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Verwendete Symbole

Basissystem

Die erste Spalte der folgenden Liste zeigt die in der Arbeit verwendeten Symbole für die auftretenden

physikalischen und mathematischen Größen. In der zweiten Spalte wird die Bedeutung des Symbols

beschrieben. Die Dimensionsformel jeder physikalischen Größe ist als Potenzprodukt der Basisgrößen

Länge (L), Masse (M), Zeit (T), Temperatur (Θ), Stoffmenge (N), Strom (I) und Lichtstärke (J) in

der Spalte 3 angegeben. Handelt es sich um eine abgeleitete Größe, so beinhaltet die letzte Spalte die

Berechnungsvorschrift.

Symbol Beschreibung Dimension Berechnung

Lateinische Großbuchstaben
A Querschnittsfläche L2

F Kraft L M T−2

H Förderhöhe L

L Lastfaktor

M Drehmoment L2 M T−2

M Maßstabsfaktor

Ma Machzahl Ma = ua/a

P Leistung L2 M T−3

R Radius L

Rz Rauheit nach DIN 4287 und DIN 4768 L

Re Reynolds-Zahl Re = d u/ν

Rel Reynolds-Zahl für Plattenmodell Rel = l w/ν

T Temperatur Θ

U Umfang L

V Anteil aufwertbarer Verluste im Optimum

V̇ Volumenstrom L3 T−1

Lateinische Kleinbuchstaben
a Schallgeschwindigkeit L T−1

c Absolutgeschwindigkeit L T−1

d (Außen-)Durchmesser L

dh hydraulischer Durchmesser L dh = 4A/U

d frei wählbarer Parameter

h Schaufelhöhe L

k Rauheitshöhe L
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ks Sandkorndurchmesser L

l Sehnenlänge im Mittelschnitt L

ṁ Massenstrom M T−1

m Anzahl unabhängiger Grundgrößen

n Drehzahl T−1

n Anzahl dimensionsbehafteter Größen

ns Spezifische Drehzahl ns = nV̇ 1/2/y3/4

p Druck L−1 M T−2

r Radius L

r Rang

s Spaltweite L

t Zeit T

t Teilung L t = π d/z

u Umfangsgeschwindigkeit L T−1

u∗ Schubspannungsgeschwindigkeit L T−1

w Relativgeschwindigkeit L T−1

y isentrope Änderung der spezifische Arbeit (total) L2 T−2

y+ Dimensionsloser Wandabstand

z Schaufelanzahl

Griechische Buchstaben
α Exponent

β Relativwinkel

∆ Differenz

δ Geometriefaktor

δν viskose Länge L

η Wirkungsgrad η = Pf/P

η dynamische Viskosität L−1 M T−1

κ Skalierungsfaktor κ = dm/d

λ Leistungszahl λ = ϕψ/η

λ Widerstandszahl

ν kinematische Viskosität L2 T−1

ν Nabenverhältnis ν = d/di

Ω Winkelgeschwindigkeit T−1

ϕ Durchflusszahl ϕ = V̇ / (Au)

ϕ0 X-Achsenabschnitt der idealen Kennlinie

ψ Druckziffer ψ = 2 y/u2

ψ0 Y-Achsenabschnitt der idealen Kennlinie

ψ0
, Steigung der idealen Kennlinie

ρ Dichte L−3 M

τw Wandschubspannung L−1 M T−2
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Indizes
+ dimensionslose Größe

0 Umgebung

1 Ebene vor Rotor

2 Ebene vor Nachleitrad

3 Ebene hinter Diffusor

4 Ebene zur Volumenstrommessung

a außen

dyn dynamische Größe

f Fluid

GA Großausführung

i innen

ideal ideal

La Laufrad

Le Leitrad
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m Modell

max Maximalwert

S Schaufelspitze

s Staffelungswinkel

stat statische Größe

tot totale Größe
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v Verlust

W Wand

Abkürzungen
GA Großausführung

KA Kleinausführung

LA Laufrad

LE Leitrad

MA mittelgroße Ausführung

ME Messebene
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1 Einleitung

Mit fortschreitender Industrialisierung und damit einhergehendem besserem Verständnis im Bereich

der Strömungsvorgänge und der verwendeten Materialien vergrößerten sich die Durchmesser von

Turbomaschinen zu Beginn des 20. Jahrhunderts immer weiter. Während die größte Wasserturbine

im Jahr 1903 an den Niagarafällen einen Durchmesser von weniger als 2 m aufwies, wurde im Jahr

1925 im Großkraftwerk Lilla Edet, Schweden, bereits eine Kaplan-Turbine mit einem Durchmesser von

5,7 m aufgestellt. Einer der nach wie vor weltweit größten Ventilatoren mit 15 m Rotor-Durchmesser

stammt aus den 1940er Jahren (Abb. 1.1). Dieser Umstand stellte die Hersteller vor die Herausfor-

derung sehr große Maschinen mit mehreren Metern Durchmesser zu bauen, ohne die Ergebnisse der

Auslegung an original großen Maschinen experimentell überprüfen zu können. Neben der notwendi-

gen Aufstellfläche war es vor allem bei Wasserturbinen die Bereitstellung der benötigten Fallhöhe bzw.

bei Turboarbeitsmaschinen die Erzeugung der Antriebsleistung1, weshalb diese Variante wirtschaftlich

nicht tragbar war. Hinzu kam bei Turbinen noch die notwendige Generator- bzw. Bremsleistung. Ein

weiterer Punkt war gerade bei Wasserturbinen eine meist den örtlichen Gegebenheiten angepasste

Einbausituation, die einen vollständigen und kostspieligen Nachbau der örtlichen Gegebenheiten not-

wendig machte, um eine Weiterbenutzung der Teile am Zielort zu ermöglichen.

Die einzig wirtschaftlich sinnvolle Lösung dieses Problems bestand in der Durchführung von Messun-

gen an maßstäblich verkleinerten Modellen. Wie in Kapitel 2 dargelegt, ist eine direkte Übertragung

des Wirkungsgrads vom Modell auf die Großausführung (GA) unter technischen Aspekten in der Regel

nicht möglich. Daher erfolgt ein Aufschlag auf den am Modell gemessenen Wirkungsgrad in Form ei-

ner sogenannten Wirkungsgradaufwertung. Der Name berücksichtigt bereits den Umstand, dass nach

der aktuellen Vorgehensweise nur eine Verbesserung des Wirkungsgrads stattfinden kann, solange

die Reynolds-Zahl steigt. Während die ersten Aufwertemethoden zunächst nur aufgrund von empi-

rischen Beobachtungen entwickelt wurden, dienten ab Ende der 1940er Jahre als Basis in der Regel

physikalische Betrachtungen des Verlustverhaltens bezogen auf die Reynolds-Zahl. Trotz vielfältiger

Untersuchungen und Ansätze zur Verbesserung letzter Methoden (Kap. 3), findet bei Ventilatoren

auch heute noch die Formel nach Ackeret (Ackeret-Formel) Anwendung, welche als eine der ersten

aus besagten theoretischen Betrachtungen zur Strömung in Kaplan-Turbinen entwickelt wurde [32].

Gerade unter dem wachsenden finanziellen Druck haben heutzutage sowohl Hersteller als auch Be-

treiber großer Strömungsmaschinen Interesse an einer möglichst genauen Vorhersage des Wirkungs-

grads einer Großausführung. Da Modellmessungen neben den genannten Gründen unter anderem

auch Vorteile durch den Einsatz von normierten Prüfständen und standardisierter Messtechnik brin-

gen (Auflistung aller Vorteile in Kap. 3), ist auch zukünftig davon auszugehen, dass der Nachweis des
1Der gezeigte Ventilator besitzt eine maximale Leistungsaufnahme von 88 MW, welche aktuell über einen eigenen Stausee

mit zwei Peltonturbinen abgedeckt wird.
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vertraglich zugesicherten Wirkungsgrads an Modellen durchgeführt wird.2 Daher ist eine Methode,

die die genaue Vorhersage des zu erwartenden Wirkungsgrads gewährleistet, wichtiger denn je. Da

in der Praxis aktuell der Parameter Rauheit nicht betrachtet wird, kann zudem unter dessen Berück-

sichtigung in einer verbesserten Aufwertemethode eine Aussage zur notwendigen, also minimalen

Rauheit unterhalb derer sich kein verbesserter Wirkungsgrad mehr einstellt, getroffen werden. Diese

Information ist hinsichtlich Oberflächennachbehandlung und Fertigungstoleranzen ökonomisch und

ökologisch erstrebenswert.

Abbildung 1.1: Ventilator für Windkanal aus den 40er Jahren mit einem Rotordurchmesser von 15 m [57]

Die Kenntnis des Wirkungsgrads ist gerade bei Großventilatoren im Teillastbereich besonders wichtig.

Sehr häufig werden solche Anlagen überdimensioniert und laufen dann den Großteil der Lebensdau-

er bei Teillast. So muss beispielsweise ein Ventilator, der in Kraftwerken zu Kühlung eingesetzt wird,

auf einen sehr heißen Sommertag ausgelegt werden, an dem das Kraftwerk unter Volllast arbeitet.

Ein weiteres Beispiel ist die dieser Arbeit zugrundeliegende Großausführung. Hierbei handelt es sich

um einen Abluftventilator eines Straßentunnels, der im Brandfall die Rauchgase aus dem Tunnel be-

fördern muss. Im Normalfall wird er jedoch für die Belüftung des Tunnels eingesetzt und läuft bei

Teillast. Bisher wird die Ackeret-Formel nur für die Vorhersage des Aufwerteeffekts im Auslegungs-

punkt verwendet. Für andere Betriebsbereiche existiert kein allgemein akzeptiertes Verfahren, so dass

die Hersteller von Großventilatoren meist eine hausinterne Anpassung der Ackeret-Formel vorneh-
2Zwar finden meist auch Abnahmemessungen an der GA statt, diese dienen aufgrund der nicht unter Laborbedingungen

durchgeführten Messung und der damit verbundenen größeren Messunsicherheit aber nur der Bestätigung der Modellmes-
sungen.
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men. Dies erschwert den objektiven Vergleich und macht es für die Betreiber solcher Anlagen gerade

unter dem Gesichtspunkt der Energieeinsparung äußerst schwer, das optimale Angebot auszuwählen.
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Ziel der Arbeit

Ziel dieser Arbeit ist die Entwicklung einer eindeutigen und nachvollziehbaren neuen Aufwerteme-

thode für Ventilatoren axialer Bauweise, die bei gleicher industrieller Anwendbarkeit im Vergleich zur

Ackeret-Formel eine höhere Genauigkeit erzielt. Sie muss dabei das Verhalten der Maschine über den

gesamten Betriebsbereich berücksichtigen und als Bestandteil von Abnahmeversuchen eine eindeutige

und auch vom Nichtfachmann nachvollziehbare Form besitzen. Angestrebt ist zudem die Aufnahme

in internationale technische Regelwerke, um die allgemeine Anerkennung durch die Anlagenbetreiber

zu gewährleisten. Wie diese und auch vorangegangene Untersuchungen (z.B. [30]) zeigen, ist ei-

ne Aufwertung ohne Einbeziehung der relativen Rauheit der strömungsführenden Oberflächen nicht

zielführend. Im (extremen) Fall einer sehr deutlichen Erhöhung der relativen Rauheit an der GA kann

sich der Wirkungsgrad trotz deutlicher Erhöhung des Längenmaßstabs im Vergleich zum Modell sogar

verschlechtern, so dass die gleichzeitige Einbeziehung der relativen Rauheit unbedingt erforderlich ist

(Kap. 5). Außerdem ist eine Berücksichtigung des Betriebsbereichs unter den vorgenannten Aspekten

notwendig.

Vorgehensweise

Um die Hintergründe und Ursachen der Aufwertung verständlich zu machen, erfolgt zunächst ei-

ne Einführung in die physikalischen Grundlagen der Wirkungsgradaufwertung in Kapitel 2. Dabei

wird aufbauend auf dimensionsanalytischen Betrachtungen gezeigt, warum der Wirkungsgrad von

Modellmaschine und GA in der Regel nicht identisch ist. Danach werden die Einzelverluste in axia-

len Turbomaschinen betrachtet und eine allgemeine Aufwerteformel hergeleitet, sowie der Einfluss

der Reynolds-Zahl auf „aufwertbare“ Verluste untersucht. Aufbauend auf diesem theoretischen Hin-

tergrund wird in Kapitel 3 die Historie der Wirkungsgradaufwertung behandelt. Hierbei erfolgt eine

kritische Betrachtung der unterschiedlichen Methoden bezüglich der Art des Verfahrens sowie der All-

gemeingültigkeit und Anwendbarkeit. In Kapitel 4 werden die zwei Modellventilatoren vorgestellt, an

denen die experimentellen Untersuchungen durchgeführt wurden und auf deren Ergebnissen die neue

Methode beruht. Sie ermöglichen die Variation der Reynolds-Zahl, des Staffelungswinkels und der re-

lativen Rauheit. Die verwendete Messtechnik sowie eine Betrachtung der Messgenauigkeit werden

in Kapitel 5 beschrieben. Ein Überblick über die Messungen sowie Aussagen hinsichtlich der Auftei-

lung der Aufwertung auf Leistungszahl beziehungsweise Druckziffer wird in Kapitel 6 gegeben. Hier

wird zudem auf die Auswirkungen des Spalts auf den Wirkungsgrad an sich sowie auf dessen Einfluss

auf die Aufwertung eingegangen. Aufbauend auf diesen Ergebnissen wird abschließend in Kapitel 7

eine neue Methode zur Aufwertung des Wirkungsgrads und der Druckziffer an Axialventilatoren vor-

gestellt. Im Anhang B findet sich zudem ein Berechnungsbeispiel, das die Anwendung der neuen

Methode zeigt.

4



2 Physikalische Grundlagen

Im folgenden Kapitel werden zunächst die theoretischen Grundlagen dargelegt, da diese zum besseren

Verständnis für eine Betrachtung des Stands der Technik, wie sie im nachfolgenden Kapitel 3 erfolgt,

notwendig sind. Zunächst wird dabei in Kapitel 2.1 auf die notwendigen theoretischen Voraussetzun-

gen für die direkte Übertragbarkeit des Wirkungsgrads von Modellmessungen auf Großausführungen

eingegangen und gezeigt, dass diese bei größeren Skalierungen nicht mehr eingehalten werden kön-

nen. Kapitel 2.2 gibt einen Überblick über die Verluste innerhalb einer axialen Turboarbeitsmaschine.

Danach wird darauf aufbauend in Kapitel 2.3 eine allgemeine Methode zur Wirkungsgradaufwertung

hergeleitet. Anschließend wird in Kapitel 2.4 der Einfluss der Reynolds-Zahl auf Reibungs- und Ge-

samtverluste betrachtet.

2.1 Ähnlichkeitstheorie

Um eine direkte Übertragbarkeit von Messungen am Modell auf die Leistungsdaten der Großaus-

führung zu gewährleisten, muss vollständige Ähnlichkeit zwischen beiden Maschinen vorliegen. Zur

Bestimmung der notwendigen Voraussetzungen zum Vorliegen der vollständigen Ähnlichkeit kann die

Dimensionsanalyse benutzt werden. Grundlage bildet hier das Bridgman-Postulat der „absoluten Be-

deutung relativer Größen“ (vgl. [52]). Dabei muss das Verhältnis der Maßzahlen abgeleiteter Größen

derselben Größenart unabhängig von der Wahl der Basiseinheiten sein. So ist beispielsweise die Aus-

sage „der Durchmesser des Rotors der Großausführung ist doppelt so groß wie der des Modells“ unab-

hängig von der Wahl der Grundeinheiten und hat somit absolute Bedeutung. Vollständige Ähnlichkeit

schließt jedoch nicht nur geometrische Größen mit ein, sondern beispielsweise auch aerodynamische

Größen wie den Druckaufbau über der Stufe.

Die auf der Dimensionsanalyse basierende Ähnlichkeitstheorie ermöglicht jede dimensionsgebunde-

ne physikalische Formel y = f(x1, x2, ..., xn) in eine dimensionslose Form zu überführen, ohne dabei

Kenntnis der einem physikalischen Vorgang zugrundeliegenden Formeln zu besitzen. Unter Verwen-

dung des Π-Theorems nach Buckingham [6] wird dabei eine physikalische Gleichung mit n dimensi-

onsbehafteten Größen in eine Gleichung mit n −m dimensionslosen Größen überführt, wobei m die

Anzahl der verwendeten unabhängigen Grundgrößen ist. Sie ermöglicht somit durch die Verringerung

der Abhängigkeiten eine Vereinfachung des Problems. Zusätzlich zu den vorgenannten Quellen finden

sich weitergehende Informationen zur Dimensionsanalyse beispielsweise in [4], [5], [14], [19], [28],

[44] und [58].
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Die allgemeine Vorgehensweise beinhaltet zunächst die Festlegung der relevanten Parameter und die

Wahl des Größensystems. Die Wirkung jeder Turbomaschine basiert auf dem Eulerschen Drallsatz.

Da es sich somit um ein dynamisches Problem handelt, ist die Verwendung eines Länge/Masse/Zeit

[LMT]-Systems als Basisgrößensystem angebracht. Die in den physikalischen Gleichungen

y = f
(
V̇ , d, n, ν, ρ, k, s

)
und (2.1)

P = f
(
y, V̇ , d, n, ν, ρ, k, s

)
(2.2)

enthaltenen Größen und deren Dimensionen sind in Tabelle 2.1 aufgeführt.1

Größe Formelzeichen Länge [L] Masse [M] Zeit[T]

Spezifische Arbeit y 2 0 -2

Volumenstrom V̇ 3 0 -1

Außendurchmesser d 1 0 0

Drehzahl n 0 0 -1

Kinematische Viskosität ν 2 0 -1

Dichte ρ -3 1 0

Rauheit k 1 0 0

Spaltweite s 1 0 0

Leistung P 2 1 -3

Tabelle 2.1: Transponierte der Dimensionsmatrix

Die beiden Dimensionsanalysen führen zu:

y

(nd)2
= f

(
V̇

nd3
,
nd2

ν
, k/d, s/d

)
, (2.3)

ṁ y

P
= f

(
y

(nd)2
,
V̇

nd3
,
nd2

ν
, k/d, s/d

)
. (2.4)

Die Bezeichnung der dimensionslosen Produkte, deren Formelzeichen sowie die Berechnungsvor-

schrift nach DIN 24163 [11] (soweit abweichend), sind in Tabelle 2.2 aufgeführt. Die unterschiedliche

Berechnung von Druckziffer, Durchfluss- und Reynolds-Zahl ergibt sich durch den Ersatz des Produkts
1Die für Turbomaschinen im Allgemeinen relevante Schallgeschwindigkeit ist nicht aufgeführt, da der Wert der sich aus

der Dimensionsanalyse ergebenden Machzahl (genauer das Quadrat der Machzahl) bei Axialventilatoren in der Regel kleiner
0,3 ist und somit vernachlässigt werden kann.
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von Drehzahl und Außendurchmesser nd → u = πnd bzw. des Quadrats des Außendurchmessers

durch d2 → A = d2π/4. Für die nachfolgenden Betrachtungen spielt der konstante Faktor π keine

Rolle, da nur Quotienten betrachtet werden. Bei den später präsentierten Messergebnissen wird für

eine allgemeine Vergleichbarkeit immer die Berechnung nach DIN 24163 durchgeführt.

