung 6.5 — Spalteinfluss auf die spezifische Schallleistung

120~

100+

60 Schmalband’
401

201

SCHALLLEISTUNGSPEGEL L, in dB

s001, v = 0.45, 1z13h, AB, = 0°, s = 0.5%, Re = 3.46 - 10°, SS

l(I)O lOIOO lO(I)OO
FREQUENZ f in Hz

Abbildung 6.6 — Schmalbandspektrum bei Betriebspunktvariation

sowie ein deutliches Ansteigen der minimalen Schallleistung. Bei grofleren
Spalten und im Bereich héheren Druckaufbaus dominiert das Spaltgerdusch
die durch Fehlanstromung verursachten Effekte, was zu einer Verschiebung
des Minimums zu gréfferen Volumenstromen fiihrt. In Abbildung ist das
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Frequenzspektrum an drei unterschiedlichen Betriebspunkten und einem re-
lativen Spalt s = 0.5 % gezeigt. Die Differenz zwischen dem Betriebspunkt
minimaler Schallabstrahlung bei ¢ ~ 0.242 und ¢ ~ 0.177 sowie ¢ ~ 0.146
betrégt ALyspe, ~ 3.2dB bzw. 9.1dB. Aufgetragen sind sowohl die Schmal-
bandspektren mit einem Frequenzband von f = 3.125 Hz als auch die Terz-
spektren. Die obere Eckfrequenz f, eines Terzspektrums bildet sich aus der
unteren Eckfrequenz f, mit f, = v/2f,. Der Peak bei f = 41.66 Hz ent-
spricht der Drehzahl des Ventilators und wird durch den Motor des Venti-
latorpriifstands verursacht, trdagt aber nachweislich nicht zu einer Erhohung
der spezifischen Schallleistung bei. Einheitlich bei allen Betriebspunkten zei-
gen sich Peaks bei der Blade Passing Frequency (BPF) aus Gleichung auf
Seite [16| und ihren Harmonischen, gekennzeichnet durch die senkrechten ge-
strichelten Linien. Diese werden durch ein mit der Winkelgeschwindigkeit des
Ventilators rotierendes Druckfeld mit einer der Schaufelzahl entsprechenden
Anzahl von Knoten verursacht. Im Frequenzspektrum zeigt sich bei Andros-
selung des Ventilators eine tonal-breitbandige Erhchung der Schallleistungs-
pegel. Zwischen der BPF und den folgenden zwei Harmonischen bilden sich
Peaks aus, die durch die zunehmende Spaltstromung verursacht werden. Vor
allem der Peak bei f ~ 520 Hz mit einer Uberhbhung von ALygpe, ~ 26dB
dominiert das Frequenzspektrum deutlich und sorgt fiir die erhchte Schall-
abstrahlung.
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Abbildung 6.7 — Spalteinfluss auf das Schmalbandspektrum

Um zu zeigen, dass die beiden Peaks durch das Spaltgerdusch hervorge-
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rufen werden, sind in Abbildung die Frequenzspektren fiir einen Be-
triebspunkt ¢ &~ 0.175 bei drei verschiedenen relativen Spalten aufgetragen.
Wie oben gezeigt, sind die durch Fehlanstromung verursachten Gerdusche
in diesem Betriebspunkt minimal, zusétzlich kénnen durch den gleichen Be-
triebspunkt bei den drei Konfigurationen ohne den Spalteinfluss auch gleiche
Stromungsbedingungen vorausgesetzt werden. Die Differenz in der spezifi-
schen Schallleistung in Abbildung betragt ALyspe, ~ 6.2dB zwischen
s = 0.1% und s = 0.5% sowie ALygpe, ~ 11.3dB zwischen s = 0.1%
und s = 0.8 %. Die in Tabelle als tonal-breitbandig beschriebene Schall-
form der Spaltstromung ist auch hier zu erkennen. Das Frequenzspektrum
wird erneut durch einen Peak bei f = 520Hz dominiert. Zusétzlich findet
auch eine breitbandige Erhohung im Frequenzbereich f > 150 Hz statt. Bei
genauerer Betrachtung zeigt sich auch die von [29] und [38] beobachtete Ver-
schiebung des Spaltgerduschs zu kleineren Frequenzen bei einer Vergroflerung
des Spalts.
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Abbildung 6.8 — Spalteinfluss auf das Schmalbandspektrum iiber den kom-
pletten Betriebsbereich

Eine genauere Analyse der Entwicklung des Spaltgerduschs erlaubt Abbil-
dung[6.8 Aufgetragen sind die Frequenzspektren fiir die relativen Spalte s =
0.1, 0.3, 0.8% jeweils fiir den kompletten Betriebsbereich. Die Durchfluss-
zahl ¢ auf der Ordinate ist auf den stabilen Betriebsbereich der Ventilator-
konfiguration angepasst. Der Schallleistungspegel ist als Contourplot mit
konstantem Farbspektrum fiir alle Plots dargestellt. Deutlich zu erkennen
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sind auch hier die Peaks bei f = 41.66 Hz sowie die BPF bei f = 375Hz
sowie deren Harmonische. Das Spaltgerdusch setzt bei den grofleren Spalten
wesentlich frither ein als bei s = 0.1 %. Auch verringert sich die Frequenz
des Spaltgerduschs bei einer Senkung der Durchflusszahl. Fukano und Yang
[38] zeigen, dass mit zunehmender Spaltweite und sinkendem Durchsatz die
Ausdehnung des Spaltwirbels zunimmt und sich daher die Umfangsfrequenz
des Spaltwirbels zu niedrigeren Werten verschiebt. Die Zunahme der Quer-
schnittsfliche des Wirbels konnte ebenfalls in den numerischen Untersuchun-
gen in Kapitel gezeigt werden. Deutlich erkennbar ist der breitbandige
Anstieg der Schallleistung im Uber- und Teillastbereich bei s = 0.1% so-
wie bei Vergroflerung des Spalts. Der Einfluss des Staffelungswinkels auf die
emittierte Schallleistung des Ventilators verhélt sich analog zu den aerody-
namischen Erkenntnissen in Kapitel [6.1] Die kleinere Wellenleistung bei ne-
gativen Anstellwinkeln zeigt sich auch in einer geringeren spezifischen Schall-
leistung, wahrend die Schallemission bei positiven Anstellwinkeln grofier als
bei Afs = 0° ist. Der Spalteinfluss verhélt sich gleichartig zu den aerodyna-
mischen Messdaten: zunehmender Einfluss bei negativen, abnehmender Ein-
fluss bei positiven Anstellwinkeln. Fiir eine genauere Betrachtung wird auf
[68] verwiesen.

6.2 Konfiguration s005

Die Konfiguration mit neun Rotorschaufeln s005, einem Nabenverhé&ltnis von
v = 0.56 und 13 (1z13h) bzw. 26 (1z26v) Nachleitschaufeln wurde bei einer
konstanten Drehzahl von n = 18001/min und damit einer Reynoldszahl
von Re = 2.49 - 10° untersucht. Es wurden die relativen Spaltweiten s =
0.1,0.2,0.3,0.5,0.8 % analysiert.

Aerodynamik

In Abbildung [6.9|sind die aerodynamischen Kennlinien der Schaufel s005 bei
einem Staffelungswinkel von AfS; = 0° und fiinf unterschiedlichen relativen
Spalten s gezeigt. Die Konfiguration enthélt 13 Leitradschaufeln, was einer
Halbbeschaufelung des Leitrads entspricht und wurde bei Re = 2.49 - 10°
vermessen. Deutlich erkennbar ist der Einfluss des Spalts auf den Druckauf-
bau insbesondere im Teillastbereich. Im Uberlastbereich ist, mit Ausnahme
von s = 0.8%, nur ein minimaler Einfluss des Spalts zu erkennen. Bedingt
durch das auf v = 0.56 gednderte Nabenverhéltnis und die Schaufelform
liegen die Kurven auf einem deutlich hoheren dimensionslosen Druckniveau
als Konfiguration s001. Der Einfluss des grofleren Drucks zeigt sich auch in
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Abbildung 6.9 — Spalt- und Leitradeinfluss auf die aerodynamischen Kenn-
linien

den Spaltverlusten. Bei ¢ =~ 0.175 bewirkt eine Vergroferung des Spalts von
s =0.1% auf s = 0.5% ein Absinken der Druckziffer um 8.44 %, bei 0.8 %
um 15.42 %. Betrachtet man den Betriebspunkt des maximalen freiausblasen-
den Wirkungsgrades der Schaufel s005 bei ¢ ~ 0.22, betragt der Druckabfall
3.86 % bzw. 7.77 %.

Neben dem Einfluss des Spalts auf den Druckaufbau reduziert sich auch der
stabile Betriebsbereich des Ventilators. Die Reduktion betrégt iiber 30 % bei
einer Vergroflerung des Spalts von s = 0.1 % auf s = 0.8 %. Der leicht hohere
Druckaufbau bei einer Vergroflerung des Spalts auf s = 0.2%, analog zu
Schaufel s001 in Abbildung [6.1], zeigt sich hier nicht.

Schaufel s005 wurde ebenfalls in einer Konfiguration mit einem vollbeschau-
felten Leitrad mit 26 Leitradschaufeln untersucht, um Effekte und Effizienz
im Hinblick auf die Aerodynamik und Akustik zu untersuchen. Ein Vergleich
in Abbildung macht deutlich sichtbar, dass sich die Kennlinien nur in
der Druckziffer, nicht aber in der Durchflusszahl verschieben. Die maxima-
le Druckziffer erhoht sich bei einem vollbeschaufelten Leitrad um 7.33 %.
Da der zusétzliche Druckaufbau nur im Leitrad stattfindet, was auch gleiche
Verlaufe der Wellenleistung des Laufrads zeigen, verhalten sich die Spaltver-
luste ebenfalls analog zur Konfiguration mit 13 Leitradschaufeln.

Dass bei gleicher Eingangsleistung der Nutzen in Form von Druckaufbau bei
dem vollbeschaufelten Leitrad hoher ist, zeigt sich auch im Wirkungsgrad.
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Abbildung 6.10 — Spalt- und Leitradeinfluss auf den aerodynamischen Wir-
kungsgrad

Hier betrdagt der Unterschied der Maxima des freiausblasenden Wirkungs-
grads Ang = 5.21%. In Abbildung sind die Wirkungsgrade fiir die
Konfiguration mit 13 Nachleitschaufeln und einem Staffelungswinkel AS; =
0° bei fiinf verschiedenen Spaltgréfien gezeigt. Beim Maximum des freiaus-
blasenden Wirkungsgrads bei ¢ ~ 0.22 bewirkt der Einfluss des Spalts von
s =0.1% auf s = 0.5% eine Absenkung um Ang, = 2.7 %, bei s = 0.8 % um
Ang, = 4.9%.

Abbildung [6.11] zeigt eine Variation des Anstellwinkels Af; =-12, 0 und
12° bei den relativen Spalten s = 0.1 und 0.8 %. Deutlich erkennbar ist der
abnehmende Einfluss des Spalts bei AfJ; = 12° aufgrund des kleineren Re-
aktionsgrads gegeniiber den anderen Winkeln. Hier ist die Drallkomponente
cw3 nach dem Laufrad deutlich gréer als bei negativen Schaufelwinkeln, das
Leitrad kann folglich einen groferen Teil zum Druckaufbau beitragen. Dies
zeigt sich auch beim vollbeschaufelten Leitrad. Durch den gréfleren Drall
nach dem Laufrad bei positiven Staffelungswinkeln bauen die zusétzlichen
Leitradschaufeln einen grofleren statischen Druck auf. Bei Af, = -12° ist ¢y3
vor dem Leitrad gering und daher der positive Effekt klein.
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Abbildung 6.11 — Spalt-, Staffelungswinkel- und Leitradeinfluss auf die ae-
rodynamischen Kennlinien

Akustik

In Abbildung |6.12] ist die spezifische Schallleistung iiber der Durchflusszahl
fiir den Staffelungswinkel AS; = 0° bei fiinf verschiedenen Spaltweiten auf-
getragen. Es zeigt sich ein deutlicher Einfluss des Spalts auf die emittierte
Schallleistung, insbesondere im Teillastbereich. Im Gegensatz zu Schaufel
s001 in Abbildung zeigt sich die Zunahme des Spalteinflusses auf die
spezifische Schallleistung nicht so monoton. Im Bereich ¢ > 0.22 zeigen ins-
besondere die grofleren Spaltweiten einen deutlichen Pegelanstieg.