Bei Axialventilatoren sind kleine Durchsatzzahlen ϕ << 1 die Regel. Bei Betrachtung des Geschwin-

digkeitsdreiecks in Abbildung 2.1 wird ersichtlich, dass in diesem Fall die für das Laufrad repräsen-

tative Relativgeschwindigkeit ~w maßgeblich von der Umfangsgeschwindigkeit ~u bestimmt wird. Aus

diesem Grund wird bei Axialventilatoren die Reynolds-Zahl mit der Umfangsgeschwindigkeit gebildet.

u

w
c

Abbildung 2.1: Geschwindigkeitsdreieck am Axialventilatorprofil

Durch die dimensionslose Darstellung reduziert sich die Anzahl der relevanten Größen auf sechs. Das

Ergebnis der Dimensionsanalyse in den Gleichungen 2.3 und 2.4 zeigt, dass von den Größen in Tabel-

le 2.2 die Druckziffer ψ und der Wirkungsgrad η von den anderen vier Größen abhängen.

Dimensionsloses Produkt Formelzeichen Berechnung aus
Dimensionsanalyse

Berechnung nach
DIN 24163 [11]

Durchflusszahl ϕ
V̇

nd3

4 V̇
π2nd3

Druckziffer ψ
y

(nd)2
2y

(πnd)2

Wirkungsgrad η
ṁ y

P

Reynolds-Zahl Re
nd2

ν

πnd2

ν

Dimensionslose Rauheit k+ k/d

Dimensionslose Spaltweite s+ s/d

Tabelle 2.2: Dimensionslose Produkte

Gemäß des Bridgman Postulats [5] liegt Skaleninvarianz der vollständigen Ähnlichkeit zwischen dem

Modell und der Großausführung vor, wenn die in Tabelle 2.2 aufgeführten dimensionslosen Produkte

identisch sind. In diesem Fall sind auch die Druckziffer
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ψ = ψ
(
ϕ,Re, k+, s+

)
(2.5)

und der Wirkungsgrad

η = η
(
ψ,ϕ,Re, k+, s+

)
(2.6)

nach den Gleichungen 2.3 und 2.4 für beide Maschinen identisch. Wird das Verhältnis des Werts einer

Größe der Großausführung zum entsprechenden Wert des Modells als Maßstabfaktor M definiert (so

gilt beispielsweise für den Volumenstrom: ˙Vm/V̇ = MV̇ , vgl. [52]), folgen aus den oben genannten

Bedingungen fünf Gleichungen:

ϕ

ϕm

!= 1 =
V̇
˙Vm

d3
mnm

d3n
=

MV̇

M3
dMn

, (2.7)

Re

Rem

!= 1 =
M2
dMnMρ

Mη
, (2.8)

ψ

ψm

!= 1 =
My

M2
dM

2
n

, (2.9)

s+

s+m

!= 1 =
Ms

Md
, (2.10)

k+

k+
m

!= 1 =
Mk

Md
, (2.11)

bei acht Maßstabsfaktoren. Beim hier aufgeführten Gleichungssystem mit Rang r = 5 und n = 8

Unbekannten ergibt sich, dass mehr Unbekannte zu bestimmen sind, als unabhängige Gleichungen

vorhanden sind. Man kann also über d = n− r Unbekannte willkürlich verfügen. Da bei den der Auf-

wertung zugrunde liegenden Versuchen an Ventilatoren in der Regel das gleiche Fluid (Luft) zum Ein-

satz kommt, setzt man Mρ = Mη = 1 und wählt für den Maßstab des Durchmessers Md = dm/d = κ.

Aus den Gleichungen 2.7-2.11 ergibt sich dann:

Mn = κ−2, (2.12)

MV̇ = κ, (2.13)

Ms = κ, (2.14)

Mk = κ. (2.15)

Der Maßstabsfaktor des Totaldruckaufbaus für eine identische Druckziffer ergibt sich demnach zu:

My = κ−2. (2.16)
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Theoretisch ist demnach vollständige Ähnlichkeit erreichbar. Praktisch ergeben sich jedoch erhebli-

che Probleme bei der technischen Realisierung. Wird das Durchmesserverhältnis beispielsweise mit

κ = 1/10 festgelegt, so müssten sich Drehzahl und Totaldruckaufbau beim Modell verhundertfachen,

während der Volumenstrom auf 1/10 seines ursprünglichen Werts fällt. Betrachtet man darüber hinaus

die Fluidleistung

Pf ∼ ṁy, (2.17)

MPf
= MṁMy = κ−1, (2.18)

so müssten unter Annahme eines identischen Wirkungsgrads die mechanische und die Fluidleistung

beim Modell um den Faktor zehn größer sein, um vollständige Ähnlichkeit herzustellen. Geht man

beispielsweise von der in dieser Arbeit zugrunde liegenden Großausführung (s. Kap. 4) mit

einem Durchmesser von d = 2,5 m,
einer Drehzahl von n ≈ 1000 min−1

und einer Leistung von P ≈ 400 kW

aus, so bedeutet dies für das Modell

einen Durchmesser von dm = 0,25 m,
eine Drehzahl von nm ≈ 100 000 min−1

und eine Leistung von Pm ≈ 4 000 kW.

Gleichzeitig müsste bei vollständiger Ähnlichkeit zwischen den beiden Ausführungen der Spalt des

Modells 0,3 mm betragen und die Oberfläche eine Rz-Rauheit von 5µm besitzen. Die letzten beiden

Forderungen sind unter erhöhtem fertigungstechnischem Aufwand realisierbar. Die Umfangsgeschwin-

digkeit steigt für den betrachteten Fall jedoch auf über 1300 m/s und die volumenspezifische Leistung

auf 1/64 GW/m3, was eine technische Realisierung ausschließt.

Um dennoch eine Aussage aus Modellmessungen ableiten zu können, wird die vollständige Ähnlich-

keit aufgegeben. Somit ergibt sich ein weiterer frei wählbarer Parameter. Wird hierbei von einer identi-

schen spezifischen Arbeit (was bei dem geringen Druckaufbau der hier betrachteten Axialventilatoren

annähernd einem identischen Totaldruckaufbau entspricht) My = 1 ausgegangen, so folgt:

Mn = κ−1, (2.19)

MV̇ = κ2, (2.20)

MPf
= κ2. (2.21)

Die Drehzahl steigt im betrachteten Fall beim Modell also nur um den Faktor zehn auf nm = 10 000 min−1,

der Volumenstrom und die Leistung fallen auf 1/100 der Großausführung. Im Gegenzug ist jedoch
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keine Reynolds-Zahl-Gleichheit mehr gewährleistet, da Rem/ReGA=1/10. Es ergeben sich dadurch

jedoch ein abweichender Wirkungsgrad und eine abweichende Druckziffer, die eine Anpassung der

Werte der Großausführung im Vergleich zum Modell in Form einer Aufwertung erfordern.

2.2 Verlustbetrachtung

Ein umfassender Überblick über Verluste in Turbomaschinen findet sich in der Arbeit von Denton [8].

Er unterscheidet folgende Arten von Verlusten:

• Reibungsverluste

• Spaltverluste

• Stoßverluste durch Fehlanströmung

• Verdichtungsstöße

• Verluste durch Versperrung

• Verluste durch Vermischung

• Verluste durch Wärmeübertragung

• Sekundärströmungsverluste

• Auslassverluste

Abbildung 2.2 zeigt den Einfluss der einzelnen Verluste für radiale bzw. halbaxiale Kreiselpumpen.

Nach Pfleiderer [43] sind für radiale Maschinen im optimalen Betriebspunkt prinzipiell vier Verluste

maßgeblich. Neben den Verlusten bedingt durch den Spalt und die Reibung im Radseitenraum, zählen

hierzu auch Verluste durch Reibung im Schaufelbereich (beinhaltet Lauf- und Leiteinrichtungen) und

mechanische Verluste. Letzere sind von der verwendeten Antriebstechnik und der Lagerung abhängig

und beruhen nicht auf den oben durchgeführten dimensionsanalytischen Betrachtungen. Die Aufwer-

tung der mechanischen Verluste stellt somit ein eigenständiges Problem dar, auf das nachfolgend nicht

weiter eingegangen wird.

Der Einfluss des Radseitenraums bei den hier behandelten axialen Strömungsmaschinen tritt nicht auf,

womit sich die Anzahl der maßgeblichen Verluste auf zwei reduziert. Betrachtet man auch den Bereich

außerhalb des Optimums, so kommt jedoch zusätzlich der Verlust durch Inzidenz hinzu. Nachfolgend

werden die aufgezeigten Verluste genauer diskutiert:
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Abbildung 2.2: Leistungsverteilung von einflutigen, einstufigen, radialen bzw. halbaxialen Kreiselpumpen mit
verschiedenen spezifischen Drehzahlen im Optimum nach Pfleiderer [43]

Reibungsverluste

Diese Verluste lassen sich nochmals in Profilverluste – also Verluste die an Lauf- und Leiteinrichtungen

auftreten – und Seitenwandverluste unterteilen. Beide Typen sind als Reibungsverluste außerhalb des

hydraulisch vollkommen rauen Bereichs abhängig von der Reynolds-Zahl. An der Schaufelspitze der

Lauf- und Leiteinrichtungen findet sich an der Großausführung in der Regel eine laminare Strömung,

welche über den weiteren Verlauf des Profils in eine turbulente Strömung umschlägt. Dieser Umschlag

– Transition genannt (vgl. [48]) – findet sehr nah an der Vorderkante statt und ist von der lokalen

Reynolds-Zahl abhängig. Da der Einfluss des Umschlagorts nach Osterwalder [37] für die Aufwertung

jedoch nur eine untergeordnete Rolle spielt, wird nachfolgend von einer turbulenten Strömung über

der kompletten Schaufellänge ausgegangen. Für Ventilatoren mit kleineren Reynolds-Zahlen ist eine

genaue Betrachtung dieses Einflusses jedoch unerlässlich. Im Fall der Seitenwandverluste findet der

Umschlag von laminar zu turbulent gleich am Eintritt der Stufe (genauer am Anlageneintritt) statt, so

dass die Art der Strömung bei Messungen am Modell im Vergleich zur Großausführung gleich bleibt –

es wird sich trotz einer kleineren Reynolds-Zahl beim Modell keine laminare Strömung einstellen.

Inzidenzverluste

Nach Eck [12] wird der Staudruck der geometrischen Geschwindigkeitsdifferenz cs beim Stoß am

Eintritt als Druckverlust auftreten (s. Abb. 2.3). Die Verluste durch Fehlanströmung können daher für

den Fall ohne vollständige Ablösung als reine Stoßverluste betrachtet werden. Bei einer vollständig

abgelösten Strömung ist dieser Ansatz nicht mehr zu verwenden. Neben dem Ablösegebiet, in dem

die Strömung verlustbehaftet zirkuliert, folgt die Hauptströmung nun einer grundsätzlich anderen

Geometrie – es erfolgt also auch eine direkte Beeinflussung der Reibungsverluste. Betriebszustände
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mit vollständigen Ablösungen sind stark verlustbehaftet, so dass bei Ventilatoren die Lastbereiche, in

denen eine Ablösung auftritt, nicht mehr Teil des interessierenden Betriebsbereichs sind. In dieser

Arbeit werden die durch Inzidenz verursachten Verluste als von der Reynolds-Zahl unabhängig be-

trachtet – die Methode gilt daher nicht in Bereichen mit vollständiger Ablösung. Die Unabhängigkeit

der Inzidenzverluste von der Reynolds-Zahl konnte von Nickels [35] an einem 2D-Modell eines Ven-

tilatorprofils mittels numerischer Strömungssimulation (CFD) bestätigt werden. Abbildung 2.4 zeigt

den quantitativen Verlauf der Stoßverluste in Abhängigkeit von der Durchflusszahl.

β‘

β

cs

'c

c

u
w

'w

Abbildung 2.3: Veränderung der Absolutgeschwindigkeit ~c und des Anströmwinkels β bei variiertem
Volumenstrom nach Eck [12]

Spaltverluste

Eine Sekundärströmung durch den Schaufelspitzenspalt und der damit verbundene Blattspitzenwirbel

sind die Hauptursachen für die entstehenden Spaltverluste. Die Wirbelstärke und der Volumenstrom

durch den Spalt hängen von der Druckdifferenz zwischen Druck- und Saugseite der Rotorschaufel

sowie primär von der Höhe des Spalts ab. Bedingt durch die Überströmung der Schaufel und die da-

mit verbundene zusätzliche Geschwindigkeitskomponente, die nicht in Strömungsrichtung liegt, hat

die Spaltströmung saugseitig eine Verdrängungswirkung im Bereich der Schaufelspitzen. Die genaue

Richtung der Spaltströmung hängt dabei vom Profilverlauf, der Profildicke, dem Druckunterschied

zwischen den Schaufelseiten, dem Volumenstrom, der Drehzahl und besonders von der Position ent-

lang der Skelettlinie ab. Bei starker Teillast, also hoher Druckdifferenz zwischen Druck- und Saugseite

und damit verbundener starker Spaltströmung, kann dies durch Vorauswirkung zu Strömungsablö-

sungen im Bereich der Schaufelvorderkante führen (vgl. [2]). Die durch die Spaltströmung verursach-

ten Verluste entstehen nach Storer und Cumpsty [56] primär bei der Vermischung von Spalt- und

Hauptströmung – sie hängen daher nicht von der Reynolds-Zahl ab. Der bei der Durchströmung des

Spalts an der Schaufeloberfläche und am Gehäuse entstehende Reibungsverlust ist nach Storer und

Cumpsty im Vergleich zu den vorgenannten Verlusten vernachlässigbar. Numerische Berechnungen an
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Abbildung 2.4: Verlauf der Stoßverluste in Abhängigkeit von der Durchflusszahl

einem Ventilatorprofil von Nickels [35] zeigen für den hydraulisch glatten Fall bei Betrachtung eines

Reynolds-Zahl-Bereichs von Re=0,79...12,6·106 ebenfalls keinen erkennbaren Einfluss der Reynolds-

Zahl auf die Spaltverluste.

Da der Wirkungsgrad, wie in Kapitel 6.3 beschrieben, vollständig über die Druckziffer aufgewertet

wird, ist durch die größere Druckbeaufschlagung der Schaufeln auch ein höherer Spaltverlust zu er-

warten. Storer und Cumpsty [56] beziffern den Anteil der Verluste bezogen auf die Gesamtverluste

in Axialverdichtern auf unter 10%. Bei den hier betrachteten Axialventilatoren müsste dieser Wert

aufgrund des geringeren Druckaufbaus und des damit verbundenen geringeren Druckunterschieds

zwischen Druck- und Saugseite noch kleiner ausfallen. Die numerischen Berechnungen von Nickels

stützen diese These. Hier beträgt der Spaltverlust bezogen auf die Gesamtverluste zwischen 6...10%.

Eine Änderung des Druckunterschieds bedingt durch den höheren Druckaufbau bei erhöhter Reynolds-

Zahl sollte sich aufgrund des nur geringen Anteils des Spaltverlusts an den Gesamtverlusten daher

nur unwesentlich auf letztere auswirken. Dies konnte durch die Messungen im Rahmen dieser Arbeit

bestätigt werden. Es zeigte sich kein messbarer Einfluss der Reynolds-Zahl bei variierter Spaltweite

(s. Abb. 6.9). Nach Pelz und Heß [39] ergibt sich der Spaltverlust zu:

ψspalt = C
(s
d

)
ψ2

th. (2.22)

Abbildung 2.5 zeigt den Verlauf des Quadrats der idealen Kennlinie in Abhängigkeit von der Durch-

flusszahl. Da sowohl der X-Achsenabschnitt ψ0 (Druckaufbau ohne geförderten Volumenstrom) als

auch der Y-Achsenabschnitt (maximal möglicher Durchsatz ohne Druckaufbau) der idealen Kennlinie

von der Geometrie der Maschine abhängt, sind die Werte für den Durchsatz bzw. die Verluste jeweils

bezogen dargestellt.
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Abbildung 2.5: Verlauf der Spaltverluste in Abhängigkeit von der Durchflusszahl nach [41]

Für die Aufwertung von Interesse sind primär nur die Reibungsverluste, da nur sie von der Reynolds-

Zahl abhängen (vgl. Kap. 2.4). Alle anderen oben aufgeführten, aber hier nicht diskutierten Verlust-

mechanismen haben nur einen untergeordneten Anteil an der Summe der Strömungsverluste und sind

zudem alle von der Reynolds-Zahl unabhängig. Sie werden nachfolgend nicht explizit berücksichtigt

und werden im Ausdruck „von der Reynolds-Zahl unabhängige Verluste“ zusammengefasst.

Abschließend seien der Vollständigkeit halber noch die Verluste erwähnt, die außerhalb der Stufe

entstehen. Dies sind z.B. Verluste in Zu- und Ableitung, Armaturen, Krümmern, Drosseln, etc. Diese

sind nicht Teil der hier untersuchten Phänomene und werden daher nicht weiter betrachtet.

2.3 Aufwertung des Wirkungsgrads

Wie bereits in Kapitel 2.1 beschrieben ist bei größeren Durchmesserverhältnissen die Realisierung voll-

ständiger Ähnlichkeit, also Gleichheit aller dimensionslosen Produkte, nicht zu gewährleisten. Unter

Berücksichtigung des Bridgman Postulats – also bei Betrachtung ausschließlich dimensionsloser Grö-

ßen – wird nachfolgend eine allgemeine Aufwerteformel hergeleitet. Der dimensionslose Verlust kann

dabei in folgender Form ausgedrückt werden (vgl. [39]):

ψv = ψideal − ψ =
ψ

η
− ψ = ψideal (1− η) . (2.23)

Das Verhältnis des dimensionslosen Verlusts zur idealen Druckziffer ergibt sich zu:

ψv

ψideal
= 1− η. (2.24)

Da die ideale Druckziffer unabhängig von Verlusten sein muss, gilt:
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ψideal,m

ψideal
= 1→ 1− η

1− ηm
=

ψv

ψideal

ψideal,m

ψv,m
=

ψv

ψv,m
. (2.25)

Wird die Summe der Verluste durch die in Kapitel 2.2 vorgestellten Anteile ersetzt, so folgt:

1− η
1− ηm

=
ψv,reib + ψv,spalt + ψv,inzidenz + ψv,andere

(ψv,reib + ψv,spalt + ψv,inzidenz + ψv,andere)m
. (2.26)

Wird der Anteil der nicht aufwertbaren Verluste (also aller Verluste außer dem Verlust durch Reibung)

in ψv,nA zusammengefasst und der Faktor V eingeführt, der das Verhältnis aufwertbarer Verluste zum

Gesamtverlust beschreibt, folgt:

V =
ψv,reib

ψv,reib + ψv,nA
, (2.27)

beziehungsweise

1− V =
ψv,nA

ψv,reib + ψv,nA
. (2.28)

Die Umformung von Gleichung 2.26 unter Verwendung von aufwertbarem und nicht aufwertbarem

Anteil ergibt:

1− η
1− ηm

=
ψv,reib

(ψv,reib + ψv,nA)m
+

ψv,nA

(ψv,reib + ψv,nA)m
. (2.29)

Ersetzen der Gesamtverluste nach Gleichung 2.27 und 2.28 führt zu:

1− η
1− ηm

= Vm
ψv,reib

ψv,reibm

+ (1− Vm)
ψv,nA

(ψv,nA)m
. (2.30)

Stellt man Gleichung 2.30 um,

1− η
1− ηm

=
ψv,nA

ψv,nAm

+ Vm

(
ψv,reib

ψv,reibm

− ψv,nA

ψv,nAm

)
(2.31)

und geht von der allgemeinen Annahme geometrischer Ähnlichkeit – also identischer nichtaufwertba-

rer Verluste für Modell und Großausführung aus, vereinfacht sich die Formel zu:

1− η
1− ηm

= 1 + Vm

(
ψv,reib

ψv,reibm

− 1
)
. (2.32)

Gleichung 2.32 bildet die Grundlage der in dieser Arbeit vorgestellten neuen Aufwertemethode.

2.4 Einfluss der Reynolds-Zahl

Die Reynolds-Zahl kann interpretiert werden als das Verhältnis von Trägheitskräften zu viskosen Rei-

bungskräften. Wie in Kapitel 2.2 erläutert, treten laminare Strömungen nur in einem sehr kleinen

Bereich der betrachteten Turbomaschinen auf, womit näherungsweise für die Vorgänge innerhalb der

Maschine eine turbulente Strömung zugrunde gelegt werden. Für diese ist das besagte Verhältnis im

größten Teil der Strömung ausschließlich durch überwiegende Trägheitskräfte bestimmt. Nur in ei-

nem kleinen Bereich nahe der Wand kommen die viskosen Reibungskräfte zur Geltung. Da für alle
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Abbildung 2.6: Widerstandsgesetz der turbulenten Rohrströmung nach Colebrook (vgl. [51]) (k/δν = 0→
hydraulisch glatt Gl. (7)) – Bereich rechts der Grenzkurve hydraulisch rau nach Gleichung 2.36)

turbulenten Strömungen in Wandnähe die Beziehungen nach Prandtl und von Kármán gelten, ist zur

Bestimmung der Reibungsverluste die Anwendung des Widerstandsgesetzes für ebene Platten (Niku-

radse, Schlichting) oder das Widerstandsgesetz für turbulente Rohrströmungen (Colebrook, Abb. 2.6)

sinnvoll. Hierbei sind die Extremfälle hydraulisch glatt und hydraulisch rau zu unterscheiden, auf die

nachfolgend eingegangen wird.

Betrachtet man nun die Plattenoberfläche mit der Rauheitshöhe k, so kann die Erstreckung des Wand-

gesetzes nach Prandtl [51] zu der Erstreckung der Rauheitshöhe ins Verhältnis gesetzt werden. Das

Wandgesetz beeinhaltet dabei die drei Bereiche

1. viskose Unterschicht,

2. Übergangsbereich,

3. logarithmischer Bereich.

Dafür wird zunächst eine Angabe über die Höhe der Wandschicht benötigt. Nach Grein [20] ist es

sinnvoll, Laufräder unter dem Gesichtspunkt der Plattenströmung zu behandeln. Da am Laufrad auf-

grund der höchsten auftretenden Geschwindigkeiten auch die größten Reibungsverluste zu erwarten

sind, ist es naheliegend das Plattenmodell auf die ganze Strömungsmaschine zu erweitern. Im Falle

einer unendlich großen ebenen Platte steht aufgrund der nicht vorhandenen Kenntnis der Länge bzw.
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Breite der Platte keine Bezugslänge zur Verfügung. Daher muss über die Dimensionsanalyse mit den

die Höhe beeinflussenden Parametern Fluiddichte ρ, Viskosität ν und Wandschubspannung τW eine

relevante Länge bestimmt werden. Die daraus ermittelte viskose Länge δν berechnet sich zu:

δν =
ν

u∗
, mit u∗ =

√
τW
ρ
, (2.33)

wobei u∗ hier für die Schubspannungsgeschwindigkeit steht, die sich aus der Dimensionsanalyse ergibt

(vgl. [51]). Für den hydraulisch glatten Fall ist die typische Rauheitshöhe k kleiner als die viskose

Länge (vgl. [51]):

k

δν
=
u∗k

ν
= Re

k

d

√
λ/8 < 5, mit Re = (cmax − 3, 75u∗) d/ν. (2.34)

Dabei gilt für die Widerstandszahl λ das approximierte Potenzgesetz nach Blasius (vgl. [49]) und eine

starke Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl:

λ ∼ Re−α. (2.35)

Für den hydraulisch rauen Fall ist die typische Rauheitshöhe k sehr viel größer als die viskose Länge

(k/δν > 70). Hierbei ist die durch Theodore von Kármán gefundene exakte Lösung gültig (vgl. [51])

λ =
(

2 lg
d

2k
+ 1, 74

)−2

. (2.36)

Damit ist die Rohrreibungszahl λ in diesem Bereich nur noch abhängig von der relativen Rauheit und

nicht mehr von der Reynolds-Zahl.

Die meisten Aufwerteformeln betrachten nur den ersten Bereich der hydraulisch glatten Oberfläche

(siehe Kap. 3). Wie bereits Osterwalder [37] zeigen konnte, erweist sich jedoch die Oberflächenrau-

heit als dominantes Kriterium für die Reibungsverluste. Für die Aufwertung ist daher der Übergang

zwischen hydraulisch glattem und rauen Bereich bzw. der vollkommen raue Bereich relevant . Wie in

Kapitel 6.2 gezeigt wird, ist eine Aufwertung ohne die Einbeziehung der Rauheit wenig sinnvoll.

Bei der praktischen Aufwertung im Bereich der Ventilatoren ist grundsätzlich zwischen Verlusten, die

wie die Rohrreibungszahl von der Reynolds-Zahl abhängig sind (aufwertbare Verluste), und von der

Reynolds-Zahl unabhängigen Verlusten zu unterscheiden (nicht aufwertbare Verluste).

Solange der hydraulisch raue Bereich noch nicht erreicht ist, zeigt sich zudem ein weiterer Effekt. Teilt

man die Verluste in Reibungsverluste (also aufwertbare Verluste) und sonstige Verluste (Spalt, Inzi-

denzverluste, etc. – also nicht aufwertbare Verluste) auf und stellt den Verlauf über der Durchflusszahl

bei verschiedenen Reynolds-Zahlen dar, so ergibt sich für größere Reynolds-Zahlen eine Verschiebung

des Optimums zu größeren Durchflusszahlen. In Abbildung 2.7 sind neben den Wirkungsgraden in Ab-

hängigkeit der Reynolds-Zahl auch das Verhalten der Verluste nach aufwertbaren und nicht aufwert-

baren Anteilen einzeln aufgeführt und die Summe als Gesamtverlust dargestellt. Während im rechten

Bild die unterste Wirkungsgradkurve als Analogie zur Messung am Modell mit geringer Reynolds-Zahl
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im Überlastbereich fällt, steigen die Wirkungsgradkurven für höhere Reynolds-Zahlen zunächst noch

an und erreichen ihr Maximum erst bei höheren Durchflusszahlen. Die Verschiebung des Optimums

ist dabei auf den Verlauf der Verluste im linken Bild zurückzuführen.

 

 

ϕ

ψ
v

0

ψv,aufwertbar

ψv,nicht aufwertbar

Σ ψv

Optimum

Re

0  

 

ϕ
η

0

Re

0

Abbildung 2.7: Zusammensetzung der Gesamtverluste bei variierter Reynolds-Zahl (da die nicht aufwertbaren
Verluste (rot) auch die Spaltverluste enthalten, sind sie stets größer null)

Dieser Effekt zeigt sich auch bei der Betrachtung der Messdaten beispielsweise in Abbildung 6.2. Da

die neue Methode im Gegensatz zur bisher angewandten Ackeret-Gleichung nicht nur die maximalen

Wirkungsgrade betrachtet, sondern die Aufwertung immer entlang einer konstanten Durchflusszahl

erfolgen soll, ist die Beschreibung dieses Effekts von großer Bedeutung.

2.5 Zusammenfassung

Es wurde gezeigt, welche Voraussetzungen zu erfüllen sind, um eine direkte Übertragbarkeit der Mess-

ergebnisse von Wirkungsgrad und Druckziffer auf eine Großausführung zu gewährleisten. Da es bei

großen Durchmesserverhältnissen (von Großausführung zu Modell, wie sie bei Großventilatoren die

Regel darstellen) nicht möglich ist, die Voraussetzungen für eine direkte Übertragbarkeit zu erfül-

len, wird auf vollständige Ähnlichkeit verzichtet. Dabei wird eine Differenz in der Reynolds-Zahl und

gleichzeitig ein geringerer Wirkungsgrad bzw. eine geringere Druckziffer in Kauf genommen. Im Ge-

genzug muss jedoch eine Korrektur von Wirkungsgrad und Druckziffer vorgenommen werden.

Die grundlegenden Verluste innerhalb einer axialen Turbomaschine wurden unter dem Aspekt der Ab-

hängigkeit von der Reynolds-Zahl vorgestellt und darauf aufbauend eine allgemeine Gleichung zur

Wirkungsgradaufwertung hergeleitet. Dabei wurde argumentiert, dass nur die Reibungsverluste auf

eine Änderung der Reynolds-Zahl reagieren. Für die vorgestellte allgemeine Gleichung zur Aufwer-

tung des Wirkungsgrads ist es daher zwingend erforderlich, die Abhängigkeit der Reibungsverluste

entsprechend modellieren zu können. Weiterhin ist die Kenntnis des Reibungsverlustanteils an den

Gesamtverlusten nötig. Beide Parameter sind Grundlage der in Kapitel 7 vorgestellten neuen Methode.

Der abschließend vorgestellte Effekt der Verschiebung des Optimums hin zu höheren Durchflusszah-
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len ist neben der reinen Änderung des Reibungsverlustes ebenfalls von entscheidender Bedeutung, da

er je nach Betriebszustand der Anlage den Aufwerteeffekt zum Teil deutlich verstärken kann.
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3 Historie und aktueller Stand

Wie bereits beschrieben beginnt die Geschichte der Aufwertung Anfang des 20. Jahrhunderts, als die

Durchmesser von Turbomaschinen innerhalb weniger Jahrzehnte deutlich anwuchsen. Messungen an

Modellmaschinen bieten nach wie vor folgende Vorteile:

• geringere Abmessungen des Prüfstands (dadurch geringere Herstellungskosten),

• geringere Leistungen, dadurch geringere Anschaffungskosten von Antriebsmaschinen bzw. Ge-

neratoren und geringere Betriebskosten

• bessere Genauigkeit durch standardisierte Messverfahren und -technik,

• Ermöglichen von Optimierungen vor dem Bau der Großausführung,

• ggf. leichtere Handhabung des Fluids (z.B. kaltes anstelle von heißem Wasser oder Ersatz von

z.B. giftigen oder brennbaren Fluiden),

• bessere Vergleichbarkeit (und dadurch auch Verwendung des Ergebnisses als Grundlage für Auf-

tragsvergabe), da keine anlagenspezifischen Bauteile wie z.B. vorgeschaltete Krümmer das Er-

gebnis beeinflussen.

Seither sind eine Vielzahl von Methoden zur Wirkungsgradaufwertung entwickelt worden. Einen Über-

blick bietet Tabelle 3.1. Aufgrund der Vielzahl von Aufwertungsformeln ist nur eine Auswahl darge-

stellt. Zusätzliche Methoden finden sich beispielsweise in [22], [27], [36] und [38]. Aufgrund der

großen Zahl der veröffentlichten Methoden (allein die vorgenannten Quellen enthalten mehr als 30

verschiedene) soll an dieser Stelle nur auf die grundlegenden Unterschiede und die erreichbaren Ge-

nauigkeiten eingegangen werden.

( ) ( )( )MMMM ,, s/dk/dRef=η

( )s/dk/d,Ref ,=η

Modell

Großausführung
MRe

Re

( )Ms/d
s/d

( )Mk/d
k/d

Abbildung 3.1: Aufwertung in Form einer Extrapolation für verschiedene Parameter nach [40]
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Nr. Autor Jahr Formel Quelle

1 Moody 1925
1− η

1− ηm
=
(
D

Dm

)−0,25

[34]

2 Staufer 1925
1− η

1− ηm
=

[
D

Dm

√(
H

Hm

)]−0,25

[53]

3 Anderson 1977
0, 94− η

0, 94− ηm
=

(
V̇

V̇m

)−0,32

[1]

4 Pfleiderer 1947
1− η

1− ηm
=
(
Re

Rem

)−0,1

[42]

5 Ackeret 1948
1− η

1− ηm
= V

[
1 +

(
Re

Rem

)−0,2
]

, mit V = 0, 5 [32]

6 Stoffel 1980
η∞ − η
η∞ − ηm

=
(
Re

Rem

)−0,2

[54]

7 Spurk 1992 η (1/Re) = ηm (1/Rem) +
∂ηm (1/Rem)
∂ (1/Re)

(1/Re− 1/Rem) [52]

8 Pelz & Heß 2010

1− η
1− ηm

= 1 + V

(
λ

λm
− 1
)

, mit

V = 1− η

1− η
1
ψ

[ψi (ϕopt) + ψ (ϕopt) +

− ψ (ϕ)− ψ′0 (ϕ− ϕopt)]

[39]

9 Pelz & Heß 2010

1− η
1− ηm

= 1 + V

(
λ

λm
− 1
)

, mit

V = b
η

1− η
ϕ2 + 1
ψ

λ (Re, k/d)
[39]

Tabelle 3.1: Auswahl unterschiedlicher Methoden zur Wirkungsgradaufwertung
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Prinzipiell handelt es sich bei einer Aufwertung um eine Extrapolation, die sowohl auf rein empi-

rischen Erfahrungen als auch physikalischen Gesetzmäßigkeiten beruhen kann. Abbildung 3.1 stellt

dabei die Vorgehensweise für die Parameter Reynolds-Zahl, relative Rauheit und relativer Spalt dar.

Die Anforderungen an eine Aufwerteformel sind:

1. Betrachtung dimensionsloser Größen (konform zum Bridgman Postulat)

2. Physikalische Begründung

3. Berücksichtigung des Parameters Durchflusszahl zur Erfassung der Optimumsverschiebung

Theoretisch könnte noch die Anforderung gestellt werden, die Methode müsste bei unterschiedlichen

Strömungsformen (laminar bzw. turbulent) anwendbar sein. Da sich beim Übergang jedoch eine Uns-

tetigkeit ergibt, müssen beide Bereiche separat betrachtet werden. Nachfolgend werden nur Methoden

behandelt die sich auf turbulente Strömungen beziehen.

Grundsätzlich können bei der Art der Extrapolation die zwei genannten Arten unterschieden werden.

Die geschichtlich ältesten Methoden basieren zumeist auf empirischen Betrachtungen, wobei auch

später noch Aufwertemethoden aus diesem Bereich entwickelt wurden. Beispiele hierfür sind die Me-

thoden Nr. 1 bis Nr. 3 in Tab. 3.1. Der Vorteil dieser Methoden liegt in ihrer geringen Komplexität

und der einfachen Anwendbarkeit, verbunden mit einer vergleichsweise einfachen Herleitung, die in

einer Beschreibung des Einflusses eines frei wählbaren Parameters besteht. So bezieht beispielswei-

se Moody (Nr. 1) die Änderung des Wirkungsgrads nur auf den Quotienten der Durchmesser und

verwendet dabei für den Exponenten aus Gleichung Gl. 2.35 einen Wert von α = 0, 25, während

Staufer (Nr. 2) die Methode noch um den Einfluss der Förderhöhen erweitert. Da die Methoden je-

doch nur die Beschreibung des Aufwerteeffekts einzelner Messungen darstellen, erfüllen sie keine

der genannten Forderungen. Somit ist keine direkte Übertragbarkeit auf andere Anwendungsfälle ge-

geben. Da zudem kein Einfluss der relativen Rauheit erfasst wird, ist die Gültigkeit der genannten

Methoden selbst im Bereich der zugrunde liegenden Datenbasis eingeschränkt. In Abbildung 3.2 er-

folgt die Anwendung von Methode Nr. 1 und Nr. 2 auf Messdaten dieser Arbeit. Aufbauend auf der

Referenzmessung bei kleiner Reynolds-Zahl (FST Ventilator KA), wird der Wirkungsgradverlauf bei ei-

ner größeren Reynolds-Zahl vorhergesagt und mit den Messungen am FST Ventilator MA verglichen.1

Beide Modelle besitzen aufgrund unterschiedlicher Baugröße und variabler Drehzahl unterschiedliche

relative Rauheiten. Bestimmt man den Wert des Verhältnisses von Rauheitshöhe zu viskoser Länge

nach Gleichung 2.34 unter Verwendung des hydraulischen Durchmessers dh eines Strömungskanals,

so liegen die Werte für den FST Ventilator KA mit Re = 0,6·106 bei 0,7 und für den FST Ventilator

MA mit Re = 6,5·106 bei 2,3 und erfüllen somit die Forderung nach einem Wert von k/δν < 5 für den

hydraulisch glatten Bereich. Aufgrund des geringen Druckaufbaus bei den hier untersuchten Axialven-

tilatoren zeigt sich praktisch kein Unterschied zwischen den beiden Methoden. Da bei der Methode

nach Moody nur der Einfluss des Durchmessers betrachtet wird und in der Methode von Staufer der

Einfluss der Förderhöhe für die betrachtete Maschine verschwindend gering ist, können anhand der
1Eine genaue Beschreibung der beiden Anlagen findet sich in Kapitel 4.
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Abbildung 3.2: Vergleich des gemessenen und mittels Methode Nr. 1 und Nr. 2 aus Tabelle 3.1 vorhergesagten
Wirkungsgrads für den Auslegungs-Staffelungswinkel

beiden Methoden keine Aufwertungen für die gleiche Maschine bei unterschiedlicher Drehzahl durch-

geführt werden. Dies bestätigt die schlechte Übertragbarkeit auf Messdaten außerhalb der zugrunde

liegenden Datenbasis.