Im Frequenzspektrum (siehe Abbildung[6.13|oben) weisen in diesem Betriebs-
bereich bei 200 Hz < f < 1100 Hz die Harmonischen der BPF deutliche Peaks
auf. Die Uberhéhung von ausschlieSlich Vielfachen der BPF zeigt, dass die
Zunahme der spezifischen Schallleistung in diesem Bereich aus der Beeinflus-
sung der Rotor-Stator-Interaktion durch den Spaltwirbel stammt.

Das Frequenzspektrum fiir das vollbeschaufelte Leitrad (Abbildung un-
ten) sowie Abbildung verdeutlichen diese Aussage nochmals. Bedingt
durch die zusétzlichen Koinzidenzen steigt der emittierte Schallleistungspe-
gel signifikant an, verursacht durch Pegeliiberhchungen an Vielfachen der
BPF, insbesondere bei f = 1620Hz. In diesem Fall hat die Rotor-Stator-
Interaktion einen deutlich gréfleren Einfluss auf die Schallemission des Venti-
lators als das Spaltgerdusch. Die spezifische Schallleistung hat ihr Maximum
in einem Bereich hoher Durchflusszahlen, in dem sich aerodynamisch noch
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Abbildung 6.12 — Spalteinfluss auf die spezifische Schallleistung
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Abbildung 6.13 — Leitradeinfluss auf das Schmalbandspektrum iiber den
kompletten Betriebsbereich

kein Einfluss des Spalts zeigt.

Der Spalteinfluss analog zu s001 wird in den Abbildungen und erst
im Teillastbereich deutlich sichtbar. Fiir s = 0.3% zeigt sich der Einfluss
erst fiir p < 0.18, fiir s = 0.8% setzt der Spalteinfluss schon bei ¢ ~ 0.22
ein. Dies zeigt sich auch im Frequenzspektrum in Abbildung fir 13
Nachleitschaufeln und drei relative Spaltweiten s = 0.1, 0.5 und 0.8 %. Im
Gegensatz zur Schaufel s001 bildet sich hier das Spaltgerdusch vor der BPF
bei f ~ 160 Hz aus. Bei f ~ 320 Hz bildet sich zudem ein zweiter Peak, analog
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Abbildung 6.15 — Spalteinfluss auf das Schmalbandspektrum iiber den kom-
pletten Betriebsbereich

dem, der bei Kameier [29] auf eine rotierende Instabilitéit zuriickgefiihrt wird.
Es zeigt sich erneut der tonal-breitbandige Pegelanstieg bei einer Zunahme
der Spaltweite bzw. beim Androsseln des Ventilators. Eine Verschiebung der
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Peaks zu niedrigeren Frequenzen mit abnehmendem Volumenstrom analog
zu Schaufel s001 ist ebenfalls zu erkennen.

6.3 Konfiguration s008

Die Konfiguration mit neun Rotorschaufeln s008, einem Nabenverhéltnis von
v = 0.45 und 13 (1z13h) bzw. ohne Nachleitschaufeln (1z00n) wurde bei den
Drehzahlen n = 1300, 1800 und 2500 1/min und damit bei Umfangsreynolds-
zahlen von Re = 1.8,2.49 und 3.46 - 10° untersucht. Es wurden die relativen
Spaltweiten s = 0.1,0.2,0.3,0.5,0.8 % analysiert. Zusétzlich zu den Mess-
verfahren bei o.g. Messreihen wurde bei dieser Konfiguration die Stromung
hinter dem Lauf- und dem Leitrad an ausgewéhlten Betriebspunkten mit
Fiinflochsonden vermessen. Aufbauend auf den experimentellen Ergebnissen
wurde im Rahmen numerischer Untersuchungen die Spaltstromung und deren
Einfluss auf die Aerodynamik simuliert.

0.39
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Abbildung 6.16 — Spalteinfluss auf die aerodynamischen Kennlinien

In Abbildung sind die gemessenen aerodynamischen Kennlininen fiir
Schaufel s008 bei Re = 2.49-10° fiir fiinf verschiedene Spaltweiten abgebil-
det. Der Trend des Spalteinflusses auf die Aerodynamik ist analog zu den in
Kapitel [6.1] und [6.2) untersuchten Konfigurationen.

Bei Re = 2.49 - 10° und vier Betriebspunkten dieser Konfiguration wurde
die Stromung zusétzlich mit Fiinflochsonden an den Ebenen 3 und 4 (Ab-
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bildung 4.1(a)| auf Seite und in den in Abbildung auf Seite [38| ge-

zeigten Umfangswinkeln vermessen. Die untersuchten Betriebspunkte ¢ ~
0.27,0.25,0.22 und 0.18 entsprechen dem maximalen Volumenstrom, dem
freiausblasenden Wirkungsgradoptimum, der minimalen spezifischen Schall-
leistung und dem maximalen Totaldruckaufbau, jeweils bei s = 0.3 %.

1_

-O-Qlexp

— Ol
& 0.9
~
~
Z -
O 0.89 s008, v =0.45, 1z00n,
; ABs=0°, 5=0.1%,
7 Re =2.49 - 108,
QO 0.74 Messebene 3
[al
=
< 0.6
o 22
9: p=0 ~—
0.5

0.4 T T T T 1
30 40 50 60 70 80

WINKEL a3 in °

Abbildung 6.17 — Abstromwinkel nach Laufrad bei Betriebspunktvariation

Abbildung zeigt die mit einer Fiinflochsonde an Ebene 3 ohne Leitrad
(1z00n) gemessenen Abstromwinkel aey, nach Abbildung bei drei unter-
schiedlichen Betriebspunkten. Um die Messung zu validieren, ist zusétzlich
ein theoretischer Abstromwinkel ayy, aufgetragen, welcher aus der Eulerschen
Turbinengleichung

dP, = 2mndM, = dV,O(Cu3U3 — Cy1Uy) (6.1)

mit uz3 = u; = u und unter der Annahme drallfreier Anstromung c,; = 0
sowie einer Abstromung mit konstanter Drallverteilung zu

ax V?pD,
a3 = arctan (%3) = arctan <2MPAR> (6.2)

berechnet wird. c,3 entspricht hier der Umfangskomponente der Absolutge-
schwindigkeit an der Ebene 3 nach dem Laufrad, Ag der Ringquerschnitts-
flaiche im Ventilatorbereich. Der theoretische Abstromwinkel ayy, ist tiber
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die komplette Schaufelhohe isoenergetisch, d.h. mit r¢, =konst. berechnet.
Die Schaufel wurde, wie die Messergebnisse in Abbildung [6.17] zeigen, eben-
falls isoenergetisch ausgelegt. Durch ausschlielliche Verwendung von Wel-
lenleistung P, sowie dem Volumenstrom V zur Berechnung des theoreti-
schen Abstromwinkels, welche beide unabhéngig von den Ergebnissen der
Fiinflochsonde sind, ist der Verlauf des theoretischen Abstromwinkels eine
gute Moglichkeit, die Messungen zu validieren.
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Abbildung 6.18 — Abstromwinkel nach Laufrad bei Variation der Reynolds-
zahl

Die Unabhéngigkeit der Messungen mit der Fiinflochsonde von der Reynolds-
zahl zeigt Abbildung [6.18] Es ist ersichtlich, dass die Reynoldszahl weder
einen Einfluss auf den theoretischen noch auf den gemessenen Abstrémwinkel
hat. Da der Abstromwinkel bei der Konfiguration ohne Leitrad (1z00n) un-
abhéngig von der Winkelposition der Fiinflochsonde ist, wurde hier jeweils
nur eine Winkelposition dargestellt. Bei der Konfiguration mit Leitrad (1z13h)
zeigt sich aufgrund der Leitradschaufeln eine Abhéngigkeit von der Winkel-
position, weswegen diese Konfiguration der Ubersichtlichkeit halber als Kon-
turplot dargestellt wird.
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Abbildung 6.19 — Statische Druckverteilung s008, v = 0.45, 1z13h,
ABs = 0°, Re = 2.49-10°%, ¢ ~ 0.25

09 09
%20.% 190.3
= =
("2l (72}
Q ol @07
! k=)
2 7
500 500
2 rd

05

05

(a) Statischer Druck Messebene 3, (b) Statischer Druck Messebene
s = 03% s = 08%

Abbildung 6.20 — Statische Druckverteilung s008, v = 0.45, 1z13h,
ABy = 0°, Re =2.49-10°%, ¢ ~ 0.25
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3,

Abbildung [6.19] zeigt den statischen Druck, aufgetragen in dimensionsloser
Form ps3; = 2pga3/(pu?), an den Messebenen 3 und 4 fiir ¢ ~ 0.25 und
s = 0.1%. Die Messpunkte der Fiinflochsonden entsprechen jeweils den
Schnittpunkten des Rasters. Einige Messpunkte der Fiinflochsonden liegen

auflerhalb des begrenzten Kalibrationsbereichs. Diese Flachen werden

weif3

dargestellt. Insbesondere bei grofleren Spalten und im Teillastbereich ist die
Stromung deutlich inhomogener, was sich in einer gréfferen Zahl von Mess-

werten auflerhalb des Kalibrationsbereichs zeigt.
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Die Vorauswirkung der Leitradschaufeln auf die statische Druckverteilung
in Messebene 3 zeigt sich in Abbildung und resultiert aus einer
Verzogerung des Fluids. Die Position des Leitrads in Relation zu den Messun-
gen mit der Fiinflochsonde ist in Abbildung auf Seite |38| zu sehen. Nach
dem Leitrad zeigt sich in Messebene 4 eine ausgeglichene statische Druckver-

teilung (siehe Abbildung |6.19(b))).
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Abbildung 6.21 — Spalteinfluss auf den dimensionslosen Totaldruck

Die Auswirkungen einer Variation der Spaltweite auf die statische Druckver-
teilung bei ¢ &~ 0.25 zeigt sich zwischen den Abbildungen [6.19(a)} [6.20(a)|
und [6.20(b)] Der Einfluss des Spalts resultiert in einer Reduktion des sta-
tischen Drucks iiber die komplette Schaufelh6he und beschrankt sich nicht
auf die Spaltregion an der Spitze der Schaufel. Es ist jedoch zu erkennen,
dass es mit einer Vergroflerung des Spalts zu einer Zunahme von Messwerten
auBerhalb des Kalibrationsbereichs in der Region der Schaufelspitze kommt.
Der Einfluss des Spalts auf den dimensionslosen Totaldruck in Messebene 3
ohne Leitradbeschaufelung ist in Abbildung|6.21] zu sehen. Es zeigt sich, dass
mit einer Zunahme der Spaltweite der deutliche Abfall des Totaldrucks auf-
grund des Spalts bei einer kleineren radialen Position einsetzt. In [69] wird
dies ebenfalls fiir die Abstréomwinkel und Geschwindigkeiten nachgewiesen.
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Abbildung 6.22 — Statische Druckverteilung: s008, v = 0.45, 1z13h,
ABy = 0°, Re = 2.49 - 10°, ¢ ~ 0.22
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Abbildung 6.23 — Totaldruckverteilung: s008, v = 0.45, 1z13h,
ABs = 0°, Re =2.49-10%, ¢ ~ 0.22

=01%
auf s = 0.5% fiir ¢ = 0.22 aufgetragen. Analog zu den groleren Verlus-
ten im Totaldruckaufbau in Abbildung zeigt sich auch hier ein deut-
lich geringerer statischer Druck iiber den gesamten Messbereich. In Nihe
der Gehédusewand ist auch eine erheblich vergroflerte Region mit Messwer-
ten auferhalb des kalibrierten Messbereichs zu sehen, welche sich aus einer
sehr inhomogenen Stromung mit extremen Umfangs- und Radialkomponen-

ten ergibt. Der dimensionslose Totaldruck nach dem Leitrad in Messebene
4 ist in Abbildung fiir die Spaltweiten s = 0.1% und s = 0.5% fiir

In Abbildung [6.22] ist der Einfluss einer SpaltvergroBerung von s

65
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¢ &~ 0.22 zu sehen. Deutlich zu erkennen ist der Nachlauf der Leitradschau-
feln bei Winkelposition 5 und der daraus resultierende geringere Totaldruck.
Ebenfalls zeigen sich Gebiete geringen Totaldrucks an Nabe und Gehé&use
die hochstwahrscheinlich aus einer Ablosung am Leitrad stammen. Die in-
homogene Stromung in Messebene 3 mit Umfangs- und Radialkomponenten
auflerhalb des Kalibrationsbereichs aufgrund der Spaltstromung setzt sich bis
hinter das Leitrad fort. Ebenfalls ist deutlich der geringere Totaldruck iiber
die gesamte Schaufelpassage bei grofieren Spalten zu sehen.
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Abbildung 6.24 — Drehzahleinfluss auf das Schmalbandspektrum iiber den
kompletten Betriebsbereich

Abbildung [6.24] zeigt den Einfluss der Drehzahl auf das Schmalbandspektrum
iiber den kompletten Betriebsbereich. Es ist deutlich ersichtlich, dass die
Blade Passing Frequency und der Spaltldarm bei unterschiedlichen Frequenzen
auftreten. Aus BPF = 2Q/(27) = zn wird die direkte Abhéngigkeit der BPF
von der Drehzahl deutlich.