Die Methode nach Anderson (Nr. 3) ist ebenfalls nur eine Beschreibung des Einflusses eines Parame-

ters, wobei in diesem Fall der Volumenstrom gewählt wurde. Die Methode basiert auf den Wirkungs-

graden von mehreren tausend Pumpen mit verschiedenen Betriebsdaten, Rauheiten und spezifischen

Drehzahlen. Daraus leitet Anderson einen maximal erreichbaren Wirkungsgrad von η = 0, 94 ab.

Zwar geht somit der Einfluss des relativen Spalts und der Inzidenz sowie der relativen Rauheit ein

– der maximale Wirkungsgrad lässt sich auf das Erreichen des hydraulisch rauen Bereichs zurück-

führen – andererseits wird davon ausgegangen, dass ein konstanter, von der Bauform (spezifische

Drehzahl) unabhängiger Wert für den maximalen Wirkungsgrad über der vollständigen Kennlinie vor-

liegt. Bedingt durch die kleineren Strömungsgeschwindigkeiten nimmt gerade im Teillastbereich der

Anteil der aufwertbaren Reibungsverluste massiv ab, während im Gegenzug die Spaltverluste (durch

den höheren Druckaufbau) und die Inzidenzverluste deutlich zunehmen. Der maximal erreichbare

Wirkungsgrad muss daher in diesem Bereich deutlich kleiner sein. Der Vergleich der Methode mit

den Messdaten in Abbildung 3.3 bestätigt diesen Umstand. Allgemein ist eine deutlich zu große Vor-

hersage des Wirkungsgrads zu erkennen, besonders groß ist die Abweichung im Teillastbereich. Der

Vorteil der Methode liegt erneut in der einfachen Anwendbarkeit. Durch die Mittelung des maximal

erreichbaren Wirkungsgrads über eine große Datenbasis mag sie gegebenenfalls eine umfangreicheren

Anwendungsbereich als die vorgenannten Methoden haben, sie kann im Einzelfall allerdings höchs-

tens eine Abschätzung der zu erwartenden Aufwertung liefern.
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Abbildung 3.3: Vergleich des gemessenen und nach der Methode von Anderson vorhergesagten
Wirkungsgrads für den Auslegungs-Staffelungswinkel

Die zweite Art der Methoden basiert auf den diskutierten dimensionsanalytischen Betrachtungen. Die-

se Methoden gehen stets von geometrischer Ähnlichkeit und hydraulisch glatter Oberfläche (k/δν < 5)

aus. Da nur der Quotient der Reibungsverluste benötigt wird, kann statt der tatsächlichen Werte für

ψv,reib in Gl. 2.32 die Beziehung nach Gl. 2.35 verwendet werden. Die gezeigten Methoden stellen

daher Spezialfälle der folgenden allgemeinen Form dar:

1− η
1− ηm

= 1 + Vm

[(
Re

Rem

)−α
− 1

]
. (3.1)

Als die bekanntesten dieser Gruppe sind die Gleichungen von Pfleiderer (Nr. 4) und Ackeret (Nr. 5)

zu nennen. Während Pfleiderer jedoch V ≡ 1 setzt, teilte Ackeret als erster die Verluste nach ihrer

Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl ein. Er ging davon aus, dass nur die Hälfte aller in der Maschine

entstehenden Verluste von der Reynolds-Zahl abhängig und damit aufwertbar ist. Der Vorteil dieser

Methode ist neben Erfüllung der ersten Forderung (Konformität zum Bridgman Postulat) die nach

wie vor geringe Komplexität. Zwar werden wie gefordert auch nur dimensionslose Größen betrachtet,

allerdings unter den erwähnten Einschränkungen hinsichtlich geometrischer Ähnlichkeit und hydrau-

lisch glatter Oberfläche. Dass der Anteil der aufwertbaren Verluste zudem als konstant angenommen

wird und nicht vom Betriebsbereich abhängt, ist eine weitere Beschränkung der Allgemeingültigkeit.

Wendet man die beiden Methoden auf die Ergebnisse dieser Arbeit an, so unterscheiden sie sich nur

gering (Abb. 3.4). Während im Teillastbereich gute Ergebnisse erzielt werden, zeigt sich der erwähnte

negative Einfluss des konstanten Werts für V im Bereich des Optimums und bei Überlast. Hier erfolgt

eine deutliche Unterschätzung des Aufwerteeffekts.
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Abbildung 3.4: Vergleich des gemessenen und nach den Methoden von Pfleiderer und Ackeret vorhergesagten
Wirkungsgrads für den Auslegungs-Staffelungswinkel

Die Aufwertung nach Stoffel (Nr. 6) stellt eine Weiterentwicklung der Ackeret-Formel dar. Stoffel geht

dabei von einem maximal erreichbaren Wirkungsgrad η∞ aus, der den Einfluss der relativen Rauheit,

des relativen Spalts und der Inzidenz berücksichtigt. Im Gegensatz zu Andersons maximal erreich-

baren Wirkungsgrad von η = 0,94 handelt es sich dabei jedoch nicht um einen konstanten Wert,

sondern einen von der Maschine und dem Betriebspunkt abhängigen Parameter. Durch die Einbezie-

hung der relativen Rauheit in η∞ sind entgegen dem Ackeretschen Ansatz somit alle anderen Verluste

aufwertbar. Von den Anforderungen werden zwar die ersten beiden Punkte ohne Einschränkungen

erfüllt, nachteilig ist jedoch, dass der genaue Wert von η∞ maßgeblich von der Geometrie abhängig

ist und für unterschiedliche Maschinen stets neu bestimmt werden muss. Durch die dafür notwendi-

gen Messungen bei unterschiedlichen Drehzahlen am Modell, steigt der damit verbundene zeitliche

und finanzielle Aufwand (Notwendigkeit eines Motors mit regelbarer Drehzahl). Ein Vergleich mit den

Messdaten in Abbildung 3.5 zeigt zudem eine deutliche Abhängigkeit von der zur Bestimmung von

η∞ zusätzlich benötigten Referenz-Reynolds-Zahl, wobei für beide Fälle der maximal erreichbare Wir-

kungsgrad auf unphysikalische Werte über eins steigt (Abb. 3.6). Zurückzuführen ist dies auf die nicht

berücksichtigte Verschiebung des Optimums, sowie auf den geringen Wert des Exponenten α = 0,22.

Nachteilig ist außerdem die nicht berücksichtigte, in der Praxis jedoch fast immer auftretende, unter-

schiedliche relative Rauheit zwischen Modell und GA, da η∞,m ((k/d)m) 6= η∞ (k/d ).

2wie in Kapitel 7.1 gezeigt, ist ein Wert von α = 0,25 für Axialventilatoren zutreffender

25



0,15 0,16 0,17 0,18 0,19 0,2 0,21 0,22 0,23 0,24
0,7

0,725

0,75

0,775

0,8

0,825

0,85

0,875

0,9

0,925

 

 

ϕ

η

FST MA-Ventilator
Re = 6,5·106

k/dh = 4,4·10−5

s/d = 0,1%
Ma = 0,29

FST KA-Ventilator
Re = 0,6·106

k/dh = 1,3·10−4

s/d = 0,1%
Ma = 0,09

Reref2 = 0,9·106

Reref2 = 1,5·106

Abbildung 3.5: Vergleich des gemessenen und nach der Methode von Stoffel vorhergesagten Wirkungsgrads
für den Auslegungs-Staffelungswinkel, die Ermittlung von η∞ erfolgte dabei über eine zweite

Referenz-Reynolds-Zahl
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Abbildung 3.6: Vergleich des maximal erreichbaren Wirkungsgrads η∞ nach Stoffel mit unterschiedlichen
Referenz-Daten

Interessant ist auch die Aufwertung nach Spurk (Nr. 7). Hier wird der Aufwerteeffekt mittels Taylor-

Entwicklung berechnet. Die benötigte Steigung im zweiten Glied beschreibt dabei die Änderung in

der Widerstandszahl in Abhängigkeit von 1/Re (vgl. Abb. 2.6). Daher kann sowohl die Gleichung

der Widerstandszahl nach 2.35 in der allgemeinen Gleichung 2.32 verwendet oder alternativ eine

zusätzliche Referenzmessung durchgeführt werden. Die Methode erfüllt die Anforderungen eins und
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Abbildung 3.7: Vergleich des gemessenen und nach der Methode von Spurk vorhergesagten Wirkungsgrads für
den Auslegungs-Staffelungswinkel, die Ermittlung der für die Taylor-Entwicklung benötigten Ableitung erfolgte

dabei einmal durch Verwendung der Widerstandszahl λ und über eine zusätzliche Referenz-Reynolds-Zahl

zwei, berücksichtigt erneut allerdings keine Optimumsverschiebung. Abbildung 3.7 zeigt dabei die

Ergebnisse für beide Möglichkeiten im Vergleich mit den Messdaten. Dabei wurde in der allgemeinen

Gleichung V = 1 gesetzt, für V = 0,5 ergäbe sich die Aufwertung nach Ackeret. Da für den Fall der

Verwendung der Widerstandszahl der Parameter V unbekannt ist und von diesem das Ergebnis maß-

geblich abhängt, ist für eine genaue Vorhersage eine zusätzliche Messung zu empfehlen, die so nah

wie möglich an der Reynolds-Zahl der GA liegt. Dies schließt eine praktische Anwendung für den hier

untersuchten Fall aus, da die Reynolds-Zahl der GA in der Regel 5...20 mal größer ist als die im Modell

erzielte. Zusätzlich wären noch Messungen bei unterschiedlichen Drehzahlen am Modell nötig, was

wie bereits erwähnt den zeitlichen und finanziellen Aufwand deutlich erhöhen würde.

In der Arbeit von Pelz und Heß [39] wurden zwei weitere Methoden vorgestellt (Nr. 8 und Nr. 9), die

die vorgenannte allgemeine Form zur Aufwertung heranziehen und somit die Anforderungen zur Kon-

formität zum Bridgman Postulat als auch die der physikalische Begründung erfüllen. Die Unterschiede

liegen hier in der Bestimmung des Anteils aufwertbarer Verluste V . In Nr. 8 wird hierbei rein ana-

lytisch vorgegangen, so dass keine aufwändigen Messungen bei unterschiedlichen Drehzahlen nötig

sind. Zwar wird dabei auf einfache Art eine im Vergleich zu den vorhergehenden Methoden deutlich

bessere Aufwertung erzielt, nachteilig ist jedoch die Tatsache, dass die Verschiebung des Optimums

nicht berücksichtigt wird, die wie bereits erwähnt von entscheidender Bedeutung ist. Die zweite Me-

thode (Nr. 9) basiert im Gegenzug auf der Modellierung der Reibungsverluste – diese werden somit

nicht mehr als konstant angenommen. Der enthaltene Faktor b ist dabei von der Geometrie abhängig

und muss aus Messungen bei unterschiedlichen Reynolds-Zahlen bestimmt werden. Dieser Ansatz ist

somit zwar prinzipiell in der Lage eine Verschiebung des Optimums wiederzugeben, allerdings zeigen
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Abbildung 3.8: Vergleich des gemessenen und nach den Methoden von Pelz und Heß vorhergesagten
Wirkungsgrads für den Auslegungs-Staffelungswinkel

die Messergebnisse, dass vor allem der Teillastbereich dadurch deutlich überschätzt wird. Hier domi-

nieren, wie bereits beschrieben, Spalt- und Inzidenzverluste, die von der Modellierung nicht erfasst

werden. Zudem erhöhen die zusätzlichen notwendigen Messungen den Aufwand, was gegen eine Eta-

blierung der Methode in der Praxis spricht.

Eine umfassende Bestandsaufnahme über existierende Aufwertemethoden und deren Anwendbarkeit

auf Axialventilatoren findet sich in der Arbeit von Rösener und Kosyna [45]. Hierbei wurde eine Lite-

raturbegutachtung (Stand 1992) mit dem Hintergrund der Nutzbarkeit für die Aufwertung an Axial-

ventilatoren durchgeführt. Rösener zieht die Schlussfolgerung, dass in der zur Verfügung stehenden

Literatur keine Methode existiert, die eine allgemeine Aufwertung – vor allem unter dem Aspekt un-

terschiedlicher Rauheiten – ermöglicht. Obwohl in der Literatur immer auf diesen Aspekt hingewiesen

und die Schwierigkeit der Beschreibung erörtert wird, existiert nach seiner Aussage keine Gleichung,

die einen breiten Anwendungsbereich für Ventilatoren erkennen lässt.

In der Arbeit von Rösener und Kosyna wird weiterhin eine Betrachtung von Aufwertegleichungen für

Kreiselpumpen und Turboverdichtern durchgeführt. Hierbei wird deutlich, dass bei Turboverdichter

die Reynolds-Zahl-Verhältnisse von Großausführung und Modell in sehr viel weiteren Grenzen variiert

werden als bei Ventilatoren. Die Bestimmung der freien Parameter V bzw. α anhand von Versuchser-

gebnissen ist aufgrund des großen Bereichs bei Turboverdichtern daher einfacher. Zur Berechnung der

Verluste werden bekannte Widerstandsgesetze der turbulenten Rohr- bzw. Plattenströmung verwen-

det. Dies erlaubt zwar eine einfache Bestimmung von V und α durch den Abgleich mit Versuchser-

gebnissen, schränkt aber zugleich die Allgemeingültigkeit und Übertragbarkeit auf andere Geometrien

massiv ein. Infolgedessen zielen die Aufwertegleichungen für Turboverdichter primär auf den Bereich
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des maximalen Wirkungsgrads, um die Zahl der Einflussgrößen auf V überschaubar zu halten. In-

nerhalb der Kreiselpumpen und Turboverdichter existiert demnach keine Gleichung, die sich für die

Anwendung bei Ventilatoren eignet.

Der von Rösener und Kosyna gezogene Vergleich der Aufwertegleichungen für Wasserturbinen zeigt

ein ähnliches Bild. Auch hier ist man mehr und mehr bestrebt, sich von universellen Gleichungen zu

lösen und zur Einzelverlustanalyse überzugehen. Damit ist auch hier keine Übertragbarkeit auf die

Aufwertung bei Ventilatoren gegeben.

Eine allgemeingültige Methode muss nach der allgemeinen Gleichung 2.32 zwei Anforderungen er-

füllen. Erstens muss sie analog zur Widerstandszahl λ in Abbildung 2.6 in der Lage sein, den Verlauf

des Reibungsverlusts in Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl wiederzugeben, was die Kenntnis des

Exponenten α entsprechend den Betrachtungen in Kapitel 2.4 beinhaltet. Zweitens muss sie in Abhän-

gigkeit vom Betriebspunkt die Möglichkeit bieten, den Anteil der Reibungsverluste zum Gesamtverlust

V zu beschreiben. Häufig werden die beiden Effekte miteinander kombiniert, so dass für den Betrieb-

spunkt ϕ/ϕopt = 1 nur eine Abhängigkeit in Form der Pfleiderer-Formel (Nr.4) beschrieben wird. Da

eine allgemeingültige Methode nur unter Einhaltung des Brigdman Postulats möglich ist, muss sie

eine Form der allgemeinen Gleichung 2.32 darstellen. Nachfolgend werden daher die in der Litera-

tur genannten Werte bzw. Wertebereiche für die in der Gleichung enthaltenen Parameter α und V

aufgeführt.

Exponent α

Unter Verwendung der Pfleiderer-Formel für den Bereich von Re = 5 · 105...107 gibt Rotzoll [46] einen

Wertebereich von α = 0, 02...0, 16 an (Abb. 3.9), welchen er bei Untersuchungen an einer langsam-

läufigen Kreiselpumpe ermittelte. Die Reynolds-Zahl wurde dabei durch Variation der Drehzahl und

unterschiedliche Temperaturen des verwendeten Fluids (dünnflüssiges Öl) realisiert.
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Abbildung 3.9: Verlauf des Exponenten α für eine langsamläufige Kreiselpumpe nach Rotzoll [46]
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Auch in der Arbeit von Davis et al. [7] wird nur auf den Einfluss von α auf den Wirkungsgrad einge-

gangen. Die Verfasser betrachteten dabei die Änderung des Wirkungsgrads für diverse Turbinen sowie

axiale und radiale Verdichter und Pumpen (Abb. 3.10). Die Reynolds-Zahl wurde über eine Variation

der Viskosität erreicht.
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Abbildung 3.10: Verlauf des Exponenten α für verschiedene Turbomaschinen nach Davis et al. [7]

Wöhrl [60] fasst ebenfalls beide Effekte zusammen, bezieht sie allerdings auf eine kritische Reynolds-

Zahl, oberhalb derer keine Erhöhung des Wirkungsgrads mehr stattfindet (Abb. 3.11). Die kritische

Reynolds-Zahl ergibt sich dabei durch die Beschreibung der hydraulisch rauen Grenze des Rohrrei-

bungsdiagramms nach Moody [33].
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Abbildung 3.11: Verlauf des Exponenten α nach Wöhrl [60]

Untersuchungen, die sich mit den maximal erreichbaren Wirkungsgraden unter Berücksichtigung der

relativen Rauheit und der Reynolds-Zahl beschäftigen, sind in der Regel im Bereich der Grundlagen-

forschung angesiedelt. So existieren Untersuchungen für den minimalen Reibungsverlust (nur dieser

hängt von der Reynolds-Zahl ab) an Standardgeometrien wie Rohren und ebenen Platten. Hierbei ist

zwischen Messungen an Geometrien mit Sandkornrauheiten bzw. technischen Rauheiten zu unter-

schieden. Es existieren nur äußerst wenige Aufwertemethoden für Turbomaschinen, die den genann-

ten Einfluss berücksichtigen. Dabei fehlt der hinreichende Bezug zur Allgemeingültigkeit, weshalb

diese Methoden bisher keine Akzeptanz in der praktischen Anwendung fanden.
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Anteil aufwertbarer Verluste V

Nach den theoretischen Betrachtungen in Kapitel 2.4 verläuft der Verlustanteil V qualitativ entspre-

chend Abbildung 3.12. Aufgetragen ist dort der Verlauf von Reibungs- und nicht aufwertbaren Ver-

lusten sowie deren Summe. Hierbei ist zu erkennen, dass der Anteil der Reibungsverluste bei Teillast

deutlich abnimmt, wohingegen er Richtung Überlast zunächst ansteigt und nach Erreichen des Maxi-

mums wieder abfällt.
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Abbildung 3.12: Dimensionslose Verluste und qualitativer Verlauf des Anteils der Reibungsverluste am
Gesamtverlust V

Ackeret machte bei seiner in der Praxis heute stark verbreiteten Methode keine Angaben zur Gül-

tigkeit seines Werts für verschiedene Lastbereiche. Mühlemann [32] ging davon aus, dass mittels

Ackeret-Ansatz vor allem auch der Teillastbereich aufwertbar sei, was nach dem theoretischen Verlauf

(Abb. 3.12) nicht zutrifft und daher auch nicht experimentell validiert werden konnte. Messungen

von Ida [23], bei dem mehrere Pumpen mit unterschiedlichen Durchmessern und Schaufelzahlen

im Reynolds-Zahl-Bereich Re = 2, 2...12 · 107 untersucht wurden, zeigen einen zur Theorie passenden

Verlauf (Abb 3.13).
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Abbildung 3.13: Verlauf des Anteils der Reibungsverluste am Gesamtverlust (V ) für verschiedene
Radialpumpen nach Ida [23]

Andere Quellen geben daher statt des festen Werts von 0,5 eine Bandbreite an, in der sich der Wert

von V bewegt. So schlägt beispielsweise Schlichting [48] einen Wertebereich von V=0,5...0,7 vor,

während das International Engineering Consortium (IEC) in seinen Veröffentlichungen ([24], [25]) je

nach Maschinentyp einen Wertebereich von V=0,3...0,7 empfiehlt.