Die Beziehung fw = C,£2 aus Gleichung[3.2]auf Seite[I9wird von Fukano und
Jang in [38] angegeben. Sie setzt die Frequenz der Peaks, die durch den Spalt-
wirbel verursacht werden, fyw, in lineare Abhéingigkeit zur Winkelgeschwin-
digkeit €2 und damit zur Drehzahl. Die Konstante Cy, bildet den Einfluss des
Betriebspunktes ab. Abbildung [6.25| zeigt die aus Frequenzspektren fiir drei
Spalte (s = 0.2,0.3 und 0.5 %) und drei Reynoldszahlen (Re = 1.8,2.49 und
3.46-10°) bestimmten Konstanten C,. Hierfiir wurde jeweils die Frequenz des
ersten durch den Spaltlarm verursachten Peaks mit der Winkelgeschwindig-
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Abbildung 6.25 — C,, iiber der Durchflusszahl

keit normiert. Dies wurde nur fiir Betriebspunkte und Spalte durchgefiihrt,
bei denen der Peak zweifelsfrei dem Spaltgerdusch zugeordnet werden konnte.
Die Ergebnisse in Abbildung[6.25| bestétigen die in [38] gezeigte Abhéngigkeit
von Cyp. Zusitzlich kann bei grofleren Spalten der leichte Trend, dass sich
das Spaltgerdusch zu kleineren Frequenzen verschiebt und folglich kleinere
Werte von C, ergibt, auch hier festgestellt werden.

Numerik

Um einen detaillierteren Einblick in die Stromungsvorgédnge an der Schau-
felspitze zu gewinnen, wurden im Rahmen dieser Arbeit ebenfalls numeri-
sche Untersuchungen durchgefiihrt. Die Konfiguration mit Schaufel s008 oh-
ne Leitrad (1z00n) sowie mit 13 Leitradschaufeln (1z13h) und Konfiguration
s009 in Kapitel wurden an einzelnen Betriebspunkten numerisch simuliert
und mit den experimentellen Ergebnissen validiert. Die Simulationen wur-
den mit dem auf der Finite Volumen-Methode basierenden Gleichungsloser
Ansys CFX Version 12.1 durchgefiihrt. Als Turbulenzmodell wurde das k-
w-SST-Modell verwendet. Der Turbulenzgrad Tu = +/¢/c}/¢, mit der Ge-
schwindigkeitsschwankung ¢ und der gemittelten Geschwindigkeit ¢ im Ka-
nal, wurde experimentell mit einer Hitzdrahtsonde ermittelt und der Mit-
telwert von Tu = 5% als Eingangsparameter fiir die numerische Simulation
iibernommen. Die Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen (RANS)
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wurden stationdr und inkompressibel (stets Ma < 0.3) mit p = konst. gelost.
Die stationdren Rechnungen erméglichen einen Einblick in die Stromungsvor-
gidnge an der Schaufelspitze und kénnen Gebiete aufzeigen in denen aerody-
namische Verluste entstehen. Aufgrund der stationéiren Charakteristik erlau-
ben sie keinen Einblick in die instationdren Schallentstehungsmechanismen,
es lassen sich jedoch durch die Stromungsvisualisierung Bereiche identifizie-
ren die fiir die Schallentstehung mitverantwortlich sind.

(a) Konfiguration s008 1z00n

(b) Konfiguration s008 1z13n

Abbildung 6.26 — Aufbau der numerischen Simulation

Um die Rechenzeit zu optimieren wurde aufgrund der Rotationssymmetrie
der Axialventilatorstufe jeweils nur eine Schaufelpassage mittels eines Frozen
Rotor-Interfaces berechnet, in der Konfiguration mit Leitrad wurde zwischen
Rotor und Stator zusétzlich ein Stage-Interface verwendet. Der Aufbau der
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Simulation fiir die Konfiguration s008 ohne und mit 13 Leitradschaufeln ist
in [6.26] gezeigt. Die Geometrie wurde mit strukturierten Netzen diskretisiert.
Dabei wurde im Bereich des Rotors und insbesondere der Schaufelspitze we-
gen der zu erwartenden Stromungsverhéltnisse auf eine sehr feine Vernetzung
geachtet. Die Anzahl der Zellen fiir die unterschiedlichen Konfigurationen
sind in Tabelle [6.1] aufgefithrt. In radialer Richtung besteht das Netz im
Spalt bei Konfiguration unabhéngig von der Spaltgréfie aus 30 Zellen. Am
verldngerten Einlauf wurde der Massenstrom der Passage, am verldngerten
Austritt der statische Druck als Randbedingung angegeben. Eine detaillierte
Ubersicht iiber den Aufbau der Simulation befindet sich in der Arbeit von
Heining [70].

Konfiguration ‘ Einlauf ‘ Rotor ‘ Auslauf ‘ Gesamt
s008 1z00n 37,004 | 2,869,041 | 68,962 | 2,975,007
s008 1z13h 37,004 | 2,869,041 | 690,302 | 3,596,347

Tabelle 6.1 — Verteilung der Zellen des Rechennetzes

s008, 12000, AfB, = 0°, Re = 3.46-10°

| A Numerik

& 0.02-

0.1 0.15 0.2 0.25 0.3
DURCHFLUSSZAHL ¢

Abbildung 6.27 — Experimentelle und numerische Bestimmung der Spalt-
verluste bezogen auf s = 0.1 %

Die Validierung der numerischen Berechnungen erfolgte mit den experimen-
tellen Ergebnissen aus [69]. Hier wurden sowohl globale Ergebnisse wie Wir-
kungsgrad oder Totaldruckaufbau als auch lokal z.B. mit Fiinflochsonden ge-
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messene Ergebnisse mit den numerischen Berechnungen verglichen. Stellver-
tretend sind in den Abbildungen [6.17|und die numerischen Resultate mit
aufgefithrt. Die detaillierte Validierung zeigt eine sehr gute Ubereinstimmung
mit dem Experiment und findet sich ebenfalls in [70].

Abbildung zeigt den Vergleich der Bestimmung des Spaltverlusts mit
experimentellen und numerischen Methoden. Die numerischen Ergebnisse
bei drei Betriebspunkten zeigen eine sehr gute Ubereinstimmung mit dem
Trend der experimentellen Ergebnisse. Der Spaltverlust wurde als Differenz
der Druckziffer Ay des jeweiligen Spaltes zu s = 0.1 % dargestellt. Bei den
experimentellen Ergebnissen wurden die Druckziffern an den jeweiligen ge-
messenen Betriebspunkten subtrahiert.
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W mit
Cax <0
Cax >0

Relativges.

Abbildung 6.28 — Vektoren der Relativgeschwindigkeit @ mit Gebieten
positiver bzw. negativer Axialkomponenten c,; auf einer Mantelfliche mit
/s = 0.997, s008, v = 0.45, 1200n, ABs = 0°, s = 0.3 %, Re = 2.49 - 10°
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Abbildung 6.29 - Einfluss der einsetzenden Riickstromung auf das Frequenz-
spektrum

Kameier zeigt in [29] mit einem stromauf des Rotors am Geh#use installier-
ten Rechteckprofils, dass sich dadurch sowohl tonale als auch breitbandige
Gerausche unterdriicken lassen. Dies wird auf die nicht mehr vorhandenen Ef-
fekte der Riickstromung und der rotierenden Instabilitéit zuriickgefiithrt. Ab-
bildung zeigt die numerisch berechneten Vektoren der Relativgeschwin-
digkeit @ auf einer Mantelfliche mit r/r, = 0.997 bei drei verschiedenen
Betriebspunkten und einer Spaltweite von s = 0.3 %. Hierbei werden die
Vektoren, die iiber eine negative Axialkomponente c,,verfiigen, rot darge-
stellt. Deutlich zu erkennen ist die Riickstromung aufgrund des Spaltwirbels
ausgehend von der Saugseite der Schaufel. Bei ¢ =~ 0.234 zeigt sich bereits an
der Schaufelspitze ein kleines Riickstromgebiet, welches aufgrund der steigen-
den Druckdifferenz bei ¢ ~ 0.22 anwéchst. Die akustischen Auswirkungen
zeigen sich im Frequenzspektrum in Abbildung bei 40Hz < f < 200 Hz.
Jedoch kann nicht klar zwischen dem Betriebspunkteinfluss und dem Einfluss
der Riickstromung auf das Frequenzspektrum differenziert werden.
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(b) Visualisierung der Wirbel bei ¢ = 0.193

Abbildung 6.30 — Position und Ausdehnung der Wirbel an der Schaufelspitze
s008, v = 0.45, 1z00n, ABs = 0°, s = 0.3%, Re = 2.49 - 105, Blick gegen
Stromungsrichtung

Bei den Betriebspunkten ¢ > 0.22 und s = 0.3 % zeigt sich in den nume-
rischen Simulationen, dass der Spaltwirbel frei abschwimmt und nicht mit
der Hinterkante der nachfolgenden Schaufel interagiert. Dies ist in Abbil-
dung fir o = 022, s = 0.3% und Re = 2.49 - 10° gezeigt. Die
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At =t sinf

Abbildung 6.31 — Definition der untersuchten Ebenen

Visualisierung erfolgt mit dem Ao-Kriterium nach [71]. Es bietet den Vorteil,
dass es die Identifikation von Wirbelkernen sowohl bei hohen als auch bei
niedrigen Reynoldszahlen auf Ebenen senkrecht zu den Wirbeln erméglicht,
was beim Heranziehen des reinen Druckminimums nicht mdéglich ist. Instati-
ondre Deformationen und Reibungseffekte werden nicht beriicksichtigt. Fiir
die Berechnung wird der Tensor des Geschwindigkeitsgradienten T in sei-
nen symmetrischen und den antisymmetrischen Anteil, den Deformationsten-
sor Sy, und den Rotationstensor (2, aufgespalten. Ein Punkt innerhalb des
Stromungsfeldes gehort zu einem Wirbel, wenn der zweitgrofite Eigenwert A,
des Eigenwertproblems fiir S§2 + 02 negativ ist [72]. Fiir die Visualisierung
wurde das Ao-Kriterium auf zehn dquidistanten Ebenen, bezeichnet als 0l bis
11, angewendet. Diese sind analog zu den in Abbildung [6.31| eingezeichne-
ten Ebenen angeordnet. Auf der Saugseite der Schaufel in Abbildung|6.30(a)|
sieht man die Entstehung des Spaltwirbels und dessen Anwachsen iiber die
Lange der Schaufel. Druckseitig sieht man den durch die periodischen Rand-
bedingungen wieder eintretenden, deutlich angewachsenen Spaltwirbel der
vorherigen Schaufel, der gerade noch nicht auf die Hinterkante trifft.

Abbildung zeigt dieselbe Konfiguration bei ¢ = 0.193 und damit bei
einem hoheren Druckaufbau. Der Spaltwirbel schwimmt durch die verringerte
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Abbildung 6.32 — Position und Ausdehnung der Wirbel an der Schaufelspitze
s008, v = 0.45, 1200n, ABs = 0°, Re = 2.49 - 10%, ¢ = 0.193

Axialkomponente ¢, weiter von der Schaufel entfernt ab. Bedingt durch den
grofleren Winkel zwischen der Schaufel und der Wirbeltrajektorie und der
durch die zunehmende Spaltstromung deutlich angewachsenen Ausdehnung,
trifft der Wirbel der vorigen Schaufel bei diesem Betriebspunkt auf die Druck-
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seite. Die Interaktion zwischen Wirbel und Druckseite der Schaufel resultiert
vor allem in einer deutlichen Erhéhung der spezifischen Schallleistung. Im
Frequenzspektrum (Abbildung bilden sich die drei charakteristischen
Peaks fiir das Spaltgerdausch bei dieser Schaufelkonfiguration. Die Peaks wei-
sen mit Ausnahme der Uberhéhung bei f ~ 400 Hz nur leicht gréSere Fre-
quenzen als die jeweiligen Vielfachen der BPF auf. Dies kann ebenfalls in den
Schmalbandspektren in Abbildung fiir die drei untersuchten Reynolds-
zahlen in Analogie zu Abbildung [6.25] gezeigt werden.

Bei einer Variation der Spaltweite dndert sich die Groflie des Spaltwirbels
ebenfalls sehr deutlich. Abbildung zeigt den Spaltwirbel fiir die
Spalte s = 0.1% und s = 0.8% bei ¢ = 0.193. Der signifikante Unter-
schied der rdumlichen Ausdehnung des Spaltwirbels zeigt sich vor allem in
der Interaktion mit der nachfolgenden Schaufel. Bei s = 0.1 % schwimmt der
Wirbel ohne Kontakt zur nachfolgenden Schaufel ab, wéhrend der Wirbel bei
s = 0.8 % nahezu iiber die komplette Lange Kontakt mit der Druckseite der
nachfolgenden Schaufel hat. In [70] wird detailliert die VergroBerung der Wir-
belfldche untersucht. Die Analyse bei ¢ = 0.193 ergibt, dass sich die Flédche
des Wirbels an der Hinterkante der Schaufel (Ebene 11) zwischen s = 0.1 %
und s = 0.3% mehr als verdoppelt und zwischen s = 0.3% und s = 0.8%
verfiinffacht. In Analogie zur Position des Wirbels ist die Flache des Wirbels
ebenfalls unabhéngig von der Reynoldszahl.
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Abbildung 6.33 — Spalteinfluss auf das Frequenzspektrum

Die Auswirkungen der Spaltvergroflerung bei ¢ = 0.193 auf das Frequenz-
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spektrum des emittierten Schalls ist in Abbildung fiir die oben gezeig-
ten Spaltweiten von s = 0.1,0.3 und 0.8 % dargestellt. Bei s = 0.1 % ergibt
sich noch kein Einfluss des Spalts, lediglich die BPF und ihre Vielfachen
weisen Uberhohungen im Schallleistungspegel auf. Eine Vergrofierung des
Spalts auf s = 0.3 % bewirkt bereits ein deutliches Ansteigen der charakte-
ristischen Peaks des Spaltgerduschs sowie einen signifikanten breitbandigen
Pegelanstieg. Fiir s = 0.8 % erhoht sich der Peak bei f = 400 Hz deutlich,
wahrend die Pegel der zwei anderen Peaks minimal abnehmen. Die Differenz
bei f ~ 400 Hz zwischen s = 0.8 % und s = 0.1 % betrigt AL,, = 35.69dB,
was sich mit den iibrigen Pegelanstiegen im Gesamtschallleistungspegel mit
ALy, = 11.02dB niederschlagt.

os5=01% ¢ = 0.262 ® :/0.193
]]71_'4'820.2% eka
o+s=0.3% Psts
s=05% e
s =08% *

EBENE

o 7 008, v = 0.45, 12000, AB, = 0°, Re = 3.46 - 10°
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1
TEILUNG ¢

Abbildung 6.34 — Position des Wirbelzentrums

In [70] wird gezeigt, dass der Verlauf der Wirbeltrajektorie bzw. die Position
des Wirbelzentrums unabhéngig von der Reynoldszahl ist. Als Wirbelzen-
trum wird in diesem Fall der Mittelpunkt der Isolinie von |As| . bezeichnet.
Abbildung zeigt die Position des Spaltwirbelzentrums auf der Teilung
t" = x/At’ und auf den nach Abbildung definierten Ebenen senkrecht
zur Sehne der Schaufel fiir zwei Betriebspunkte und fiinf Spaltweiten. Hier-
bei kennzeichnen die Werte bei t = 0 den Punkt, bei dem der Spaltwir-
bel gerade nicht mehr an der Schaufel anliegt. Die Werte auf der Ordinate
sind Vielfache der Sehnenlinge [. Der Wert I1,[ kennzeichnet die Ebene auf
Hohe der Hinterkante der nachfolgenden Schaufel (siehe Abbildung [6.31)).
Der Abstand auf der verlangerten Sehne der Schaufel zwischen 1/ und 17,1
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betrégt ¢ cos (Bs + AfSs). Der unterschiedliche Abstand von 7,1 zwischen Ab-
bildung [6.31] und Konfiguration s009 resultiert aus einem abweichenden Win-
kel Bs + AB. Abbildung zeigt, dass sowohl der Betriebspunkt als auch
der Spalt einen Einfluss auf den Ablosepunkt des Wirbels von der Schaufel
haben. Bei ¢ = 0.262 16st sich der Spaltwirbel deutlich weiter Richtung Hin-
terkante ab als bei ¢ = 0.193. Eine Vergroflerung des Spalts fithrt in diesem
Fall tendenziell zu einer Verschiebung des Ablosepunktes weiter in Richtung
Hinterkante der Schaufel. Bei Ebene 1[ ist bei ¢ = 0.262 ebenfalls noch ein
Einfluss des Spalts erkennbar, der jedoch im weiteren Verlauf des Wirbels
abnimmt. Betriebspunkt ¢ = 0.193 zeigt mit Ausnahme von s = 0.8 % nur
einen sehr geringen Einfluss des Spalts auf die Wirbeltrajektorie. Auffillig
ist jedoch, dass die Positionen der Wirbelzentren aller Spaltweiten bei 11,1
nahezu aufeinander fallen. Die Wirbel kénnen aufgrund der nachfolgenden
Schaufel nicht unbehindert abschwimmen und werden von der Druckseite
bei t' = 1 abgelenkt und so liegen die Wirbelzentren nahezu deckungsgleich

(siche auch Abbildung [6.30(b))).

6.4 Konfiguration s009

Ziel der Konfiguration mit Schaufel s009 ist es, die Anstrémung und das Pro-
fil an der Schaufelspitze der rotierenden Schaufel von s008 auf ein System mit
stehenden Schaufeln zu iibertragen und diese im Hinblick des Spalteinflusses
auf Aerodynamik und Akustik zu untersuchen. Hierbei wird ein besonde-
res Augenmerk auf die Ausbildung des Wirbels an der Schaufelspitze gelegt
und eine Aussage getroffen, ob akustische Untersuchungen mittels stehen-
der Schaufeln weitere Aufschliisse iiber die Entstehung des Spaltwirbellarms
geben koénnen.

Ein weiteres Ziel dieser Konfiguration ist es, das Riickstromgerdusch vom
Geréusch des Blattspitzenwirbels zu separieren. Da die stehenden Schaufeln
im Gegensatz zum rotierenden System ein Ap; < 0 aufweisen, tritt bei die-
ser Konfiguration keine Riickstrémung durch den Schaufelspitzenspalt auf.
Durch Verschliefen des Spalts ist es zudem moglich, das Spaltgerdusch der
stehenden Schaufel zu unterbinden und es so in den Messungen mit Spalt zu
identifizieren. Aufgrund der auch in Abbildung gezeigten verdnderten
Wirbeltrajektorie ist eine Separation zwischen Spaltgerdusch und durch die
Riickstromung verursachten Schall nur fiir den Betriebsbereich moglich, bei
dem der Spaltwirbel des rotierenden Systems noch nicht mit der Druckseite
der folgenden Schaufel interagiert, da dieser Zustand mit den axial ausgerich-
teten Schaufeln nicht simuliert werden kann. Durch die M6glichkeit, den Spalt
zu verschlieBen und den Schaufelwinkel zu variieren, bietet sich ebenfalls die
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Chance, andere Schallentstehungsmechanismen wie z.B. Wirbelablosung im
Nachlauf oder den Hinterkantenschall zu isolieren. Um Vergleiche mit dem
rotierenden System zu ermoglichen, muss die Ausbreitung der o.g. Schall-
entstehungsmechanismen auf das rotierende System iibertragen werden. Die
Herangehensweise wird unter anderem in [29] und [22] beschrieben.

0.05

(a) Messebene 3, s =0.1% (b) Messebene 3, s = 0.8%

Abbildung 6.35 — Experimentell ermittelte dimensionslose Druckverluste
s009, v = 0.45, Re ~ 1.2-10%, ¢ ~ 0.22 = 90° — B — s = 91.9°

Die Konfiguration mit neun nicht rotierenden Schaufeln s009 und einem Na-
benverhéltnis von v = 0.45 wurde im Gegensatz zu den restlichen Mes-
sungen in dem zu einem Akustikwindkanal umgebauten Priifstand durch-
gefiihrt (siehe Abbildung auf Seite . Mittels eines Hilfsventilators
konnte die Reynoldszahl Re = lc, /v im Kanal variiert werden. In die-
sem Fall wird die Reynoldszahl aufgrund der stehenden Profile (v = 0) mit
der Anstromgeschwindigkeit c,, und der Sehnenlédnge [ gebildet. Das Profil
der Schaufel 009 ist unverwunden und entspricht dem Profilschnitt an der
Schaufelspitze von Schaufel s008. Um vergleichbare Stréomungsbedingungen
wie an der Spitze von Schaufel s008 zu schaffen, muss das stehende Pro-
fil um den Winkel 90° — § — [, angestellt werden (siehe Abbildung
auf Seite . Die axiale Stromungsgeschwindigkeit c,, im Kanal entspricht
dann der Relativgeschwindigkeit w im rotierenden System. Der verwende-
te Hilfsventilator konnte aus Festigkeitsgriinden der Rotorschaufeln jedoch
nicht die erforderlichen Volumenstrome fiir eine Anstromgeschwindigkeit von
Cax = 85 m/s = Re =~ 3.8 - 10° erzeugen. Daher wurden die experimentel-
len Untersuchungen mit Re = 1.2 - 105 durchgefiihrt. Dies fiihrt letztlich zu
geringeren Kréften und Druckdifferenzen an der Schaufel, was folglich auch
zu geringeren Spaltstromungen fiihrt. Es wurden die relativen Spaltweiten
s=0.1,0.2,0.3,0.5,0.8% analysiert. Da die Welle des in dieser Konfigurati-
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on stehenden Rotors motorseitig fixiert wurde, ist es moglich das iiber den
Auftrieb der Schaufeln erzeugte Drehmoment zu messen. Zusétzlich wird die
Stromung hinter den Schaufeln (Messebene 3) an ausgewihlten Betriebs-
punkten mit einer Fiinflochsonde vermessen. Die experimentellen Ergebnisse
dienen dariiber hinaus als Validierung fiir numerische Untersuchungen [70],
mit dem Ziel, die Spaltstromung und deren Einfluss auf die Aerodynamik zu
simulieren.

Abbildung [6.35] zeigt die mit Fiinflochsonden experimentell bestimmten di-
mensionslosen Druckverluste

_ Pt1 — Pt3

G =L (63
2 ax

an der Messebene 3 fiir s = 0.1% und s = 0.8% bei dem im rotierenden
System entsprechenden Betriebspunkt ¢ ~ 0.22. Hierbei sind py; der gemit-
telte Totaldruck der Messebene 1 und p¢3 der ortlich aufgeloste Totaldruck
der Messebene 3. ¢,y ist die Geschwindigkeit, mit der das Schaufelprofil an-
gestromt wird. Da sich die Querschnittsfliche bei einer Variation des Spalts
ebenfalls &ndert, wurde der Volumenstrom angepasst, um bei den verschie-
denen Spaltkonfigurationen die Axialgeschwindigkeit c,, konstant zu halten.
Deutlich zu erkennen ist, dass der Grof3teil der Verluste im Spitzenbereich so-
wie im Nachlauf Schaufeln im Nabenbereich generiert werden. Bei s = 0.8 %
vergrofert sich der Einfluss des Spalts und es zeigen sich deutlich grofere
Bereiche mit Messwerten auflerhalb des Kalibrationsbereichs. Es ist aufler-
dem ersichtlich, dass die Spaltverluste nicht wie im rotierenden System iiber
die komplette Hohe der Schaufel generiert werden, sondern grofitenteils im
Bereich der Schaufelspitze auftreten.