Letztlich ist die Kenntnis von V jedoch nicht ausreichend, da der Effekt der Optimumsverschiebung

dabei nicht berücksichtigt wird. Dieser hat zur Folge, dass gerade bei Überlast die Aufwertung höher

ausfallen muss als vom Faktor V wiedergegeben wird.

Fazit

Letztlich existiert trotz zahlreicher unterschiedlicher Ansätze und Methoden bisher kein Verfahren,

dessen allgemeingültige Anwendbarkeit auf Axialventilatoren durch Messungen bestätigt ist. Zwar

empfiehlt die VDI 2044 [59] für die Abnahme an Ventilatoren (was auch Radialventilatoren ein-

schließt) die Verwendung der Ackeret-Gleichung, beschränkt deren Gültigkeit allerdings mit dem Hin-

weis „Eine häufig angewendete, aber bei Ventilatoren nicht immer zutreffende Aufwerteformel ist der

Ansatz von Ackeret“ ein. Ein Beispiel für die unterschiedliche Vorhersagegenauigkeit verschiedener

Methoden zeigen die Abbildungen 3.14 bis 3.16 aus der Arbeit von Heß und Pelz [16]. Hierbei wird

die Vorhersage des Wirkungsgrads nach Pfleiderer, Ackeret sowie nach Staufer und Moody mit den

Messergebnissen aus dieser Arbeit verglichen. Im Gegensatz zur bereits gezeigten Aufwertung einer

kompletten Kennlinie sind der optimale Betriebspunkt sowie jeweils ein Teil- und Überlastpunkt für

verschiedene Reynolds-Zahlen dargestellt. Hierbei ist ersichtlich, dass die erreichbaren Genauigkeiten

stark schwanken und zudem in erheblichem Maße vom Betriebspunkt abhängen. Es besteht also ein

Bedarf nach einer durch Messungen verifizierten Methode, die die Aufwertung des Wirkungsgrads für

Axialventilatoren ermöglicht.
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Abbildung 3.14: Vergleich des gemessenen und mit verschiedenen Methoden vorhergesagten
Wirkungsgrads für ϕ/ϕopt = 1 für den Auslegungs-Staffelungswinkel
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Abbildung 3.15: Vergleich des gemessenen und mit verschiedenen Methoden vorhergesagten Wirkungsgrads
für ϕ/ϕopt = 0, 8 für den Auslegungs-Staffelungswinkel
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Abbildung 3.16: Vergleich des gemessenen und mit verschiedenen Methoden vorhergesagten Wirkungsgrads
für ϕ/ϕopt = 1, 2 für den Auslegungs-Staffelungswinkel
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4 Prüfstände

Die Grundlage für die experimentelle Untersuchung dieser Arbeit bilden zwei Modellventilatoren mit

einem Rotordurchmesser von 1 m (mittelgroße Ausführung MA) beziehungsweise 0,25 m (kleine Aus-

führung KA). Beide Ventilatoren sind zueinander geometrisch ähnlich und basieren auf der Geometrie

einer Großausführung (GA), bei der es sich um einen Abluftventilator im Lermooser Straßentunnel

(Österreich) handelt, der von der Firma Howden im Jahr 2003 installiert wurde (für eine genauere

Beschreibung siehe [29]). Tabelle 4.1 zeigt die Eckdaten der beiden Modellventilatoren, sowie der

Großausführung.

Name KA MA GA

Durchmesser 0,25 m 1 m 2,5 m

Drehzahl 2800...6900 min−1 1240...2475 min−1 495; 990 min−1

Reynolds-Zahl 0,61...1,5·106 4,3...8,6·106 11;22·106

Mach-Zahl 0,11...0,27 0,19...0,38 0,19; 0,38

Rz an Schaufeloberfläche 9µm 12µm 52µm

Spalt absolut 0,25 mm; 0,75 mm; 1,25 mm 1 mm; 3 mm; 5 mm 3,3 mm

Spalt relativ (s/d) 1h; 3h; 5h 1h; 3h; 5h 1,3h

Nenn-Leistung 4 kW 64 kW 400 kW

Tabelle 4.1: Daten der Großausführung und der Modellanlagen (alle weisen jeweils ein Nabenverhältnis von
ν = 0, 5 und eine Schaufelzahl von z = 8 auf)

4.1 Untersuchte Parameter

Für die Untersuchung der interessierenden Effekte wurden neben verschiedenen Staffelungswinkeln

auch unterschiedliche Rauheiten und Spalte vermessen. Nachfolgend wird auf die Variation der ein-

zelnen Größen eingegangen.

Variation der Reynolds-Zahl

Die Variation der Reynolds-Zahl Re kann auf drei unterschiedliche Arten erfolgen. Während für diese

Arbeit das Medium und damit die dynamische Viskosität η konstant gehalten wurde, wurden die ande-

ren beiden Einflussgrößen Drehzahl n und Durchmesser d variiert. Abbildung 4.1 gibt eine Übersicht

über die gemessenen Reynolds-Zahlen und deren zugehörigen Drehzahlen.
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Abbildung 4.1: Abgedeckter Reynolds-Zahl-Bereich mit entsprechenden Drehzahlen

Variation der Rauheit

Wie in Tabelle 4.1 gezeigt, sind die Oberflächenrauheiten des Rotors von MA und KA nahezu gleich

(12µm beziehungsweise 9µm). Zustande kommt die angegebene Rauheit durch ein gleiches Herstel-

lungs- und Nachbehandlungsverfahren. Alle Schaufeln sind aus Aluminium im CNC-Fräsverfahren her-

gestellt. Zur weiteren Glättung der Oberfläche sind die Schaufeln zusätzlich mit Glasperlen gestrahlt.

Wie bei den beiden Versuchsventilatoren liegen die Rauheiten der Modell- bzw. Großausführung häu-

fig in der selben Größenordnung, unterscheiden sich also meist nur wenig hinsichtlich ihrer absoluten

Größe. Für die geometrische Ähnlichkeit ist jedoch, wie bereits dargelegt, die relative Rauheit ent-

scheidend, so dass die Untersuchung des Einflusses der Rauheit auf den Wirkungsgrad notwendig ist.

Um eine einfache Anwendung der neuen Methode zu gewährleisten, werden nur die Rauheiten des

Rotors betrachtet. Aufgrund der hier auftretenden höchsten Geschwindigkeit, liegen die Reibungsver-

luste bezogen auf die Reibungsverluste der gesamten Stufe in der Größenordnung von 50%, was diese

Vereinfachung rechtfertigt.

Um variable und zudem gleichmäßige unterschiedliche Rauheiten am Laufrad zu erhalten, wurden in

einem am Institut für Fluidsystemtechnik optimierten Verfahren mittels Aufbringen einer Klebe- und

Fixierschicht Sandkörner mit variabler Korngröße aufgetragen. Damit eine gleichmäßige Korngröße

und Oberflächenrauheit gewährleistet werden konnte, wurden Mikrokörnungen nach FEPA-Norm [13]

verwendet. Um die Übertragbarkeit der gestrahlten auf die gekörnte Oberfläche zu gewährleisten,

wurde als Bezugsgröße der Rz-Wert nach DIN 4287 [9] und DIN 4768 [10] verwendet. Dafür wurde

mittels eines Rauheitsmessgerätes, das mit einem Taster die Oberfläche abfährt, die Rauheit an unter-

schiedlichen Schaufeln und verschiedenen Stellen sowohl in Strömungsrichtung als auch quer dazu

gemessen. Weder bei der gekörnten Oberfläche noch bei der gestrahlten zeigte sich eine Richtungsab-

hängigkeit der Rauheitswerte.
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Tabelle 4.2 zeigt die verwendeten Korngrößen mit der Bezeichnung nach FEPA, den Toleranzen und

den gemessenen Rz-Werten. Zusätzlich ist der Umrechnungsfaktor dargestellt. Es zeigt sich, dass für

eine überschlägige Näherung die Umrechnung mittels Rz = ks · 1, 5 durchgeführt werden kann.

Bezeichnung nach FEPA F500 F320 F230

Korndurchmesser ks in µm 12,8 ±1 29,2 ±1,5 53 ±3
Rauheit Rz in µm 19 ±2 48 ±3 75 ±5
Rz/ks 1,48 1,64 1,41

Tabelle 4.2: Verwendete Körnungen

Variation der Spalte

Es standen drei Schaufelsätze zur Verfügung, so dass Messungen mit den relativen Spalten 0, 1%,

0, 3% und 0, 5% (jeweils bezogen auf den Durchmesser) durchgeführt werden konnten. Bezogen auf

die Schaufelhöhe ergeben sich Spalte von 0, 4%, 1, 2% und 2%. Wie in Kapitel 6 dargelegt wird, ist

die Aufwertung des Spalteinflusses bei konstanter Durchflusszahl aufgrund der erheblich steigenden

Komplexität nicht sinnvoll. Da in der praktischen Auslegung das Spaltmaß der Großausführung in der

Regel schon zu Beginn festgelegt wird und daher die Möglichkeit genutzt wird, bei den Modellen den

gleichen relativen Spalt zu fertigen, ist eine Aufwertung des Spalts von untergeordnetem Interesse. Es

wird in dieser Arbeit daher nur auf den Einfluss des Spalts auf den maximal möglichen Wirkungsgrad

eingegangen

Winkelverstellung

Die Variation des Laufrad-Staffelungswinkels ist kein direkter Einflussparameter, sie ist vielmehr eine

Variation der Geometrie. Durch die Verstellung des Staffelungswinkels wird die Bedingung der geome-

trischen Ähnlichkeit verletzt, so dass die Messungen bei variablem Winkel als Messungen an anderen

Ventilatoren interpretiert werden können. Dies hat den Vorteil, dass die Ergebnisse der Messungen

eine größere Allgemeingültigkeit besitzen, als wenn sie nur bei einem Winkel respektive einer Geome-

trie durchgeführt wurden. Während die Verstellung des Staffelungswinkels bei der GA mittels einer

hydraulischen Verstelleinrichtung im Betrieb erfolgt, mussten bei beiden Modellanlagen die Schaufeln

stets ausgebaut werden. Dabei war zwar der Aufwand erheblich größer, jedoch konnte dadurch eine

sehr hohe Einstellgenauigkeit von ∆βs < 0, 1◦ erzielt werden. Gemessen wurde neben dem Ausle-

gungswinkel ∆βs = 0◦ (Definition siehe Abbildung 4.2) noch die Winkel ∆βs = +6◦, ∆βs = −6◦,

∆βs = −12◦ und ∆βs = −18◦.

4.2 Aufbau

Abbildung 4.3 zeigt den grundlegenden Aufbau beider zueinander geometrisch ähnlichen Modellan-

lagen. Der Einfluss der unterschiedlichen Antriebe (MA extern, KA in der Nabe des Nachleitrads) wird

durch eine Attrappe ausgeglichen, der den gleichen relativen Durchmesser besitzt wie das Abdeck-
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Abbildung 4.2: Winkeldefinition

rohr der MA. Zusätzlich wurde bei der KA noch ein Holzbrett unterhalb des Einlaufs platziert, um

vergleichbare Ansaugbedingungen an der Unterseite der Anlage zu realisieren.
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Abbildung 4.3: Schnitt der beiden Modellanlagen (Messebenen s. Abb 5.2)

Einlaufdüse

Die Strömung wird zunächst durch die Einlaufdüse 2© in Abbildung 4.3 angesaugt. Diese ist nach der

Börgermethode [3] ausgelegt und sorgt für eine gleichmäßige, ablösefreie Zuströmung. Der Düse folgt
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Abbildung 4.4: Foto der Modellventilatoren (links: MA, rechts: KA)

stromab ein Waben-Gleichrichter, der eine weitere Vergleichmäßigung vor allem des Turbulenzgrads

bewirkt. Danach strömt die Luft in die Stufe. Hierbei sind die vorderen Haltestreben zu der Lermooser

Ausführung geometrisch ähnlich.

Ventilatorstufe

Nachfolgend passiert die Strömung die Ventilatorstufe 3©, bestehend aus Rotor, Nachleitrad und Na-

bendiffusor. Die in dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen beziehen sich ausschließlich auf diesen

Bereich. Wie erwähnt basiert die Geometrie auf einer GA, so dass lediglich eine Skalierung der Schau-

feln und keine aerodynamische Neuauslegung erfolgte.

Beruhigungskammer

Die Beruhigungskammer 5© besteht aus einem Hohlzylinder mit einem Durchmesser von 1,8 m (MA)

beziehungsweise 0,45 m (KA) und einer Länge von 3 m bzw. 0,75 m. Als Übergangsstück dient ein

Diffusor 4© mit einem Öffnungswinkel von weniger als 7°. Aufgrund der großen Abmessungen stellt

sich in der Beruhigungskammer näherungsweise ein konstanter Totaldruck mit vernachlässigbarem

Geschwindigkeitsanteil ein. Am Ende der Kammer passiert die Strömung ein Sieb und einen Waben-

Gleichrichter 6©, die die Strömung weiter vergleichmäßigen und den restlichen Drall herausnehmen.

Durchsatzmessstrecke

Die durch Beruhigungskammer und Gleichrichter homogenisierte Strömung wird in der Durchsatz-

messstrecke 7© mit einem Durchmesser von 989 mm bzw. 246 mm mittels einer über den Umfang

beweglichen Kammsonde 8© vermessen.

Bypass und Drallregler

An die Durchsatzmessstrecke schließen sich bei der MA ein Bypass 9© und ein Drallregler 10© als ver-

stellbare Drossel an. Beide erlauben den Gegendruck der Anlage zu variieren und damit den Betrieb-

spunkt auf der Ventilatorkennlinie zu ändern. Der Bypass dient dabei zusätzlich zur Einstellung einer

konstanten Hallentemperatur, indem der Anteil des in der Halle verbleibenden Volumenstroms bzw.

der durch den Schornstein ausgeblasenen Luft variiert werden kann. Die KA besitzt nur einen Drall-

regler und ist nicht an den Schornstein angeschlossen. Da bei dieser Anlage im Verhältnis zur MA nur

ein geringer Massendurchsatz auftritt, ist ein Abblasen der Luft aus der Halle nicht erforderlich.

39



Antrieb

Der Antrieb der MA erfolgte über einen externen Asynchron-Schleifringläufermotor mit einer maxima-

len Wellenleistung von 631 kW. Die Regelung der Motordrehzahl erfolgte mit Hilfe eines Flüssigkeits-

reglers in Form eines Vorwiderstandes. Um eine Vergrößerung des Betriebsbereichs hin zu kleineren

Drehzahlen zu erreichen, wurde ein Radialverdichter am zweiten Wellenende als zusätzliche Last mit

eingekuppelt. Dies war vor allem bei negativen Staffelungswinkeln erforderlich, da hier die benötigte

Antriebsleistung zum Teil deutlich unter 50 kW lag. Um die Berührung der rotierenden Welle auszu-

schließen, ist die Antriebswelle mit einem Aluminiumrohr ummantelt.

Die KA wird von einem mit Wasser gekühlten Asynchronmotor mit einer maximalen Wellenleistung

von 4 kW angetrieben, der in der Nabe des Nachleitrads integriert ist. Die Regelung erfolgt voll elek-

tronisch über einen Frequenzumrichter. Um dieselben Ansaugbedingungen herzustellen, wurde die

Abdeckung der MA mittels eines Rohres simuliert. Ein Holzbrett unterhalb des Einlaufs sorgt für ver-

gleichbare Zuströmbedingungen im Bodenbereich.
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5 Messtechnik und Auswertung

Nachfolgend sind in Kapitel 5.1 die verwendeten Messtechniken und -geräte aufgeführt, mit denen

die untersuchten Größen erfasst wurden. Weiterhin wird die Vorgehensweise bei der Auswertung der

Messungen beschrieben (Kap. 5.2) und in Kapitel 5.3 eine Untersuchung der erreichbaren Messunge-

nauigkeit vorgenommen.

5.1 Messtechnik

Volumenstrommessung

Die Volumenstrommessung erfolgte mittels Kammsonden. Hierbei wurde an der in Abbildung 5.1 ge-

zeigten Position eine Kammsonde mit 30 (MA) beziehungsweise 16 (KA) Zinken zur Messung des

Totaldrucks innerhalb der Strömung verwendet. Der maximale Abstand zwischen zwei Zinken beträgt

in der Rohrmitte 25 mm bzw. 20 mm. Für eine möglichst genaue Bestimmung des Strömungsprofils

werden die Abstandsintervalle in Richtung Wand immer kleiner und erreichen in Wandnähe eine Grö-

ße von jeweils 3 mm. Hierbei beträgt die Entfernung zur Wand 3 mm bzw. 2 mm (MA/KA).