Ein Vergleich theoretisch, experimentell und numerisch bestimmter Auftriebs-
beiwerte iiber die drei untersuchten Anstellwinkel ist in Abbildung [6.36] auf-
getragen. Um die numerischen und experimentellen Daten im Hinblick auf die
Schaufelkrifte zu validieren, bietet sich der dimensionslose Auftriebsbeiwert
ca an, da er unabhéngig von leicht abweichenden Anstromgeschwindigkeiten
und Luftdichten in den experimentellen Untersuchungen ist. Ebenfalls sind
die Auftriebsbeiwerte der NACA-Profile im linearen Teil der Polaren, in
dem auch die untersuchten Anstellwinkel liegen, nahezu unabhéngig von
der Reynoldszahl. So wurde der theoretische Auftriebsbeiwert cay, fiir das
verwendete NACA 4509-Profil mit [73] und [74] abgeschétzt und fiir die
drei untersuchten Anstellwinkel abgebildet. Die numerischen Ergebnisse fiir
s = 0 stimmen sehr gut mit cay, iiberein und zeigen nahezu die gleiche
Steigung. Der Einfluss des Spalts ist aus den simulierten Werten fiir s =
0.1,0.3 und 0.8 % zu erkennen. Der durch die Spaltstromung hervorgerufene
Blattspitzenwirbel induziert einen Abtrieb auf das Profil und generiert da-
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Abbildung 6.36 — Vergleich der theoretisch, experimentell und numerisch
bestimmten Auftriebsbeiwerte

mit einen verringerten Anstellwinkel (analog zu Abbildung auf Seite .
Der dadurch geringere Auftriebsbeiwert zeigt sich auch in den experimentel-
len Ergebnissen, die aufgrund des geringen Drehmoments jedoch mit grofieren
Messungenauigkeiten behaftet sind.

Die Wirbelposition von Konfiguration s009 ist ebenfalls in Abbildung
aufgetragen. Der Wirbel schwimmt durch die fehlende ,,Schleppwirkung® des
Gehéuses wie in Abbildung dargestellt sehr nah an der Saugseite der
Schaufel ab und der Betriebspunkt bzw. in diesem Fall der Anstellwinkel
nach Abbildung auf Seite [32] zeigt im Gegensatz zu s008 keinen Einfluss
auf die Wirbeltrajektorie. Es ist davon auszugehen, dass bedingt durch die
raumliche Néhe der Spaltwirbel mit der Saugseite der Schaufel interagiert
und so die Grenzschicht negativ beeinflusst. Unter anderem zeigt [75] mit
PIV Untersuchungen, dass die Position des Wirbels deutlich zwischen einer
Kaskade mit stehender bzw. bewegter Wand variiert und der Kratzwirbel
(scraping vortex) bei stehender Wand ausbleibt. Die Ergebnisse in [70] zeigen,
dass der Ablosepunkt des Spaltwirbels von s009 sich im vorderen Drittel der
Schaufel befindet und unabhéngig von der Spaltgrofle ist.

Abbildung [6.38| zeigt die Messung der Schallleistungspegel fiir das Frequenz-
spektrum der Konfiguration s009 mit einem Anstellwinkel 90°—5— s = 94.6°
bei s = 0.1,0.3 und 0.8 %. Zusétzlich ist das Frequenzspektrum der Referenz
des leeren Kanals abgebildet, bei dem das Ventilatorgehduse mit integrierter
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Abbildung 6.37 — Position und Ausdehnung des Wirbels an der Schaufel-
spitze, s009, v = 0.45, Re ~ 3.8 -10°, ¢ ~ 0.18 = 90° — 3 — B = 94.6°
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Abbildung 6.38 — Spalteinfluss auf das Frequenzspektrum

Nabe durch glatte Rohre des gleichen Durchmessers ersetzt wurde. Ersicht-
lich ist, dass alle Kurven mit Ausnahme von 400Hz < f < 500Hz iiber
das gesamte Spektrum nahezu deckungsgleich sind. In dem Frequenzbereich
zeigt sich das durch die Einbauten in den Kanal hervorgerufene Gerausch,
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aus dem durch die geringen Differenzen untereinander jedoch keine Aussage
iiber das Spaltgerdusch gemacht werden kann. Bedingt durch die zu geringe
Geschwindigkeit im Kanal kann aus den akustischen Daten fiir die verschie-
denen Anstellwinkel ebenfalls keine fundierte Aussage iiber andere Schall-
entstehungsmechanismen gemacht werden. Die Differenz zwischen Nutz- und
Rauschsignal ist bedingt durch den geringen Volumenstrom zu klein. Versu-
che, unter anderem mit einem zusétzlichen Schallddmpfer zwischen Ventilator
und Kanal sowie mittels schwingungstechnischer Entkopplung den Schallpe-
gel des Rauschsignals im Kanal zu senken und so eine akustische Messung
trotz der geringen Durchsétze zu ermoglichen, zeigten keine Erfolge.

6.5 Passive Schallminderungsmafinahmen

In diesem Abschnitt werden die Ergebnisse von Untersuchungen iiber die
Effizienz von passiven Schallminderungsmafinahmen in Form eines Schall-
dédmpfers im Gehéusebereich gezeigt. Die in Tabelle aufgefithrten Schall-
démpferkonfigurationen wurden mit neun Rotorschaufeln s001, einem Na-
benverhéltnis von v = 0.45 und 13 Nachleitschaufeln, bei einer konstanten
Drehzahl von n = 2500 1/min und damit einer Reynoldszahl von Re = 3.46 -
10% untersucht.

Einfluss der Oberflaichenkontur

In [76] sind die Ergebnisse einer Untersuchung zur Wirksamkeit der in Ka-
pitel beschriebenen Schallddmpferkonfiguration zu finden. Im Folgenden
wird detailliert der Einfluss der einzelnen Komponenten auf die Aerodynamik
und Akustik eines Axialventilators gezeigt.

Abbildung zeigt den Einfluss der Oberflichenkontur der verwendeten
Schalldédmpferkonfiguration auf die aerodynamischen Kennlinien. Aufgetra-
gen sind die Kennlinien bei glatter Gehdusewand mit den relativen Spaltwei-
ten s = 0.3 und 0.5 % und die Referenzkonfigurationen mit konturierter Ober-
fliche (Ref. Konf. 1) sowie mit verschlossener Konturierung (Ref. Konf. 2,
vgl. Kapitel . Beide Referenzkonfigurationen verfiigen iiber einen rela-
tiven Spalt von s = 0.38% und einen luftdichten, schallharten Abschluss
auf der stromungsabgewandten Seite der Kontur. Der in Kapitel gezeigte
Einfluss des Spalts ist auch hier erkennbar, wobei Ref. Konf. 2 einer glatten
Gehédusewand mit einem relativen Spalt s = 0.38 % entspricht. Die konturier-
te Oberfliche von Ref. Konf. 1 wirkt in Form eines Casing Treatments und
zeigt einen leicht positiven Einfluss auf den Druckaufbau sowie den stabilen
Betriebsbereich des Ventilators. Casing Treatments sind passive Verfahren
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Abbildung 6.39 — Einfluss der Oberflichenkontur auf die aerodynamischen
Kennlinien
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Abbildung 6.40 — Einfluss der Oberflichenkontur auf den Wirkungsgrad

zur Erhohung der Stromungsstabilitat und damit der Vergroflerung des sta-
bilen Betriebsbereichs. Wie in den vorangegangenen Kapiteln gezeigt, ist die
Spaltstromung ein wichtiger Faktor fiir die Stromungsstabilitét in der Venti-
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latorstufe. So wird z.B. in [77] ein Verfahren zur Bestimmung der Verdichter-
stabilitdt vorgestellt, welches insbesondere den Spalt beriicksichtigt. Casing
Treatments, typischerweise in Form von Nuten oder Rillen ausgefiihrt, ha-
ben das Ziel, die Stromung insbesondere in der Spaltregion so zu beeinflussen,
dass aerodynamisch kritische Zonen entlastet werden. Die VergrofSerung des
stabilen Betriebsbereichs von Ref. Konf. 2 auf 1 betriagt 7.38 %, was in etwa
der Differenz zwischen s = 0.5 und 0.3 % entspricht.

Der leicht erhohte Druckaufbau durch die Oberflachenkontur im Vergleich
zum glattem Geh&duse zeigt sich auch im freiausblasenden Wirkungsgrad in
Abbildung[6.40] Generell sind die Auswirkungen im Bereich der Aerodynamik
sehr gering, deutlichere Unterschiede zeigen sich im emittierten Schall des
Ventilators.

Abbildung zeigt den Einfluss der Oberflichenkontur auf die spezifische
Schallleistung. Analog zu Kapitel zeigt sich der Einfluss der Spaltgrofie
der glatten Gehédusekonfigurationen auf den emittierten Schall. Ref. Konf. 1
mit der verschlossenen Kontur und einer relativen Spaltweite s = 0.38 % liegt
zwischen den Konfigurationen mit 0.3% und s = 0.5%. Uber den gesam-
ten Betriebsbereich zeigt sich ein positiver Einfluss der Oberflachenkontur
(Ref. Konf. 1) auf die Schallabstrahlung des Ventilators. Besonders deut-
lich wird dieser im Teillastbereich, in dem der Einfluss der Spaltstromung
am grofiten ist. Ein Vergleich der Minima der spezifischen Schallleistung
der unterschiedlichen Konfigurationen zeigt einen gegensétzlichen Trend bei
der Oberflachenkontur. Trotz des grofileren Spalts in Bezug auf s = 0.3%
ist das Minimum zu kleineren Durchsétzen verschoben. Dies zeigt, dass die
Oberflichenkontur einen positiven Effekt auf die Spaltstromung hat und die
Schallentstehung deutlich mindert. Der Zusammenhang zwischen Aerodyna-
mik und Akustik wird auch hier deutlich: Das Minimum der spezifischen
Schallleistung deckt sich mit dem Punkt des maximalen freiausblasenden
Wirkungsgrades bei ¢ ~ 0.17 (Vgl. Abbildung auf Seite .

Im Folgenden wird Ref. Konf. 2 als Ausgangskonfiguration betrachtet, um in
den auftretenden Differenzen der spezifischen Schallleistung den Einfluss der
Oberflachenkontur isolieren zu kénnen.

So dargestellt zeigt sich hier der Einfluss der Oberflichenkontur merklich,
siehe Abbildung[6.42] Mit zunehmendem Einfluss der Spaltstromung bei An-
drosselung des Ventilators wirkt sich die Oberflachenkontur deutlich durch
eine Reduktion der emittierten Schallleistung aus. Bei ¢ ~ 0.17 betréigt die
Differenz zwischen den beiden Referenzkonfigurationen A Lygpe, ~ 2.9dB. Im
extremen Teillastbereich mit dem grofiten Einfluss der Spaltstromung erhéht
sich die Differenz auf bis zu ALygpe, =~ 7.1dB. Die Schallminderung durch
die konturierte Oberflache ist primérer Natur. Hier werden, im Gegensatz
zu den sekundir wirkenden Ddmmmaterialien in Kapitel [6.5] die Aerodyna-
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Abbildung 6.41 — Einfluss der Oberflichenkontur auf die spezifische Schall-
leistung
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Abbildung 6.42 — Einfluss der Oberflichenkontur auf die Differenzen der
spezifische Schallleistung

mik und die Schallentstehung direkt beeinflusst, anstelle der Dissipation der
entstandenen Schallenergie, unter anderem durch Reibung.
Abbildung zeigt den Einfluss der Oberflichenkontur auf das Schmal-
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bandspektrum des gesamten Betriebsbereichs fiir beide Referenzkonfiguratio-
nen. Deutlich zu sehen sind die Peaks des auch in Kapitel identifizierten
Spaltgerduschs bei Ref. Konf. 2. Im Gegensatz dazu sind bei Ref. Konf. 1 diese
tonalen Frequenzen erheblich reduziert. Dies und zusétzlich eine breitbandi-
ge Pegelreduktion zwischen 200 Hz < f < 6000 Hz insbesondere im Bereich
kleiner und mittlerer Durchflusszahlen bewirken eine geringere Schallemissi-
on.

001, ABy = 0°, s = 0.38 %, Ref. Konf. 1, Re = 3.46-105,SS L, in dB

" 100
‘ 80
| 60
. . 20
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100 1000
FREQUENZ f in Hz

Abbildung 6.43 — Einfluss der Oberflichenkontur auf das Schmalbandspek-
trum iiber den kompletten Betriebsbereich

Einfluss der Oberflichenkontur auf andere Schaufelty-
pen

Um zu zeigen, dass der Einfluss der Oberflichenkontur generell eine po-
sitive Wirkung auf Aerodynamik und Akustik hat, wurden ebenfalls die
Konfigurationen s005 und s008 mit dem oben beschriebenen konturierten
Gehéusering vermessen. Abbildung[6.44]stellt den positiven Einfluss des kon-
turierten Gehéauserings auf den Druckaufbau bei Konfiguration s005 fiir drei
Staffelungswinkel bei Re = 2.49 - 10° und 13 Nachleitschaufeln dar. Die Ein-
fliisse von Ref. Konf. 2 mit einer glatten Oberflache bei s = 0.38 % wurden
oben bereits gezeigt, weshalb in diesem Fall nur die glatten Geh&useringe mit
s =10.3% und s = 0.5 % als Referenz aufgetragen sind. Da bei den positiven
Staffelungswinkeln der Einfluss der Spaltstromung, wie in Kapitel und
[6.2] gezeigt, gering ist, beschrinkt sich hier die Auswertung auf den Ausle-
gungswinkel Af; = 0° und die negativen Winkel ASy = -6 und -12°. Die
Vergroflerung des stabilen Betriebsbereichs durch die konturierte Oberflache
kann auch hier fiir alle drei Staffelungswinkel gezeigt werden. Zusétzlich weist
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Abbildung 6.44 — Einfluss der Oberflichenkontur auf die aerodynamischen
Kennlinien
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Abbildung 6.45 — Einfluss der Oberflachenkontur auf die spezifische Schall-
leistung

insbesondere im Teillastbereich der Druckaufbau eine leichte Erhchung auf.
Aufgrund der nahezu gleichen Eingangsleistung zeigt sich ein dhnliches Bild
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auch fiir den Wirkungsgrad n,, daher wird auf eine erneute Auftragung hier
verzichtet.
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Abbildung 6.46 — Einfluss der Oberflichenkontur auf das Schmalbandspek-
trum iiber den kompletten Betriebsbereich

Abbildung [6.45| zeigt die spezifische Schallleistung fiir zwei der aerodynami-
schen Kennlinien aus Abbildung Auch hier ist insbesondere bei Af; =
-12° aufgrund des sonst stark ausgepriagten Einflusses des Spalts der positi-
ve Effekt der konturierten Oberfldche zu sehen. Hier zeigt sich der Einfluss
iiber den gesamten Betriebsbereich, wiahrend bei Afs = 0° der Einfluss erst
im extremen Teilllastbereich deutlich zu sehen ist. Die Frequenzspektren in
Abbildung zeigen das auch erst bei sehr kleinen Durchflusszahlen ein-
setzende Spaltgerdusch, welches jedoch durch die Oberflaichenkontur nahezu
komplett unterdriickt wird.

Fiir Konfiguration s008 ist der positive Einfluss der Oberflichenkontur auf die
aerodynamischen Kennlinien im Teillastbereich in Abbildung fir ABs =
0° dargestellt. In der spezifischen Schallleistung in Abbildung [6.48] zeigt sich
der positive Einfluss bereits bei grofleren Durchflusszahlen von ¢ ~ 0.196 und
betriagt bei ALygpe, = 11.64dB gegeniiber s = 0.5 % und A Lysgpe, = 6.13dB
gegeniiber s = 0.3 %.

Der akustische Effekt auf die Frequenzspektren ist in Abbildung auf-
getragen. Hier wird deutlich, dass die Kontur der Oberfliche das frithe Ein-
setzen des Spaltlarms zu deutlich kleineren Durchflusszahlen verschiebt. Die
Pegeliiberhchungen vor der BPF werden nahezu komplett, die Peaks nach der
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Abbildung 6.47 — Einfluss der Oberflichenkontur auf die aerodynamischen
Kennlinien
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Abbildung 6.48 — Einfluss der Oberflachenkontur auf die spezifische Schall-
leistung

BPF bis zu ¢ =~ 0.19 verhindert. Im extremen Teillastbereich zeigt sich auch
bei Ref. Konf. 1 das Spaltgerdusch, jedoch mit deutlich geringeren Pegeln als
bei den Spalten s = 0.3 und 0.8 %.
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Abbildung 6.49 — Einfluss der Oberflichenkontur auf das Schmalbandspek-
trum {iber den kompletten Betriebsbereich

Absorptionsgrade der Dadmmmaterialien

Um die akustischen Eigenschaften der verwendeten Dadmmmaterialien aus
Tabelle auf Seite [34] zu bestimmen, wurden die frequenzabhéngigen Ab-
sorptionsgrade in einem Kundtschen Rohr nach Abbildung auf Seite
gemessen [50]. Da ausschlieBlich stehende Wellen reproduzierbar gemessen
werden konnen, beschrinkt sich die Messung auf Frequenzen unterhalb der
cut-on Frequenz feu_on = 1862 Hz bei einem Innendurchmesser von 107 mm
und einer Schallgeschwindigkeit a = 340 m/s fiir Luft bei Standardbedingun-
gen. Da zur Ermittlung des Absorptionsgrades mindestens ein Minimum und
ein Maximum im Schalldruckeffektivwert-Verlauf benotigt werden, ist die un-
tere Grenze des messbaren Frequenzbereiches durch den Abstand zwischen
Lautsprecher und schallhartem Abschluss festgelegt und betrégt f = 117 Hz.
Abbildung zeigt, die Absorptionskoeffizienten fiir die auch im Venti-
latorpriifstand eingesetzte Materialdicke von d = 100 mm sowie einer Re-
ferenzmessung mit schallhartem Abschluss aufgetragen iiber der Frequenz.
Die Messpunkte entsprechen jeweils den Terzbandmittenfrequenzen. Es ist
ersichtlich, dass die Absorptionsgrade mit zunehmender Frequenz der ste-
henden Welle im Inneren des Rohres bis auf ein Maximum ansteigen und
anschlieflend teilweise eine wellige Charakteristik aufweisen.

Der Absorptionsgrad eines Materials hdngt von seinen Materialeigenschaften
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Abbildung 6.50 — Absorptionsgrad der verwendeten Materialien mit einer
Materialstérke d = 100 mm

wie Strukturfaktor, Dichte, Porositdt und Stromungswiderstand, aber auch
von der Frequenz des auftreffenden Schalls, der Kennimpedanz des Ausbrei-
tungsmediums und der Dicke der Absorberschicht ab. Die Effektivitdt eines
Absorbers wird ebenfalls von seiner Position in Bezug auf die Schallschnelle
beeinflusst, da der Verlust an Schallenergie durch viskose Reibung wesent-
lich von der kinetischen Energie der Partikel abhéngt. Abbildung [6.51] zeigt
den Verlauf von Schalldruck und Schallschnelle vor einem schallharten Ab-
schluss. Hieraus wird deutlich, dass die Schallschnelle an der Wand null sein
muss und daher ein Maximum bei \/4 aufweist. Die Effizienz des Absorbers
ist gering, wenn dieses Maximum auflerhalb des Materials liegt und erreicht
theoretisch ein Maximum bei einer Materialdicke d = A/4. Da sich jedoch
die Ausbreitungsgeschwindigkeit vom freien Feld in das Absorbermaterial
dndert, stellt sich nach dem Ubergang der Schallwelle in das porése Material
eine kleinere Wellenldnge ein. Durch diesen Effekt liegen die ersten Maxima
der untersuchten Dammmaterialien nicht bei einer konstanten Frequenz. Aus
Abbildung |6.50] wird ersichtlich, dass Konf. A und B den besten Effekt in der
breitbandigen Schallddmpfung zeigen. Fiir eine effektive Dampfung der BPF
bei f = 375 Hz weist Konf. C die besten Eigenschaften auf.

Der Einfluss eines Lochblechs vor dem Dammmaterial auf den Absorptions-
grad wurde in [50] untersucht, jedoch wurden keine signifikanten Anderungen
der Ergebnisse festgestellt. Fiir eine weiterfithrende Untersuchung iiber den
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Abbildung 6.51 — Verlauf von Schalldruck und Schallschnelle vor einem
schallharten Abschluss [50]

Einfluss der Probendicke auf den Absorptionsgrad sowie einen detaillierte-
ren Versuchsaufbau und theoretischen Hintergrund wird ebenfalls auf [50]
verwiesen.

Schallminderung durch Dadmmmaterialien

Die Kenntnis der Absorptionsgrade und des Einflusses der Oberflachenkontur
erlaubt nun eine detaillierte Analyse der Messungen mit dem kompletten
Schallddmpfer, wie in den Abbildungen und fir die zwei Referenz-
konfigurationen sowie die fiinf DaAmmmaterialien dargestellt. Die Materialien
Konf. C, D und E bewirken keine signifikanten Verdnderungen der aerody-
namischen Kennlinien. Bei Konf. A ist eine sehr deutliche Verschiebung der
Kennlinie in Richtung kleinerer Durchflusszahlen zu erkennen. Der maxima-
le Totaldruckaufbau im extremen Teillastbereich weist eine Erhchung auf,
im {ibrigen Betriebsbereich zeigt sich ein deutlich geringerer Druckaufbau.
In [78] wird die Verschiebung der Kennlinie als ein ungewollter Nebenef-
fekt bei Casing Treatments beschrieben. Dieser Effekt wird darauf zuriick
gefiihrt, dass bei geringeren Druckverhéltnissen mit einer noch weitgehend
idealen, ungestorten Verdichterstromung die Geh&usestrukturen zu ungewoll-
ten, verlustreichen Zirkulations- und Ausgleichsstromungen fithren kénnen,
welche die Verdichterstromung unnétig storen und zur Entstehung verlustrei-
cher Blockadezonen beitragen. In diesem Fall konnte auch eine Rezirkulation
durch das Dammmaterial fiir die Verschiebung der Kennlinie verantwortlich
sein. Hierfiir spricht, dass mit zunehmendem Stromungswiderstand der Ma-
terialien von Konf. A nach E die Verschiebung zu kleineren Volumenstrémen
deutlich abnimmt. Die rezirkulierende Luft wird vom Ventilator angetrieben,
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tragt jedoch weder zum messbaren Druckaufbau noch zum Volumenstrom
bei.
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Abbildung 6.52 — Einfluss der Ddmmmaterialien auf die aerodynamischen
Kennlinien
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Abbildung 6.53 — Einfluss der Dammmaterialien auf die aerodynamischen
Kennlinien
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Die Wirkungsgrade in den Abbildungen [6.54] und [6.55] zeigen die gleiche
Tendenz. Der negative Einfluss auf den freiausblasenden Wirkungsgrad von
Konf. C, D und E ist mit Ang, ~ 1...1.5 % relativ gering. Fiir Konf. B mit
Ang, ~ 2.5 % und Konf. A mit Ang, = 3...3.7 % ist der Einfluss recht deutlich.
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Abbildung 6.54 — Einfluss der Ddmmmaterialien auf den Wirkungsgrad
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Abbildung 6.55 — Einfluss der Dadmmmaterialien auf den Wirkungsgrad
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Der Einfluss der Dammmaterialien auf die akustischen Kennlinien ist in
den Abbildungen und als Differenzen zu Ref. Konf. 2 aufgetra-
gen und zeigt so den Gesamteffekt des Schallddampfers. Der reine Effekt der
Dammmaterialien lédsst sich aus der Differenz zu Ref. Konf. 1 ablesen. Die
grofite Wirkung zeigen die Schalldampferkonfiguration im Teillastbereich, in
dem das Spaltgerdusch den grofiten Einfluss auf die Gerduschentwicklung
des Ventilators hat. Bei der kleinsten Durchflusszahl von Ref. Konf. 2 und
¢ ~ 0.13 mindern sowohl Konf. A als auch Konf. D die spezifische Schall-
leistung um ALygpe, > 10dB, wobei in diesem Betriebspunkt 7.1dB aus
der Schallminderung durch die Oberflachenkontur resultieren. Im Bereich
des maximalen freiausblasenden Wirkungsgrads der Referenzkonfigurationen
@ ~ 0.17 zeigt Konf. D mit ALygpe, =~ 4dB den groBten positiven Einfluss,
2.9dB resultieren aus der verdnderten Oberflachenkontur.

Fiir Konf. D zeigen die Messungen in Abbildung[6.50] dass mit Ausnahme des
Maximums bei f =~ 250 Hz Absorptionsgrade v > 0.8 erst bei f > 1250 Hz
erreicht werden. Abbildung zeigt das Schmalbandspektrum und das
Terzspektrum fiir den Betriebspunkt ¢ =~ 0.17 fiir die Referenzkonfigura-
tion mit konturierter Oberfliche sowie Konf. B und D. Die Wirksamkeit des
Dammmaterials aus Konf. D ist insbesondere im Terzspektrum ab der 2. Har-
monischen bei f > 1125 Hz zu erkennen. Auch das Spaltgerdusch zwischen
der BPF und den ersten beiden Harmonischen, bereits durch die konturierte
Oberflache deutlich verringert, wird nochmals reduziert.