Kammsonde
8x45°/4x90°

Prandtl-
sonde

1000 bzw. 250 mm

Abbildung 5.1: Position der Volumenstrommessung

Um eine möglichst gute Auflösung der Strömung in der Ebene zu erhalten, wurde die Sonde in 45°

bzw. 90° Schritten über dem Umfang verdreht und die Zwischenwerte interpoliert.

In der gleichen Messebene wurde an der Gehäusewand der statische Druck an 6 bzw. 4 Stellen über

dem Umfang mittels einer Ringmessleitung gemessen.

Mit den Differenzen aus Total- und statischen Drücken wurde für jeden einzelnen Punkt die Geschwin-

digkeit berechnet. Das sich ergebende mittlere Strömungsprofil wurde mittels 1/7-Potenzgesetz nach

Nikuradse (vgl. [50]):

c (r) =
(

1− r

R

) 1
7
cmax (5.1)
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Abbildung 5.2: Vergleich zwischen gemessener bezogener Geschwindigkeit (Linien) und angepasstem Verlauf
des Strömungsprofils nach 1/7-Potenzgesetz (Punkte) für verschiedene Durchsätze in Wandnähe

um zwei weitere Stützstellen im Wandbereich erweitert. Dabei wurde die zur Berechnung der lokalen

Geschwindigkeit c (r) benötigte maximale Geschwindigkeit cmax so angepasst, dass das Profil in den

wandnächsten Messpunkten bestmöglich mit der Berechnung übereinstimmt (Abb. 5.2). Das sich er-

gebende Gesamtprofil deckt 99,7% der Querschnittsfläche ab. Die Volumenstromberechnung erfolgte

über die flächengemittelte Geschwindigkeit und den Rohrdurchmesser.

Bei der KA wurde der statische Druck in Messebene 1 (ME1 in Abb. 5.4) genutzt, um eine Korrelation

mit dem Volumenstrom herzustellen. Zur Interpolation wurde mittels Verfahren der kleinsten Fehler-

quadrate ein Polynom 2. Grades verwendet (Abb. 5.3). Selbiges fand auch bei der MA Anwendung,

allerdings wurde hierbei die Korrelation des Volumenstroms mit dem dynamischen Druck einer in der

Volumenmessstrecke befindlichen Prandtl-Sonde hergestellt (Abb. 5.1).

Drücke

Die Erfassung der statischen Drücke erfolgte über eine Ringmessleitung an den in Abb. 5.4 gezeigten

Positionen direkt vor dem Rotor (ME1) und am Austritt des Nabendiffusors (ME3). Dabei wurde dar-

auf geachtet, dass keine Messstelle im Nachlauf einer Stützstrebe bzw. eines Nachleitrades steht und

Rotationssymmetrie vorliegt (was durch den Vergleich der Einzeldrücke nachgewiesen wurde). Die

einzelnen Messpunkte der Ringmessleitung über dem Umfang sind an MA und KA identisch. Die Be-

rechnung des Totaldrucks erfolgt nach VDI 2044 [59] durch Addition des dynamischen Druckanteils,

der sich aus dem Volumenstrom und der Fläche in der Messebene ergibt. Die genaue Formel lautet:

∆ptot = ∆pstat +
ρ

2

(
V̇

A3

)2 [
1−

(
A3

A1

)2
]

(5.2)
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Abbildung 5.3: Approximierte Korrelation von Volumenstrom und Referenzdruck (KA)
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Abbildung 5.4: Messebenen (es erfolgte jeweils die Messung des statischen Drucks)

Drehmomentmessung

Bei der Drehmomentmessung handelt es sich um eine unmittelbare Messung des Drehmoments nach

VDI 2044 [59]. Hierbei ist der Rotor fliegend an der Drehmomentmesswelle angeflanscht und die

Übertragung des Messsignals erfolgt über Telemetrie – so ist gewährleistet, dass keine lagerbeding-

ten Reibmomente gemessen werden. Da die Reibungsverluste an der Oberfläche der Laufradnabe im

Vergleich zu den restlichen Verlusten vernachlässigt werden können, ist die Annahme der direkten

Messung des hydraulischen Drehmoments gerechtfertigt.

Temperatur

Die Messung der Temperatur erfolgte in direkter Nähe des Einlaufs beider Anlagen mit demselben

Flüssigkeitsthermometer. Zur Bestimmung der Temperatur in der Durchsatzmessstrecke wurde jeweils

ein zusätzliches Flüssigkeitsthermometer verwendet.
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Luftfeuchtigkeit

Die Messung der Luftfeuchtigkeit erfolgte mit einem in der Halle installierten Hygrometer. Der Einfluss

der relativen Feuchtigkeit auf die Gaskonstante spielt nur eine untergeordnete Rolle. Da die Feuchte

bei den Messungen zwischen 0,55 und 0,85 lag und die dadurch entstehende Abweichung Rfeucht,min

Rfeucht,max

weniger als 0,1% beträgt, wurde auf die Berücksichtigung des Einflusses der Feuchtigkeit verzichtet.

5.2 Auswertung

Bei den in dieser Arbeit betrachteten aufzuwertenden Größen Wirkungsgrad und Druckziffer handelt

es sich stets um totale Größen. Die Berechnung der Druckziffer erfolgte gemäß VDI 2044 [59]:

ψ =
2y
u2
. (5.3)

wobei sich die spezifische Arbeit zu

y = f
∆pstat

ρ1
+
(
c3

2

2

)
−
(
c1

2

2

)
(5.4)

ergibt. Der Faktor f berücksichtigt die Kompressibilität und berechnet sich nach VDI 2044 für das

Fluid Luft bei Druckverhältnissen von ∆pstat/pstat,1 ≤ 0,1 und Wirkungsgraden η > 0,5, was bei den

vorliegenden Messungen der Fall war, nach

f = 1− 0, 36
∆pstat

pstat,1
. (5.5)

Unter Berücksichtigung der in dieser Arbeit gemessenen Druckverhältnisse von ∆pstat/pstat,1 ≤ 0,02

liegt er stets über f = 0,993.

Der Wirkungsgrad ergibt sich zu:

η =
ṁy

MΩ
. (5.6)

Die Auswertung für KA und MA erfolgte jeweils nach dem gleichen Prinzip. Dabei wurde, wie in Ab-

bildung 5.6 gezeigt, ein Polynom 5. Grades zur Approximation der Kennlinien verwendet.
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Abbildung 5.5: Verlauf des Faktors f zur Berücksichtigung der Kompressibilität in Abhängigkeit des
Druckaufbaus über der Stufe nach VDI 2044 [59]
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Abbildung 5.6: Approximation der Messwerte (hier Wirkungsgrade) mittels Polynom 5. Grades bei variierter
Reynolds-Zahl (∆βs = -6◦)

45



Als kleinste Drehzahl bei der KA wurde n = 2800 min−1 für die Auswertungen benutzt. Zwar wurde

auch die Drehzahl 2300 min−1 vermessen, dabei zeigte sich jedoch aufgrund des niedrigen Volu-

menstroms, vor allem aber bedingt durch die geringe Belastung der Drehmomentmesswelle (ca. 1%

der Maximallast) ein Messfehler im Wirkungsgrad von zum Teil deutlich mehr als 5%. Die Drehzahl

3380 min−1 wurde ebenfalls nicht in die Auswertung übernommen, da sich Abweichungen der Mess-

punkte von mehr als einem Prozentpunkt von der Approximationskurve ergaben (zweite Kurve von

unten in Abb. 5.6) – die durchschnittliche Abweichung lag sonst bei unter 0,15 Prozentpunkten. Auch

war die Reproduzierbarkeit bedingt durch die starke Streuung der Messwerte nicht mit der geforder-

ten Genauigkeit herzustellen. Vermutlich ist dies auf Gehäuseschwingungen zurückzuführen, da sich

in der Nähe dieser Drehzahl eine Eigenfrequenz befindet.

Aufgrund der bereits angesprochenen geringen Belastung der Drehmomentmesswelle (hier liegt die

Last im Bereich von 1% der Maximallast) und des sich einstellenden niedrigen Volumenstroms sind

die Messungen mit dem Staffelungswinkel ∆βs = -18◦ auch nicht in die neue Methode eingegangen.

Hierbei war der Einfluss der geringen Belastung der Drehmomentmesswelle und des geringen Volu-

menstroms nicht nur an der KA, sondern auch an der MA deutlich zu bemerken.
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erwarteter Verlauf

Abbildung 5.7: Wirkungsgrade für konstante Durchflusszahl (ϕopt,Re=0,6·106 = 0, 191) für MA und KA bei
verschiedenen Staffelungswinkeln

Trägt man die Wirkungsgrade über der Reynolds-Zahl auf, so lässt sich für alle Staffelungswinkel

die Ausgleichskurve von KA zu MA sehr gut überführen – die Unterschiede im Wirkungsgrad liegen

beim Sprung von der höchsten Drehzahl der KA (Re = 1,5·106) auf die kleinste Drehzahl der MA

(Re = 4,3·106) in der Größenordnung von fünf Prozentpunkten. Lediglich bei einem Staffelungswin-
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kel von ∆βs = +6◦ zeigte sich ein deutlicher Offset – hier beträgt die Differenz ca. zehn Prozent-

punkte (Abb. 5.7). Die Ursache hierfür konnte nicht geklärt werden. Es ist ersichtlich, dass der Effekt

der Aufwertung für den Staffelungswinkel ∆βs = +6◦ innerhalb der KA deutlich unter dem erwar-

teten Rahmen bleibt, die Wirkungsgrade schwanken im Bereich der Messgenauigkeit. Dies zeigt sich

auch in Abb. 5.7, hierbei liegen die Verlust-Druckziffern nahezu aufeinander. Offensichtlich müssen

bei Einstellung dieses Staffelungswinkels innerhalb der KA Verluste auftreten, die nichts mit den hier

untersuchten Phänomenen zu tun haben. Aus diesem Grund dient der Staffelungswinkel ∆βs = +6◦

ebenfalls nicht als Grundlage für die verbesserte Aufwertemethode.

Die Auswertung erfolgte immer unter Berücksichtigung des Kompressibilitätseinflusses. Bei der maxi-

malen Drehzahl der MA (hier treten die größten Umfangs- bzw. Relativgeschwindigkeiten auf) beträgt

die Machzahl gebildet mit der Relativgeschwindigkeit an der Schaufelspitze Ma = 0,39 (s. Tab. 5.1).

Da die Geschwindigkeit an der Schaufelspitze nicht stellvertretend für die ganze Schaufel ist, ist hier-

bei sinnvollerweise die Relativgeschwindigkeit im Mittelschnitt zu bevorzugen, womit die tatsächli-

che Machzahl bei der verwendenden Geometrie kleiner 0,3 ist. Nach Scholz [49] ist ein Einfluss der

Machzahl bis Ma = 0,7 vernachlässigbar. Ein Vergleich mit einer für den inkompressiblen Fall durch-

geführten Auswertung zeigte erwartungsgemäß keinen zu bemerkenden Einfluss.

Drehzahl MaS MaM

2800 0,11 0,08
4090 0,16 0,12
4950 0,19 0,15
5850 0,23 0,17
6900 0,27 0,20

Drehzahl MaS MaM

2800 0,19 0,15
4090 0,24 0,18
4950 0,29 0,22
5850 0,34 0,25
6900 0,39 0,29

Tabelle 5.1: Machzahlen in Abhängigkeit der Drehzahlen, links: KA rechts: MA

5.3 Messfehler

Grundsätzlich ist zwischen sogenannten stochastischen Fehlern und systematischen Fehlern zu un-

terscheiden. Erstere beinhalten eine Vielzahl von Fehlern, die sich aus Störgrößen in den einzelnen

Messgliedern innerhalb der Messkette ergeben. Sie sind in der Regel nur von geringer Wirksamkeit

und können sich im Idealfall alle kompensieren. Zwar wird der resultierende Fehler nie ganz zu Null,

er wird aber immer um die Null schwanken und ist damit für die Güte der Reproduzierbarkeit maßgeb-

lich. Für die Genauigkeit sind hingegen die systematischen Fehler verantwortlich, da diese zu einem

Offset vom realen Wert führen.
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Hierbei kann hinsichtlich der Ursache des Fehlers unterschieden werden:

• Fehler beim Messvorgang

• Fehler bedingt durch Messtechnik

• Fehler bei der Kalibrierung

• Fehler bei der A/D-Wandlung

• Fehler bei der Auswertung

• Fehler beim Ablesen

In der Regel erfolgt die Angabe des Fehlers von Messgeräten als prozentuale Abweichung in Bezug auf

den maximal zu messenden Wert. Da bei den vorliegenden Messungen jedoch stets gleichzeitig mit un-

terschiedlichen Messgeräten gemessen wurde und zur Bestimmung der interessierenden Größen eine

Verrechnung derselben nötig ist, wird im Folgenden versucht, einen realistischen Fehler herzuleiten.

Dazu werden nachfolgend die – zum Teil geschätzten – systematischen Fehler der gemessenen Größen

zunächst einzeln für die jeweilige Anlage gezeigt (Tab. 5.2). Die Unterschiede bei Messungen mit der

selben Messtechnik (wie z.B. bei der Temperatur) ergeben sich dabei aus der unterschiedlichen Mess-

dauer, die zur Aufnahme einer Kennlinie benötigt wurde. Während die KA die Luft in der Halle nur

umwälzt und somit ein gleichbleibender Zustand in der Halle herrscht, musste bei Messungen mit der

MA stets die Hallentür geöffnet sein, da die Luft nach Passieren der Volumenmessstrecke zum größten

Teil aus der Halle in den Kamin geblasen wurde.

Um eine hohe Reproduzierbarkeit zu gewährleisten (∆η < 0,25%), musste die Messdauer pro Punkt

für die KA auf ca. 60 Sekunden und für die MA auf ca. 120 Sekunden festgelegt werden. Hinzu

kommt, dass die Regelung der Drehzahl bei der MA von Hand erfolgte, was zu einer weiteren Verzö-

gerung beim Verstellen des Betriebspunktes führte. Bei einer Aufnahme von mindestens 15 Punkten

pro Kennlinie ergab sich dadurch eine minimale Messdauer von ca. 45/20 Minuten (MA/KA) pro

Kennlinie. Alle Umgebungswerte wurden mit einem maximalen Abstand von 15/10 Minuten erneut

erfasst – bei Überschreitung der unten angegebenen Unsicherheit wurde die vollständige Kennlinie

neu gemessen. Die nachfolgende Tabelle 5.2 enthält die Unsicherheit der einzelnen Messwerte (für

den Fall der manuellen Ablesung ist auch die Ableseungenauigkeit enthalten).

Die Unsicherheiten der abgeleiteten Größe W , die eine Funktion der unabhängigen Messgrößen

(x1,x2, ...,xn) ist, ergeben sich nach dem Verfahren von Kline & McClintock [26] durch folgende Be-

ziehung:

∆W =

√(
∂W

∂x1
∆x1

)2

+
(
∂W

∂x2
∆x2

)2

+ . . .+
(
∂W

∂xn
∆xn

)2

(5.7)

Wird für W die zu berechnende Größe und für x die einzelne Messgröße eingesetzt, so ergeben sich

die in Tab. 5.3 aufgeführten Unsicherheiten.
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Messgröße Unsicherheit KA Unsicherheit MA

p0 in Pa ±15 ±20
T in K ±1 ±1,5
ri in mm ±0,15 ±0,2
ra in mm ±0,05/0,15 (ME1/ME3) ±0,2
Fehler V̇ -Kalibrierung in % ±0,4 ±0,4
PSI-Scanner in Pa ±0,5 ±0,5
M in % ±0,7...2 ±0,65...1,5
n in % ±0,2 ±0,25

Tabelle 5.2: Messunsicherheiten bei gemessenen Größen

Berechnete Größe ∆βs = 0◦ ∆βs = −6◦ ∆βs = −12◦

V̇ in % < 0, 8 < 0, 9 < 1, 5

ϕ in % < 0, 8 < 1, 0 < 1, 6

y in % < 1 < 1, 1 < 1, 5

ψ in % < 1, 1 < 0, 9 < 1, 6

η relativ in % < 1, 9 < 2, 5 < 3, 8

η absolut in % < 1, 5 < 1, 8 < 2, 3

Re in % < 3 < 3 < 3

Tabelle 5.3: Messunsicherheiten bei berechneten Größen

Die maximalen Fehler ergeben sich dabei immer für die kleinste Drehzahl der KA (Re = 0,61·106),

da hier der Volumenstrom und die Belastung der Drehmomentmesswelle am kleinsten sind. Betrachtet

man den absoluten Fehler des Wirkungsgrads, so fällt dieser für die Staffelungswinkel ∆βs = 0◦ und -6◦

bei der nächsthöheren Drehzahl (Re = 0,89·106) bereits unter 1%, für ∆βs = -12◦ wird die 1%-Grenze

ab der dritten Drehzahl bei Re = 1,08·106 unterschritten.

Der Fehler bei der V̇ -Kalibrierung beinhaltet sowohl geometrische Fehler (nicht achsparallele Ausrich-

tung sowie mögliche Grate an den Kammzinken und radialer Versatz der Zinken – alle Einflüsse sind

geschätzt), als auch alle anderen Fehler (Einfluss der Wandinterpolation, der Approximation durch

das Polynom und der Schwankungen der Umgebungsbedingungen bei Veränderung des Kammson-

denwinkels – Einflüsse ebenfalls geschätzt).

Der Umgebungsdruck p0 wurde an einem digitalen Druckmessgerät abgelesen, der Fehler ergibt sich

primär aus der Schwankung während der Messung. Alle anderen Drücke wurden unter Verwendung

eines PSI-Scanners Modell 9116 der Firma Pressure Systems, Inc. gemessen. Unter Verwendung des

Kalibrierprotokolls konnten die verbleibenden Fehler bei den Messungen durch Hinterlegung einer

Kalibrierkurve bei der Auswertung minimiert werden. Der angegebene Restfehler bezieht sich haupt-

sächlich auf den Temperatureinfluss des Scanners. Zur Überwachung der Nullpunktdrift wurde vor

und nach jeder Messung der Nulldruck (kein aufgeprägter Differenzdruck zur Umgebung) aufgenom-
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men. Die maximale Abweichung von 0,2 Pa ist ebenfalls im angegebenen Fehler enthalten.

Der Fehler in der Momentmessung setzt sich aus dem Linearitätsfehler sowie dem Fehler durch unter-

schiedliche Temperaturen bei Messung und Kalibrierung zusammen. Während letzterer nur von der

Temperaturdifferenz abhängt, ist der Linearitätsfehler stark abhängig vom Wert des gemessenen Mo-

ments. Aus diesem Grund wurde für die Auswertung eine Kalibrierkurve hinterlegt (beispielhaft für

die KA siehe Abb. 5.8), die eine Berechnung der tatsächlichen Abweichung bei Vorgabe des gemesse-

nen Moments ermöglicht. Die vom Hersteller durchgeführte Kalibrierung zeigt einen Hysterese-Effekt,

bei dem das Vorzeichen des Messfehlers und der maximale Wert zum Teil stark von der Belastungs-

richtung abhängen. Da die Kalibrierung nur unter statischer Lastaufbringung erfolgte und es sich beim

betrachteten Fall um eine dynamische Messung handelt, wird für die Berechnung des Messfehlers im-

mer der größte Wert der Abweichung verwendet.
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Abbildung 5.8: Relativer Messfehler in Abhängigkeit vom gemessenen Moment für KA

Die Ungenauigkeit in der Reynolds-Zahl ergibt sich aus dem Temperatureinfluss auf die Viskosität und

die Dichte. Da die Länge in der Berechnung der Reynolds-Zahl konstant bleibt, wäre eine Anpassung

nur über eine Variation der Drehzahl möglich gewesen. Der Reynolds-Zahl-Bereich bei den einzelnen

Anlagen lag im Bereich von Re = 0,6...1,5·106 (KA) bzw. Re = 4,3...8,6·106 (MA). Bezogen auf die

kleinste Reynolds-Zahl der jeweiligen Anlage wurde der Wert also um 250% bzw. 200% gesteigert,

bezogen auf den gesamten Reynolds-Zahl-Bereich wurde die Reynolds-Zahl um mehr als 1400% ge-

steigert. Durch eine Anpassung der Drehzahl wäre die Genauigkeit daher nur unmerklich gesteigert

worden.
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6 Messergebnisse

Dieses Kapitel beschäftigt sich mit den Ergebnissen der Messungen. Hierbei wird in Kapitel 6.1 zu-

nächst auf die Ergebnisse für die ideale Kennlinie eingegangen. In Kapitel 6.2 wird der Einfluss von

Reynolds-Zahl und Betriebsbereich auf den Wirkungsgrad bzw. die Druckziffer erörtert. Die Auftei-

lung des verbesserten Wirkungsgrads auf erhöhte Druckziffer bzw. verminderte Leistungszahl wird

in Kapitel 6.3 betrachtet. Auf den Einfluss des Spalts auf Wirkungsgrad, Druckziffer und die Aufwer-

tung im Allgemeinen wird in Kapitel 6.4 eingegangen. Abschließend werden die gezeigten Ergebnisse

nochmals diskutiert und zusammengefasst (Kap. 6.5).

6.1 Ideale Kennlinie

Die Kennlinie einer Maschine wird durch die Druckziffer ψ = ψ (ϕ,Re, k+) und den Wirkungsgrad

η = η (ϕ,Re, k+) bestimmt.1 Für den Verlauf der idealen Kennlinie (die dem Rotor zugeführte mecha-

nische Leistung wird dabei ohne Verluste vollständig an das Fluid übertragen) ergibt sich ein linearer

Zusammenhang (vgl. [42]). Dieser kann in der Form

ψideal (ϕ) = ψ0 + ψ0
, ϕ =

ψ

η
mit ψ, η = f (ϕ,Re, k+) (6.1)

beschrieben werden. Da die ideale Kennlinie unabhängig von den Verlusten innerhalb der Maschine

sein muss, ist sie ein sehr gutes Maß um die Genauigkeit von Messungen an geometrisch ähnlichen

Anlagen bzw. bei unterschiedlichen Reynolds-Zahlen einzuschätzen.

Abbildung 6.1 zeigt die berechneten idealen Kennlinien und die dazugehörigen Verluste für alle Staf-

felungswinkel. Hierbei ist eine sehr gute Übereinstimmung der idealen Kennlinie mit den berechne-

ten Messpunkten zu erkennen. Während die Messpunkte für MA und KA für den Staffelungswinkel

∆βs = 0◦ sehr gut auf der Ausgleichsgeraden liegen, gibt es jedoch bei stark negativen Staffelungs-

winkeln eine zunehmende Streuung der Messwerte im Bereich der KA. Diese beruht auf dem größeren

Messfehler aufgrund des niedrigen Volumenstroms und der geringen Belastung der Drehmomentmess-

welle. Wie bereits erwähnt lassen die Verlustkurven für ∆βs = +6◦ nahezu keine Abhängigkeit von

der Reynolds-Zahl erkennen, die umgerechneten Messdaten für ψideal stimmen jedoch sehr gut mit der

idealen Kennlinie überein. Bei Betrachtung der Verluste ψv zeigt sich erwartungsgemäß eine Abnah-

me bei steigender Reynolds-Zahl (ersichtlich an den geringeren Verlusten der MA im Vergleich zur KA).

1wie in Kap. 2.1 erwähnt, hängen beide Größen auch von der dimensionslosen Spaltweite s+ ab – sie wird nachfolgend
als konstant angenommen und der Übersicht halber nicht aufgeführt

51



0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3
0

0,05

0,1

0,15

0,2

0,25

0,3

0,35

ϕ

ψ
v
,
ψ η

,
ψ

id
ea

l

MA

KA

0◦

ψideal

ψ
η

−12◦−18◦ −6◦
6◦

6◦0◦−6◦
−12◦

−18◦

ψv

Abbildung 6.1: Ideale Kennlinien und dimensionslose Verluste für s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte
Schaufeloberfläche in Abhängigkeit vom Staffelungswinkel (vgl. Tab. 4.1) – ψ/η aus Messung, ψideal als

Ausgleichsgeraden, ψv berechnet

6.2 Einfluss von Reynolds-Zahl und relativer Rauheit

Wie in Kapitel 2.4 beschrieben, muss sich eine Erhöhung der Reynolds-Zahl in geringeren Reibungs-

verlusten und somit in einer Erhöhung des Wirkungsgrads niederschlagen. Dies gilt bis zu dem Punkt,

an dem der hydraulisch raue Bereich überschritten wird. Die Abbildungen 6.2 und 6.3 zeigen den Ein-

fluss der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad beziehungsweise auf die Druckziffer für die gestrahlten

Schaufeln. Die relativen Rauheiten der beiden Modellanlagen sind in den gezeigten Bildern unter-

schiedlich, ein Einfluss zeigt sich jedoch nur bei der höchsten Reynolds-Zahl der MA Re = 8,64·106.

Hier findet keine Steigerung des Wirkungsgrads im Vergleich zu Re = 7,56·106 statt.
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Abbildung 6.2: Einfluss der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad für ∆βs = -6◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38
und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung 6.3: Einfluss der Reynolds-Zahl auf die Druckziffer für ∆βs = -6◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und
gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Dies wird auch bei Betrachtung von Abbildung 6.4 ersichtlich. Hier sind die Wirkungsgrade für ∆βs = 0◦

und eine konstante Durchflusszahl ϕopt,Re=min ebenfalls für die gestrahlten Schaufeln aufgetragen.

Betrachtet man die Wirkungsgrade für andere Rauheiten, so kann eine Grenze ausgemacht werden,

oberhalb derer sich keine weitere Erhöhung des Wirkungsgrads mehr einstellt. Abbildung 6.5 zeigt

die Wirkungsgrade für eine Rauheit der Laufradoberfläche von Rz = 48µm. Hierbei fällt auf, dass im

Reynolds-Zahl-Bereich der KA Re = 0,6...1,5·106 zunächst noch eine Zunahme im Wirkungsgrad zu

verzeichnen ist, während sich der Wert ab Re = 1·106 nur noch im Bereich von η = 0,8 bewegt.
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Abbildung 6.4: Einfluss der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad für ∆βs = 0◦,
konstante Durchflusszahl ϕopt,Re=min, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche mit Rz =

12µm (MA) beziehungsweise Rz = 9µm (KA) (vgl. Tab. 4.1)

Im Reynolds-Zahl-Bereich der MA Re = 5,4...7,6·106 ist zwar die Höhe des Wirkungsgrads gestie-

gen, jedoch hängt der Wirkungsgrad hier nicht mehr von der Reynolds-Zahl ab. Dies zeigt, dass die

Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl von der relativen Rauheit abhängt. Wie bereits erwähnt entsteht

der Großteil der Verluste bedingt durch die größten auftretenden Geschwindigkeiten innerhalb des Ro-

tors. Daher ist ein Bezug auf die Sehnenlänge sinnvoll. Bedingt durch die unterschiedlichen Rauheiten

und den großen abgedeckten Reynolds-Zahl-Bereich konnten mehrere Übergänge gefunden werden,

ab denen keine weitere Erhöhung des Wirkungsgrads mehr stattfand. Für den Fall von l/Rz = 8333

(gestrahlte Schaufeln) war dies ab Re = 7,4·106 der Fall. Weitere Übergänge fanden sich für die sand-

rauen Schaufeln bei l/Rz = 521 für Re = 1·106 und l/Rz = 1316 für Re = 1,4...4,3·106. Der letzte

Bereich liegt zwischen den vermessenen Reynolds-Zahlen von KA und MA, so dass eine genaue Zu-

ordnung nicht möglich ist (vgl. Tab. 7.1).
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Abbildung 6.5: Einfluss der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad für ∆βs = 0◦ bei
konstanter Durchflusszahl ϕopt,Re=min, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gleicher Rauheit von Rz = 48µm

Wird der gesamte Betriebsbereich betrachtet, so zeigt sich der in Kapitel 2.3 prognostizierte Verlauf.

Während bei Teillast die Kurven ineinander übergehen, wird der Aufwerteeffekt bei Überlast durch

Verschiebung des Optimums zu größeren Durchflusszahlen verstärkt. Dieser Umstand verbietet die

Anwendung von Aufwertegleichungen, die diesen Umstand unberücksichtigt lassen.

Der Vergleich des gemessenen Aufwerteeffekts mit der Vorhersage aus verschiedenen Gleichungen bei

unterschiedlichen Lastbereichen war bereits Gegenstand der Untersuchungen von Heß und Pelz [16].

Sie konnten zeigen, dass die Gleichungen von Ackeret und Pfleiderer den Aufwerteeffekt zum Teil er-

heblich unterschätzen. Da sie keine Berücksichtigung der relativen Rauheit beinhalten, sind sie stark

abhängig vom betrachteten Reynolds-Zahl-Bereich. Für den Fall der Anwendung deutlich über der

Grenz-Reynolds-Zahl, oberhalb derer keine weitere Erhöhung des Wirkungsgrads mehr auftritt, nä-

hern sich beide Ergebnisse den tatsächlichen Messwerten an. Dies wird auch in Tab. 7.1 deutlich. Hier

sind die gemessenen Wirkungsgrade der Vorhersage nach der Ackeret-Gleichung gegenübergestellt.

Die Abweichung zum Messwert schwankt dabei zwischen 0,1...5,1 Prozentpunkten. Da keine Mög-

lichkeit besteht, Rückschlüsse auf die Qualität des betrachteten Reynolds-Zahl-Bereiches zu ziehen, ist

die Implementierung des Rauheits- und Lastpunkt-Einflusses in eine neue Aufwerteformel unabding-

bar.
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6.3 Aufteilung der Aufwertung

Bei Betrachtung des Wirkungsgrads über das Verhältnis der Fluid- zur mechanischen Leistung lässt

sich die Erhöhung des Wirkungsgrads bei gesteigerter Reynolds-Zahl nicht auf eine einzelne Größe

zurückführen. Stattdessen wird daher nachfolgend eine dimensionslose Definition mit den Einfluss-

größen Durchflusszahl ϕ, Druckziffer ψ und Leistungszahl λ in der Form:

η =
ϕψ

λ
mit λ =

8P
π4ρ d5n3

. (6.2)

verwendet. Betrachtet man nun die Erhöhung entlang einer konstanten Durchflusszahl, so muss der

Unterschied im Wirkungsgrad auf eine erhöhte Druckziffer bzw. eine verminderte Leistungszahl zu-

rückzuführen sein.

Abbildung 6.6 stellt die einzelnen Einflussgrößen bei konstanter Durchflusszahl für alle betrachte-

ten Staffelungswinkel über der Reynolds-Zahl dar. Dabei sind die Werte der Größen immer auf die

Referenz-Reynolds-Zahl des jeweiligen Winkels bezogen. Es zeigt sich, dass die Leistungszahl nahezu

konstant bleibt und sich überwiegend im Rahmen der Messgenauigkeit bewegt, während die Druck-

ziffer sich proportional zum Wirkungsgrad verhält.
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Abbildung 6.6: Aufteilung des erhöhten Wirkungsgrads auf Druck- und Leistungszahl [16]
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Abbildung 6.7: Vergleich von gemessener hydraulischer Leistungszahl und berechneter dimensionsloser
Radseitenreibungsleistung für eine Kreiselpumpe nach Rotzoll [46]

In der Arbeit von Heß und Pelz [16] wurde dieses Ergebnis mit Messungen von Rotzoll [46] an Krei-

selpumpen verglichen. Hierbei zeigte sich eine deutliche Abnahme der Leistungszahl bei Erhöhung

der Reynolds-Zahl. Rotzoll betrachtete dabei vergleichend auch den Einfluss der Radseitenreibung,

wie sie in Abbildung 6.7 dargestellt ist. Die Abnahme in der Leistungszahl ist klar der verringerten

dimensionslosen Radseitenreibungsleistung zuzuordnen. Da praktisch keine Radseitenreibung im hier

untersuchten axialen Aufbau auftritt und sich somit eine konstante Leistungszahl einstellen muss, be-

stätigen die Messungen von Rotzoll das zuvor gezeigte Resultat.

Unter Berücksichtigung der Ergebnisse ist somit eine Aufwertung der Druckziffer unter Verwendung

der in Kapitel 7 vorgestellten neuen Aufwertemethode in folgender Form möglich:

ψ

ψm
=

η

ηm
→ ψ =

η

ηm
ψm. (6.3)

6.4 Einfluss des Spalts

Trägt man die gemessenen Wirkungsgrade bei unterschiedlichen Spaltweiten über der Durchflusszahl

auf, ergibt sich mit erhöhter Spaltweite eine Verschiebung der gesamten Kennlinie nach unten rechts.

Abbildung 6.8 zeigt exemplarisch die Messwerte für die KA. Der qualitative Verlauf stimmt sehr gut

mit den theoretischen Betrachtungen aus Kapitel 2.2 sowie experimentellen Ergebnissen aus der Lite-
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ratur (vgl. [31]) überein.
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Abbildung 6.8: Einfluss des Spalts auf den Wirkungsgrad (KA, ∆βs = -6◦, Ma = 0,11...0,27 und gestrahlte
Schaufeloberfläche, vgl. Tab. 4.1)

Betrachtet man den Einfluss der Reynolds-Zahl unter Berücksichtigung unterschiedlicher Spaltweiten,

so ist lediglich eine äquidistante Verschiebung aller Kurven mit gleicher Reynolds-Zahl zu erkennen.

Abbildung 6.9 zeigt den Einfluss von Spalt und Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad bei konstanter

Durchflusszahl für KA und MA (∆βs = 0◦, ϕopt,Remin = 0, 191). Es ist ein annähernd linearer Abfall im

Wirkungsgrad bei Erhöhung des Spalts zu erkennen, die Unterschiede im Wirkungsgrad innerhalb der

Messungen mit gleicher Reynolds-Zahl bleiben hingegen konstant.
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Abbildung 6.9: Einfluss von Spalt und Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad bei konstanter Durchflusszahl für
KA und MA (∆βs = 0◦, ϕopt,Remin = 0, 191, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche vgl. Tab. 4.1)

Gleiches gilt für den maximalen Wirkungsgrad in Abbildung 6.10. Zwar steigt das Niveau – aufgrund

der Optimumsverschiebung besonders bei größeren Reynolds-Zahlen – die Abstände für verschiedene

Spaltweiten sind jedoch wieder gleich.

Versucht man nun den Einfluss des Spalts für konstante Durchflusszahlen zu erfassen, so ist dies

nicht ohne weiteres möglich. Abbildung 6.11 verdeutlicht dieses Problem. Aufgetragen sind der Über-

sicht halber nur die relativen Spaltweiten s/d = 0,1% und 0,5% sowie ϕopt,Remin = 0,191. Für eine

relative Spaltweite von s/d = 0,1% bei den Reynolds-Zahlen Re = 1,08·106 bzw. Re = 1,51·106 be-

trägt die Zunahme des Wirkungsgrads ca. 1,5%, während bei gleicher Durchflusszahl bzw. gleichen

Reynolds-Zahlen bei s/d = 0,5% die Zunahme kleiner 0,5% ist. Dies macht eine Einbeziehung des

Aufwerteeffekts nur unter komplexer Abbildung der Verschiebung der Kennlinien durch den Spaltein-

fluss notwendig.
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Abbildung 6.10: Einfluss von Spalt und Reynolds-Zahl auf den maximalen Wirkungsgrad für KA und MA
(∆βs = −6◦, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche vgl. Tab. 4.1)

In der Praxis ist normalerweise die Größe des Spalts der Großausführung bekannt und die Fertigung

des gleichen relativen Spalts am Modell stellt die Regel dar.2 Eine komplexere Formel würde also keine

zu erwartende Verbesserung des aktuellen Status bringen, so dass sich diese Arbeit darauf beschränkt,

den Einfluss des Spalts auf den maximalen Wirkungsgrad wiederzugeben. Da drei unterschiedliche

Spalte vermessen wurden, ist eine tendenzielle Analyse des Einflusses auf den Wirkungsgrad möglich.

Der Abfall im Wirkungsgrad liegt in der Größenordnung von ≈2,5 Prozentpunkten pro Erhöhung des

Spalts um ein Promille. Bezieht man den Spalt auf die Schaufelhöhe, welche 1/4 des Durchmessers

beträgt, so ist eine Änderung im Bereich von ≈0,625% Prozentpunkten pro Erhöhung des Spalts um

ein Promille zu erwarten.

Trägt man, wie in Abbildung 6.12 dargestellt, den maximalen Wirkungsgrad über der Spaltweite auf

und vergleicht die Messungen dieser Arbeit wieder mit den Messungen von Marcinowski [31], zeigt

sich auch hier eine gute Übereinstimmung. Dabei wurden die Messdaten wie in Kapitel 2.2 beschrie-

ben auf den frei ausblasenden Fall umgerechnet. Die Tendenz zur Abnahme im Wirkungsgrad wird

gut wiedergegeben, auch wenn das Niveau der Messungen dieser Arbeit über denen von Marcinowsky

liegt.