Die Materialien der Konfigurationen C und E zeigen ein dhnliches Verhalten
wie Konf. D, weisen aber eine leicht schwéchere Reduzierung der spezifischen
Schallleistung auf. Auffillig ist die geringe Wirksamkeit von Konfiguration
B, die bei den Untersuchungen im Kundtschen Rohr den besten Absorpti-
onsgrad iiber einen Grofiteil des vermessenen Frequenzbereichs gezeigt hat.
Der emittierte Schall ist iiber nahezu den kompletten Betriebsbereich grofier
als bei Ref. Konf. 1, was einen negativen Einfluss des Materials bedeutet. Im
Uberlastbereich ist die spezifische Schallleistung sogar hoher als Ref. Konf. 2.
Aus Abbildung [6.58| wird ersichtlich, dass die breitbandige Dampfung fiir f >
300 Hz die Messungen des Absorptionsgrads bestétigt, die tonale Erhohung
der BPF diesen Effekt jedoch deutlich dominiert. Die tonale Erhéhung der
BPF gegeniiber Ref. Konf. 1 betridgt AL, ~ 11.5dB bei ¢ a~ 0.17. Dieser
Effekt verstirkt sich im Teillastbereich noch und betrigt AL, ~ 15.4dB
bei ¢ ~ 0.13. Eine mogliche Erkldrung besteht in der notwendigen Teilung
der verwendeten Di&mmmaterialien bedingt durch die Flansche zu beiden
Seiten des Rings (siehe Abbildung . Zusétzlich weist das Dammmaterial
in Ref. Konf. B eine leicht konturierte Oberflache auf, was ebenfalls verant-
wortlich fiir die Erhchung der Schallleistung an der BPF sein kénnte. Sehr
effektiv in der Schallminderung, insbesondere im Teillastbereich, ist Konf. A,
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Abbildung 6.56 — Einfluss der Dammmaterialien auf die Differenzen der
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Abbildung 6.57 — Einfluss der Dammmaterialien auf die Differenzen der
spezifischen Schallleistung

wahrend das Material deutliche Einbuflen im Wirkungsgrad aufweist.
Abbildung [6.59 stellt das Schmalbandspektrum des kompletten Betriebsbe-
reichs fiir die Konfiguration A, B und D dar. Der Einfluss der Ddmmma-
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Abbildung 6.59 — Einfluss der Ddmmmaterialien auf das Schmalbandspek-
trum iiber den kompletten Betriebsbereich

terialien im Vergleich mit Abbildung ist deutlich zu erkennen. Insbe-
sondere bei Konf. B zeigen sich die guten Absorptionseigenschaften, selbst
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im Teillastbereich ist kein Spaltgerdusch feststellbar. Auffallig ist ebenfalls
die signifikante Uberhéhung der BPF bei Konf. B, die eine gréBere Wirk-
samkeit des Schallddmpfers verhindert. Fiir weitere Informationen wird auf
[50] verwiesen. Hier wird detailliert auf die Erh6hung der Schallleistung bei
der BPF sowie weitere Moglichkeiten zur Optimierung des Schalldampfers
eingegangen.



Kapitel 7

Spaltverlustmodell

Bei jeder Turbomaschine muss sich zwangslaufig ein Spalt zwischen den rotie-
renden Schaufeln und dem stehenden Gehéduse der Maschine befinden. Der
Volumenstrom durch diesen Spalt, welcher nicht in die Arbeitsumsetzung
der Maschine involviert ist, verursacht Verluste. Bei einer Axialmaschine oh-
ne Deckband rollt sich die Stromung auf der Saugseite der Schaufel bedingt
durch die Scherstrémung mit der Passagenstromung zu einem Spiralwirbel
auf. GroBe und Zirkulation dieses Wirbels hédngen nach den Helmholtzschen
Wirbelsédtzen von dem gebundenen Wirbel und der Grofle des Spalts ab.
Die negativen Effekte des Wirbels in Hinblick auf Aerodynamik und Akus-
tik werden unter anderem in Kapitel [6.1] beschrieben. In Kapitel [2] und von
Karstadt und Pelz in [79] werden zahlreiche Methoden zur Abschitzung des
Spaltverlusts in Turbomaschinen aufgefiihrt. Im Gegensatz zu den meist recht
komplexen Methoden wird im Folgenden analog zu [79] ein einfaches physi-
kalisches Modell fiir den aerodynamischen Spaltverlust hergeleitet.

7.1 Physikalisches Modell fiir den Spaltver-
lust

Greift man die Idee des induzierten Widerstands von Betz auf, ergeben sich
die gedinderten Geschwindigkeitsdreiecke in Abbildung [7.1]

Ublicherweise werden der Auftrieb und der Widerstand mit dem dynamischen
Druck dimensionslos gemacht. Eine einfache Symmetriebetrachtung zeigt,
dass der Auftriebskoeffizient cy eine gerade Funktion des Anstréomwinkels g
ist. Dieser ist eine gerade Funktion des Widerstandskoeffizienten cy. Dies
liefert das klassische Resultat von Prandtl und Betz. Statt der Beziehung
cw ~ ci wird die analoge Beziehung 1z, ~ ¥2.,, von Pelz und Hef [30]
verwendet.

100
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Abbildung 7.1 - Geschwindigkeitsdreiecke mit induziertem Widerstand
(drallfreie Anstrémung)

Die Beziehung

Acy l
L %Z(l + € cota,) (7.1)

Coo

wird von Traupel [18] mit Hilfe der Tragfliigeltheorie fiir ein gerades Schau-
felgitter hergeleitet. Sie erlaubt die Berechnung der Druckumsetzung und
der Ablenkung in einem Gitter, wenn fiir das Profil in der gegebenen Git-
teranordnung c, und die Gleitzahl € = c5/cw bekannt sind. «,, definiert
den Winkel zwischen der Geschwindigkeit ¢, = 0.5 (¢ + ¢2) und der Git-
terachse. Aus Gleichung wird mit Apjgear/p = uAc, aus der Eulerschen
Turbinengleichung zu

{
Wideal = gpcAE(l + e cota,). (7.2)

Mit ca = f(p, ¥igear) konnen die Spaltverlustmodelle in Kapitel |2, die den
Auftriebskoeffizienten enthalten, als Funktion von 9);qca geschrieben werden,
wobei die ideale Druckziffer durch

¢i cal\P) = 7.3
e () (e, Re, s) (73)
gegeben ist. Sie berechnet sich aus
P
= — 4
y= (7.4)
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mit der Wellenleistung P = 27nlM, dem Massenstrom 1 = Vp und der
isentropen Anderung der spezifischen Arbeit y = Ap/p. Die Erweiterung der
Gleichung mit 1/2(nwD,)? und Ap; liefert

2Apideal . 2M7’L7T 2Apt

P(nﬂDaV VApt p(nﬂDa)T
Das Modell ist hier fiir den inkompressiblen Fall (Ma < 0.3) hergeleitet.
Fir Ma > 0.3 muss die isentrope Anderung der spezifischen Arbeit mit

kompressiblen Zustandsénderungen berechnet werden. Per Definition ist die
linke Seite der Gleichung die ideale Druckziffer

(7.5)

2 Ap ideal

wideal = W>

(7.6)

wahrend das Produkt der rechten Seite aus dem inversen Wirkungsgrad sowie
der Druckziffer nach den Gleichungen [5.5] und [5.4] besteht.

Mit dem relativen Spalt s und der Beziehung g, ~ 1., lautet das physi-
kalische Modell fiir den Spaltverlust

wgap = f(S) i2deal‘ (77>

mit f(0) = 0 und f(co) = const. und der Annahme kleiner SpaltgroBen
s < 1. Eine Taylorentwicklung liefert

¢gap = CswiQdeal’ (78)

mit der dimensionslosen maschinentypischen Kennzahl C'. Im Gegensatz zu
den meisten anderen Modellen, die sich mit den exakten Stromungszustanden
und Geometrien beschéftigen, bendtigt dieses Modell lediglich die Werte fiir

v und 7.
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Abbildung 7.2 — Charakteristische aerodynamische Kennlinien

7.2 Validierung

Die in Kapitel vorgestellte Methode kann anhand von Messergebnissen
an Turbomaschinen mit unterschiedlichen Spaltweiten validiert werden. Un-
abhéngig vom Typ der Turbomaschine und der Anzahl der vermessenen
Spalte werden jeweils das Wirkungsgradoptimum ¢,,; und ein konstanter
Betriebspunkt 415 % im Teil- und Uberlastbereich fiir alle Spaltweiten un-
tersucht (siehe Abbildung [7.2). Die 15 % beziehen sich hierbei auf den ge-
meinsamen stabilen Betriebsbereich aller untersuchten Spalte. Um die Spalt-
verluste in Bezug auf die Druckziffer zu quantifizieren, wird eine Druckziffer
fiir einen idealen Spalt von s = 0 aus den gemessenen Werten extrapoliert.
Mit den Differenzen zwischen der Druckziffer bei s = 0 und den gemessenen
Werten sowie der idealen Druckziffer ¢;qca1, den resultierenden Spaltverlusten
Ygap und den restlichen Verlusten 1, ergibt sich der Zusammenhang

¢ = wideal - <wgap + ¢r) (79)

Der Verlauf der idealen Druckziffer ;qes1 berechnet sich mit Gleichung [7.3
aus allen gemessenen Punkten. Durch die Annahme, dass bedingt durch die
nur minimale Anderung der Geometrie die idealen Druckziffern fiir verschie-
dene Spaltweiten gleich bleiben, werden die berechneten Werte zu der in
Abbildung gezeigten Geraden interpoliert.
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Abbildung 7.3 — Gemessene Spaltverluste aufgetragen iiber Sw?deal zur Be-
stimmung der dimensionlosen maschinentypischen Kennzahl C

In Abbildung[7.3]ist das Resultat der Auswertung fiir die Messergebnisse aus
Kapitel fiir die Staffelungswinkel ABs = 0°, 12° und -12° gezeigt. Aufge-
tragen sind die Spaltverluste g, iiber dem Quadrat der idealen Druckzif-
fer, multipliziert mit der relativen Spaltweite fiir jeweils drei Betriebspunkte
und fiinf Spaltweiten. Die gezeigten Geraden sind aus den gemessenen Wer-
ten fiir jeweils alle drei Betriebspunkte interpoliert. Deutlich zu sehen ist,
dass die Auftragung der Punkte iiber s¢?,.,, die Messpunkte zu einem li-
nearen Verlauf transformiert. Dies zeigt die sehr gute Ubereinstimmung im
Vergleich zu dem Spaltmodell in Gleichung [7.§] mit der dimensionlosen ma-
schinentypischen Kennzahl C'; die der Steigung der interpolierten Geraden
in Abbildung[7.3]entspricht. Die Verdnderung des Staffelungswinkels verletzt
die geometrische Ahnlichkeit des Ventilators, daher kénnen die Messungen
bei verschiedenen Winkeln als unterschiedliche Ventilatoren betrachtet wer-
den. Die verdnderte Steigung von C' bestéitigt ebenfalls die unter anderem in
Kapitel gezeigte Abhéngigkeit der Spaltverluste vom Reaktionsgrad des
Ventilators.
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Abbildung 7.4 — Gemessene Spaltverluste aufgetragen iiber swizdeal zur Be-
stimmung der dimensionlosen maschinentypischen Kennzahl C

Die Validierung der Methode fiir die Staffelungswinkel ASs; = 6° und -6° ist
in Abbildung [7.4] gezeigt. Fiir diese beiden Winkel stimmen die gemessenen
Werte ebenfalls gut mit dem vorhergesagten linearen Verlauf iiberein und
bestétigen so das Modell aus Kapitel [7.1} Da die Spaltverluste, wie in Kapi-
tel gezeigt, unabhéngig von der Anzahl der Leitradschaufeln sind, wurde
auf eine weitere Untersuchung der vollbeschaufelten Konfiguration an dieser
Stelle verzichtet.

Abbildung zeigt die Auswertung der Messergebnisse aus Kapitel fiir
die Staffelungswinkel AS, = 0°, 12° und -12°. Am Abschnitt der Ordinate
ist deutlich der insgesamt geringere Spalteinfluss im Vergleich zu Konfigura-
tion s005 zu sehen. Bedingt durch die insgesamt geringeren Druckziffern und
dadurch ebenfalls geringeren idealen Druckziffern bei gleichen Spaltgrofien
wird auch der Bereich auf der Abszisse kleiner. Die Werte fiir Ags = 0°
und ApS, = 12° zeigen die lineare Charakteristik des Modells, wiahrend bei
ApPs = -12° der Einfluss des Betriebspunktes nicht korrekt erfasst wird. Dies
kann ebenfalls fiir Afs = -18° in Abbildung festgestellt werden. Der fiir
einen Betriebspunkt gemessene Spalteinfluss zeigt das Verhalten des Modells,
jedoch kann der Einfluss der Betriebspunktvariation nicht richtig wiederge-
geben werden. Die Messdaten von A, = -6° stimmen gut mit dem Modell
iiberein, wiahrend der schon in Kapitel beschriebene abnehmende Spalt-
verlust von s = 0.2 % bei AfFy = -6° mit dem Modell nicht vorhergesagt
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Abbildung 7.5 — Gemessene Spaltverluste aufgetragen iiber swfdeal zur Be-
stimmung der dimensionlosen maschinentypischen Kennzahl C
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Abbildung 7.6 — Gemessene Spaltverluste aufgetragen iiber s

iQdeal zur Be-
stimmung der dimensionlosen maschinentypischen Kennzahl C

werden kann, da dieses von einem stetig zunehmenden Spaltverlust ausgeht.
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Abbildung 7.7 — Gemessene Spaltverluste aufgetragen iiber swizdeal zur Be-
stimmung der dimensionlosen maschinentypischen Kennzahl C

Abbildung zeigt die gemessenen Spaltverluste fiir Re = 2.49 - 10° sowie
die aus Messwerten interpolierten Geraden fiir Re = 1.8 - 105 und Re =
3.46 - 105, An den minimalen Differenzen von C lisst sich erkennen, dass
die Spaltverluste unabhéngig von der Reynoldszahl des Ventilators sind. Die
unterschiedlichen Reynoldszahlen wurden durch eine Variation der Drehzahl
erreicht, der Ventilator war in diesem Fall komplett geometrisch &hnlich.
Von Brodersen [82] wurden Untersuchungen an zehn verschiedenen hochbe-
lasteten Axialventilatoren, unter anderem in Bezug auf Spaltverluste, unter-
sucht. In Abbildung [7.8] sind die Auswertungen der Messergebnisse fiir drei
unterschiedliche Schaufeln gezeigt. Die Messwerte zeigen eine gute Uber-
einstimmung mit der linearen Charakteristik des Modells. Wie in [79] be-
schrieben, kann nicht bei allen Schaufeltypen aus [82] der Einfluss des Be-
triebspunktes auf die Spaltverluste vorhergesagt werden, da der Verlauf eini-
ger Kennlinien einen nahezu betriebspunktunabhéngigen Einfluss des Spalts
zeigt.

Neben Ventilatoren kann das physikalische Modell fiir den Spaltverlust auch
bei anderen Turbomaschinen verwendet werden. Von Bischoff [83] wurden
zehn verschiedenen Pumpen mit jeweils sechs unterschiedlichen Spaltwei-
ten in Bezug auf Druckaufbau und Wirkungsgrad untersucht. Die Abbil-
dungen und zeigen die Auswertungen der Messergebnisse fiir eine
Auswahl an Pumpen. Die Auswertung umfasst sowohl Axial- als auch Radi-
alpumpen und zeigt eine gute Ubereinstimmung mit der linearen Charakte-
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Abbildung 7.9 — Spaltverluste fiir Messwerte von Pumpen aus Bischoff [83]



7.3. METHODE ZUR SKALIERUNG DES SPALTVERLUSTS 109

0.14

-O-Popt
<t Popt + 15? Pumpe 10 o o
] —15% — ~~
0.08- Popt C 1.01(;6‘
- +__Pumpe 9
0.06- g jup C =0.7231
- !
& o
= <
0.04 A ’ﬂ"
D g . ’
! L.«
0.024
s - 41
0{' T T 1
0 0.05 0.1 0.15

2
Sﬂjideal

Abbildung 7.10 — Spaltverluste fiir Messwerte von Pumpen aus Bischoff [83]

7.3 Methode zur Skalierung des Spaltverlusts

Eine mogliche Anwendung des in Kapitel hergeleiteten physikalischen
Modells fiir Spaltverluste ist die Vorhersage von Wirkungsgraden mit ei-
ner Skalierungsmethode wie in [84] gezeigt. Aus Gleichung mit ¢ =
Yideal — (Vgap + ), die restlichen Verluste werden mit v, bezeichnet, kann
der Wirkungsgrad einer Turbomaschine mit

o ¢gap + %«

wideal (7 10)

n=1

angegeben werden. Mit dem Modell fiir den Spaltverlust aus Gleichung [7.8
ergibt sich

_ 1 Osthug(e) — P10
n=1—Cstideal({) (@) (7.11)

Gleichung dient als Basis fiir die hier vorgestellte Skalierungsmethode.
Mit der Annahme, dass fiir ¢ = konst. und Re = konst. bei einer Turboma-
schine mit zwei unterschiedlichen relativen Spaltgrofien s; und s, Druckziffer
und Wirkungsgrad bekannt sind:
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m =1— Cs1igeal — w&v
Eeal (7.12)
ne = 1 — Csathigeal — wT;l-
Die Losung dieses Gleichungssystems liefert die zwei Unbekannten C' und ),
1 _
C = i 7]2’
¢ideal S — 81 (713)
(0, Re) = Ygear(1 = + 5121,
S2 — 81

Fiir eine Validierung mit Ergebnissen aus Konfiguration s001 und aus [82]
wird auf [84] verwiesen.



Kapitel 8

Zusammenfassung und Ausblick

Im Rahmen dieser Arbeit wurde mit experimentellen, numerischen und ana-
lytischen Methoden der aerodynamische Spaltverlust sowie die Gerduschent-
wicklung insbesondere im Hinblick auf den Schaufelspitzenspalt untersucht.
Hintergrund und Motivation dieser Untersuchung war es, einen Beitrag zur
Reduktion der Larmemission unter Beriicksichtigung der aerodynamischen
Effizienz bei axialen Turbomaschinen, insbesondere solchen, die bei Mach-
Zahlen < 0.3 betrieben werden, zu leisten. Die Maglichkeit der Ubertragung
der Ergebnisse auf Anwendungen, bei denen das Medium als kompressibel
betrachtet werden muss (Ma > 0.3), insbesondere im Bereich der Akustik,
muss gesondert untersucht werden.

Die vorgestellten Messergebnisse an verschiedenen Axialventilatorkonfigura-
tionen zeigen eine umfangreiche Variation von Parametern, welche die Ae-
rodynamik und Akustik beeinflussen. Konfiguration s001 liefert Ergebnisse
im Hinblick auf Wirkungsgrad und Druckziffer bei einer Variation des Spalts
sowie des Schaufelwinkels. Der negative Einfluss des Spalts bewirkt neben
einem Druckverlust auch eine Verschiebung des Wirkungsgradoptimums zu
groferen Durchflusszahlen. Durch eine Variation des Schaufelwinkels wird ge-
zeigt, dass mit kleinerem Reaktionsgrad ebenfalls der Einfluss des Rotorspalts
auf Aerodynamik und Akustik vermindert wird. Analog zum aerodynami-
schen Wirkungsgrad zeigt sich bei den akustischen Untersuchungen bei einer
Vergroflerung des Spalts eine deutlich ausgepriagte Verschiebung des Opti-
mums zu grofleren Durchsétzen. Im Frequenzspektrum kann der Spaltldrm
als tonal-breitbandig charakterisiert werden. Er wird durch einen Peak zwi-
schen der BPF und der ersten Harmonischen dominiert.

Das verénderte Nabenverhéltnis bei Konfiguration s005 zeigt sich durch einen
grofferen Druckaufbau und damit verbunden einen grofleren Spaltverlust.
Anhand einer Variation der Anzahl der Nachleitschaufeln konnte die Un-
abhéngigkeit des Spaltverlusts von der Statorbeschaufelung gezeigt werden.
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Auf die Akustik hat die zusétzliche Zahl der Inzidenzen zwischen Rotor und
Stator einen deutlich negativen Einfluss, was sich insbesondere an den Har-
monischen der BPF zeigt.

Bei Konfiguration s008 wurde mit Hilfe von iiber dem Umfang und Radi-
us verfahrbaren Fiinflochsonden die Abstrémung von Lauf- und Leitrad un-
tersucht. Hier wurde gezeigt, dass der Spalt insbesondere eine Auswirkung
auf den Spitzenbereich der Schaufel hat, der Totaldruckverlust sich jedoch
iiber die gesamte Schaufelhohe zeigt. Die experimentellen Ergebnisse wur-
den zusétzlich zur Validierung von numerischen Simulationen, die einen de-
taillierten Einblick in die Entstehung und Ausbreitung der Wirbel an der
Rotorschaufel erlauben, eingesetzt. Durch die Visualisierung des berechne-
ten Stromungsgebiets konnten das Einsetzen von Riickstromungen durch den
Spalt detektiert und die Auswirkungen auf das Frequenzspektrum festgestellt
werden. Ebenfalls konnte die Position des Wirbels in der Schaufelpassage ge-
zeigt werden. Die Auswirkung der Variation der Betriebspunkte sowie einer
Verdnderung der Spaltweite auf den emittierten Schall im Frequenzbereich
konnte durch die Strémungsvisualisierung auf den Spaltwirbel und dessen
Ausbreitung zuriickgefiihrt werden.

Mit Messungen in dem zum Windkanal umgebauten Axialventilatorpriifstand
sowie mit numerischen Simulationen wurden stehende Schaufelprofile ae-
rodynamisch und akustisch untersucht. Ziel dieser Untersuchungen war es,
ghnliche Stromungszustéinde zum rotierenden System s008 an der Schaufel-
spitze zu erzeugen. Hierbei konnte gezeigt werden, dass der Spaltwirbel auf-
grund der fehlenden Relativbewegung zwischen Gehduse und Schaufel unter
einem deutlich abweichenden Winkel abschwimmt. Eine Isolierung des Spalt-
gerauschs von dem durch die Riickstromung iiber die Schaufeln generierten
Gerdusch konnte aufgrund eines zu hohen Rauschpegels im Kanal und einer
zu geringen Anstromgeschwindigkeit nicht erreicht werden.

Es wurden sowohl primére als auch sekundédre Mafinahmen zur Reduktion
des Schalls untersucht. Mittels einer konturierten Oberfliche wurde gezielt
die Entstehung des Spaltwirbels beeinflusst und der positive Effekt auf Ae-
rodynamik und Akustik gezeigt. Zusétzlich wurde mittels sekundér wirken-
der Dadmmmaterialien der entstandene Schall gemindert. Es wurde gezeigt,
dass mit leichten Verlusten in Druckaufbau und Wirkungsgrad infolge der
Dammmaterialien eine erhebliche Reduktion des Schalls durch eine breit-
bandige Absenkung der Schallpegel erreicht werden kann.

Die gewonnenen Ergebnisse iiber die Spaltverluste wurden in einem physi-
kalischen Modell zusammengefasst. Dieses sehr einfach aufgebaute Modell
erlaubt eine Abschéitzung des Spaltverlusts ohne die detaillierte Kenntnis
der Geometrie der Schaufeln. Mittels Messergebnissen aus dieser Arbeit und
weiteren Spaltuntersuchungen wurde das Modell validiert und ein moéglicher
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Anwendungsfall durch eine Skalierungsmethode gezeigt.

In weiterfithrenden Arbeiten bietet es sich an, gezielt die physikalischen Effek-
te innerhalb des Spalts bei einer konturierten Oberfliche und deren Auswir-
kungen auf Wirbelentstehung sowie Ausbreitung zu untersuchen. Dies kann
mit Experimenten am Priifstand unter synchroner Messung der Akustik sowie
mit numerischen Methoden geschehen. Die gewonnen Erkenntnisse sollten in
eine Optimierung der Oberflichenkontur einflieen und so kénnte das volle
Potenzial dieser Art der passiven Schallminderungsmafinahme ausgeschopft
werden. Weiterhin konnen die umfangreichen aerodynamischen und akusti-
schen Messergebnisse zur Validierung von numerischen Verfahren zur Vor-
hersage des emittierten Schalls verwendet werden.
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