2Prinzipiell ist die Fertigung eines kleinen relativen Spalts an der Großausführung meist teurer als beim Modell, da die
Großausführung erheblich größere relative Toleranzen des Durchmessers (vor allem im Bereich der Gehäuserundheit) besitzt.
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Abbildung 6.11: Aufwertung des Wirkungsgrads für unterschiedliche Spaltweiten bei ϕ=const für KA
(∆βs = 0◦, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung 6.12: Vergleich des maximalen Wirkungsgrads für KA und MA mit Messungen nach
Marcinowski [31] (Werte für freiausblasenden Ventilator bei ∆βs = 0◦), Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte

Schaufeloberfläche vgl. Tab. 4.1)
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6.5 Diskussion

Die in diesem Kapitel vorgestellte Messkampagne umfasste für die MA ca. 200 bzw. für die KA ca.

125 Kennlinien (dies entspricht ca. 3600 bzw. 2300 Messpunkten). In Tabelle 6.1 sind alle Varianten

dargestellt, welche in die im nachfolgenden Kapitel vorgestellte neue Aufwertemethode eingehen.

∆βs = -12◦ ∆βs = -6◦ ∆βs = 0◦

KA MA KA MA KA MA

Reynolds-Zahl ·106 0,5...1,5 4,3...8,6 0,5...1,5 4,3...8,6 0,5...1,5 4,3...7,4

relativer Spalt ·103 1;3;5 1;3;5 1;3;5 1;3;5 1;3;5 1;3;5

Rauheit Rz
9;19;48 12;48;75 9;19;48 12;48;75 9;19;48;75 12;48;75

Tabelle 6.1: Liste der Versuchsvarianten

Frühere Methoden basierten in der Regel auf Messungen an nur schwer vergleichbaren Prüfständen.

Meist wiesen diese keine vollständige geometrische Ähnlichkeit im Bereich der Rauheiten und Spalte

auf. Zudem kamen häufig unterschiedliche Messtechniken bzw. verschiedene Messmethoden zum Ein-

satz.3 Anhand der idealen, von Verlusten unbeeinflussten, Kennlinie konnte die hohe Genauigkeit der

Messungen in dieser Arbeit gezeigt werden. Dies trifft auch auf die Vergleichbarkeit der Messungen

an MA und KA zu. Hinzu kommt, dass durch die Einbeziehung mehrerer Staffelungswinkel im Prinzip

drei unterschiedliche Anlagen vermessen wurden.

Der Einfluss der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad konnte wie erwartet nachgewiesen werden. Zu-

dem konnten durch die Messungen mit unterschiedlichen relativen Rauheiten mehrere Punkte iden-

tifiziert werden, oberhalb derer sich eine weitere Erhöhung der Reynolds-Zahl nicht mehr in einem

besseren Wirkungsgrad bzw. einer erhöhten Druckziffer niederschlägt. Für die notwendige Beschrei-

bung der Abhängigkeit der Reibungsverluste von der Reynolds-Zahl ist damit eine solide Datenbasis

geschaffen worden, die in die neue Aufwertemethode mit einfließt. Anhand der Messdaten konnte

ebenfalls gezeigt werden, dass sich die Erhöhung des Wirkungsgrads ausschließlich auf eine erhöhte

Druckziffer zurückführen lässt. Somit ist bei Kenntnis der Wirkungsgradaufwertung eine einfache aber

sehr genaue Vorhersage für die Zunahme der Druckziffer möglich.

Wie erwartet zeigte sich, dass der Spalt keinen nachweisbaren Einfluss auf die Verluste bei unterschied-

lichen Reynolds-Zahlen besitzt. Da die neue Aufwertemethode für gleiche Durchsatzzahlen durchge-

führt werden soll, erweist sich die Einbeziehung der Verschiebung der Kennlinien bzw. des damit

verbundenen unterschiedlichen Aufwerteeffekts als komplex. Angesichts gleicher relativer Spalte bei

Modell und Großausführung in der Praxis steht eine komplexe Aufwertemethode mit Berücksichti-

gung unterschiedlicher Spaltweiten im Gegensatz zur einfachen Anwendbarkeit. Aus diesem Grund
3Besonders sei an dieser Stelle auf die Messung der lagerbedingten Reibmomente verwiesen, deren Herausrechnen –

wenn überhaupt durchgeführt – die Genauigkeit der Messung nur schwer quantifizierbar macht.
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reduziert sich die Analyse der Spaltverluste in dieser Arbeit auf Aussagen zum Einfluss auf die ma-

ximalen Wirkungsgrade. Hierbei konnte ein Abfall im Wirkungsgrad von ≈2,5 Prozentpunkten pro

Erhöhung des relativen Spalts s/d um ein Promille nachgewiesen werden. Dieser Wert stimmt gut mit

Messungen aus der Literatur überein.

63



7 Darmstädter Aufwertemethode

Wie in Kapitel 3 dargelegt, bieten Messungen an Modellen nach wie vor deutliche Vorteile gegen-

über Messungen an Großausführungen. Die Umrechnung der Wirkungsgrade und Druckziffern von

den Messdaten der Modelle muss zusätzlich zu den in Kapitel 3 genannten Anforderungen folgende

Eigenschaften besitzen, um sich in der Praxis etablieren zu können:

• Einfache Anwendbarkeit

• Eindeutig

• Nachvollziehbar

• Anwendbarkeit auf vollständigen Betriebsbereich

• Berücksichtigung unterschiedlicher, relativer Rauheiten

Speziell die erste Forderung der einfachen Anwendbarkeit bedingt eine Vereinfachung der realen Phy-

sik. Eine komplexe Methode würde auch unter Betrachtung der zu erwartenden Genauigkeit bei der

Modellmessung in der Industrie keinen Sinn machen. Hier liegen die zu erwartenden Fehler bei der

Wirkungsgradmessung bei ∆η > 2%. Eine Aufwertung, die den aufgewerteten Wirkungsgrad auf

0,1% genau vorhersagt, würde einen unverhältnismäßig großen Aufwand erfordern und letztlich die

Genauigkeit nur unmerklich verbessern. Als Basis der Darmstädter Methode dient die allgemeine Auf-

werteformel, wie sie bereits in Kapitel 2.3 vorgestellt wurde:

1− η
1− ηm

= 1 + Vm

(
ψv,reib

ψv,reibm

− 1
)
, (7.1)

wobei auch hier das Verhältnis der Reibungsverluste durch das Verhältnis der Reynolds-Zahlen ersetzt

wird, da der absolute Wert der Verluste nicht von Bedeutung ist. Wie bereits in Kapitel 2.4 beschrie-

ben lassen sich im Verlauf der Reibungsverluste drei Bereiche unterscheiden. Während der Verlauf für

den hydraulisch glatten Bereich (λ ∼ Re−α) bzw. hydraulisch rauen Bereich (λ = const) sehr ein-

fach wiederzugeben ist, kann keine generelle Aussage im Übergangsbereich getroffen werden. Hier

hängt der Exponent α sowohl von der Rauheit als auch von der betrachteten Reynolds-Zahl ab (vgl.

Abb. 2.6). Zur Vereinfachung wird daher die in Abbildung 7.3 gezeigte Annahme getroffen, dass kein

Übergangsbereich existiert und die Verluste entweder in der Form λ ∼ Re−α von der Reynolds-Zahl

abhängen oder von dieser unabhängig sind.
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Abbildung 7.1: Verlust-Druckziffer über der Reynolds-Zahl für unterschiedliche Durchflusszahlen bei ∆βs = 0◦

und Vergleich des Verlaufs der Reibungsverluste als Funktion von λ ∼ Re−α

Damit ergibt sich die vereinfachte Form, in der der Quotienten der Reibungsverluste durch den Quo-

tient der Reynolds-Zahlen ersetzt wird. Unbekannt sind hierbei

1. Der Exponent α,

2. die Grenz-Reynolds-Zahl Rec, ab der die Reibungsverluste unabhängig von der Reynolds-Zahl

werden und

3. der Verlustverteilungsfaktor V .

Nachfolgend werden diese Parameter einzeln behandelt.

7.1 Exponent

Die Reibungsverluste sind nach den Annahmen in Kapitel 2.2 nur eine Funktion der relativen Rauheit

(die Spaltweite geht nicht mit ein). Da die größten Verluste aufgrund der höchsten Geschwindigkei-

ten im Rotor entstehen, wird im Allgemeinen und stellvertretend für die Ventilatorstufe der Rotor

betrachtet. Dazu findet in der Literatur als Analogie stets das Plattenmodell Verwendung, welches

nach dem Blasiusgesetz zum Exponenten α = 0, 2 führt. Da innerhalb dieser Arbeit umfangreiche

Messungen durchgeführt wurden, ist eine Ableitung der Abhängigkeit für die gesamte Stufe möglich.

Abbildung 7.1 stellt bei ∆βs = 0° die Verluste in Abhängigkeit der Durchflusszahl über der Reynolds-

Zahl dar. Die eingezeichnete lineare Interpolation ist ein Best-Fit über den gesamten Betriebsbereich

und alle betrachteten Staffelungswinkel.

Im Gegensatz zum bisherigen Ansatz zeigt sich, dass sich für die gesamte Stufe die beste Übereinstim-

mung mit den Messergebnissen über alle betrachteten Winkel für einen Exponenten von α = 0, 25
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Abbildung 7.2: Vergleich gemessener und vorhergesagter Wirkungsgrade mit der Ackeret-Formel und der
Darmstädter Methode bei ∆βs = 0◦, konstanter Durchflusszahl ϕopt,Re=min, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlter

Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)

ergibt. In Abbildung 7.2 wird diese Aussage bestätigt. Aufgetragen sind die Messdaten bei ∆βs = 0◦

und konstanter Durchflusszahl ϕopt,Re=min sowie die Vorhersage des Wirkungsgrads mittels Ackeret-

Formel und der Darmstädter Methode. Da sich der tatsächliche Wert des Wirkungsgrads im Bereich

des Vertrauensintervalls befinden muss, wurde die Vorhersage zudem für die Grenzen des Intervalls

bei der kleinsten Reynolds-Zahl durchgeführt. Alle gemessenen Wirkungsgrade liegen mit sehr guter

Genauigkeit im Vetrauensintervall der Darmstädter Methode, wohingegen die Ackeret-Formel die Wir-

kungsgradaufwertung deutlich unterschätzt.

Demnach hängen die Reibungsverluste der Stufe in einem deutlich höheren Maße von der Reynolds-

Zahl ab als beim bisher verwendeten Plattenmodell. In Anlehnung an Abbildung 7.3 ist davon auszu-

gehen, dass bei kleineren Reynolds-Zahlen dieser Wert sogar noch steigen müsste, da die durchgeführ-

ten experimentellen Untersuchungen zumindest teilweise im Übergangsbereich zwischen hydraulisch

glatt und hydraulisch rau liegen. Da übliche Modelle in der Regel einen Durchmesser von mindestens

0,4 m haben und eine Drehzahl von 3000 min−1 aufweisen, ergibt sich eine minimale Reynolds-Zahl

von Remin = 1,68·106. Da diese fast um den Faktor drei größer ist als die minimale Reynolds-Zahl, bei

der in dieser Arbeit gemessenen wurde, ist dieser Umstand vernachlässigbar.

7.2 Grenz-Reynolds-Zahl

Zur Ermittlung der Grenz-Reynolds-Zahl wurden ebenfalls die Messungen herangezogen. Wie bereits

beschrieben, konnten durch die unterschiedlichen Rauheiten und den großen abgedeckten Reynolds-

Zahl-Bereich mehrere Übergänge gefunden werden, ab denen keine weitere Erhöhung des Wirkungs-
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Abbildung 7.3: Vereinfachter Verlauf der Reibungsverluste

grads mehr stattfand. Wie in Kapitel 2.4 erwähnt, ist es sinnvoll für axiale Turbomaschinen statt des

Modells der turbulenten Rohrstömung ein Modell der ebenen Platte zugrunde zu legen, da der Groß-

teil der Reibungsverluste im Laufrad entsteht. Aus diesem Grund wird nachfolgend statt des bisher

verwendeten Durchmessers zur Bestimmung der relativen Rauheit die Sehnenlänge als relevante Grö-

ße eingeführt. Unter Verwendung des nun bekannten Exponenten wurden für den Bereich maxima-

len Wirkungsgrads mehrere Optimierungsrechnungen durchgeführt. Dabei wurden für verschiedene

Grenz-Reynolds-Zahlen bei allen betrachteten Schaufelwinkeln die Abweichung des vorhergesagten

Wirkungsgrads zum tatsächlichen Wirkungsgrad betrachtet. Als Parameter gingen dabei der Mittel-

wert, die Extrema und die Varianz der Abweichung ein. Letztlich stellte sich die Betrachtung des

Mittelwerts als optimal heraus und führte zu folgender Berechnungsmethode:

Rec = 137, 5 z
l

Rz
. (7.2)

Neben der auf die Sehnenlänge im Mittelschnitt bezogenen relativen Rauheit l/Rz, geht hierbei auch

die Schaufelanzahl z ein. Gelegentlich wird in der Praxis die Geometrie der Schaufel dahingehend

verändert, das die Schaufelanzahl verringert, gleichzeitig jedoch die Sehnenlänge proportional erhöht

wird (das Teilungsverhältnis t/z also konstant gehalten wird). In diesem Fall würde unter ausschließ-

lichem Bezug auf die Sehnenlänge die Grenz-Reynolds-Zahl sinken. Da jedoch im erwähnten Fall die

Reibfläche an der Rotorschaufel konstant bleibt, ändert sich der Wirkungsgrad nur äußerst geringfü-

gig. Daher wurde die Schaufelzahl als relevanter Parameter berücksichtigt.

Die Rz-Rauheiten der restlichen Stufenbauteile wie Leiträder, Gehäuse und Nabe lagen stets unter-

halb Rz < 5µm und waren damit immer kleiner als die Rauheiten des Rotors. Wie die in Anhang D

vorgestellten Messungen zeigen, ist im Falle einer höheren Rauheit im Vergleich zum Rotor eine Ein-

beziehung der restlichen Stufenkomponenten sinnvoll:
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Rz =
2Rz,Rotor +Rz,Rest

3
, (7.3)

wobei der Wert für Rz,Rest ein Mittelwert der restlichen Stufenkomponenten darstellt.

Für die Berechnung des Verlustverhaltens ist es nunmehr erforderlich, eine Fallunterscheidung durch-

zuführen. Liegt die aufzuwertende Reynolds-Zahl oberhalb der Grenz-Reynolds-Zahl, so darf für die

Berechnung von Re nur Rec eingesetzt werden. Unter Einsatz dieser Vorgehensweise sind in Tabel-

le 7.1 die gemessenen den berechneten Wirkungsgraden nach der Ackeret-Formel und der Darmstäd-

ter Methode gegenübergestellt. Als Exponent wird bei der Darmstädter Methode der bereits aufge-

führte Wert α = 0,25 verwendet. Wie nachfolgend noch erläutert wird, ist hierbei für den Anteil der

aufwertbaren Verluste nicht der Ackeret-Ansatz mit 50% verwendet worden, sondern ein Wert von

V = 0,8. Es ist zum überwiegenden Teil eine erhebliche Verbesserung festzustellen.

Re l/Rz Rec ηmess ηAck ηneu +

0,61·106* 2778 3,06·106 0,802 0,802 0,802 0%
0,61·106 1316 1,45·106 0,780 0,802 0,802 2,2%
0,61·106 329 0,36·106 0,767 0,802 0,780 2,2%
1,08·106 2778 3,06·106 0,825 0,813 0,823 1%

1,08·106 1316 1,45·106 0,810 0,813 0,823 -1%
1,08·106 329 0,36·106 0,767 0,813 0,780 3,3%
1,51·106 2778 3,06·106 0,835 0,819 0,834 1,6%

1,51·106 1316 1,45·106 0,815 0,819 0,833 -1,4%
1,51·106 329 0,36·106 0,767 0,819 0,780 3,8%
4,32·106 8333 9,17·106 0,870 0,834 0,864 2,9%

4,32·106 2083 2,29·106 0,856 0,834 0,847 1,3%
4,32·106 1316 1,45·106 0,835 0,834 0,833 -0,1%
8,64·106 8333 9,17·106 0,886 0,843 0,879 3,6%

8,64·106 2083 2,29·106 0,856 0,843 0,847 0,4%
8,64·106 1316 1,45·106 0,835 0,843 0,833 0,6%

Tabelle 7.1: Vergleich von gemessenen und berechneten Wirkungsgraden für konstante Durchflusszahl
ϕopt,Re=min bei ∆βs = 0◦ – die letzte Spalte gibt die Verbesserung der Vorhersage mittels der Darmstädter

Methode im Vergleich zur Ackeret-Formel in Prozentpunkten wieder (*=Referenzmessung)

Es gibt jedoch drei Fälle in denen die Ackeret-Formel bessere Ergebnisse liefert als die Darmstäd-

ter Methode. Dies ist immer dann der Fall, wenn die Vorhersage nach Ackeret dem tatsächlichen

Messwert sehr nahe ist - da wie bereits mehrfach dargelegt die Aufwertung nach Ackeret jedoch

keine relative Rauheit berücksichtigt und zudem zumindest im hier untersuchten Fall von einem

falschen Wert für den Exponenten α ausgeht, müssen diese Punkte als zufällig angesehen werden.

Insgesamt liegt die maximale Abweichung der Darmstädter Methode im Vergleich zu den Messwerten
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Abbildung 7.4: Vergleich von gemessenen und berechneten Wirkungsgraden für konstante Durchflusszahl
ϕopt,Re=min bei ∆βs = 0◦, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)

unterhalb von 2%, während sich nach der Ackeret-Formel Abweichungen von bis zu 5,2% ergeben

(Re = 1,51·106, l/Rz = 329).

Die Tabelle zeigt, dass für große Werte von l/Rz, wie sie an Großausführungen in der Praxis zu-

meist auftreten, die Ackeret-Formel die Wirkungsgrade deutlich unterschätzt. Dieser Umstand lässt

den Schluss zu, dass die Hersteller großer axialer Turbomaschinen ihre Maschinen bisher „unter Wert“

verkauft haben.

7.3 Anteil aufwertbarer Verluste

Wie bereits erwähnt, laufen viele Großventilatoren weitab ihres Optimums. Um eine Anwendung über

den gesamten Betriebsbereich zu gewährleisten, ist eine weitere Anpassung der allgemeinen Glei-

chung nötig. Diese berücksichtigt nur die aufwertbaren, also durch Reibung entstandenen Verluste.

Da diese, wie in Abbildung 3.12 ersichtlich, stark abhängig vom Betriebspunkt sind, wird hierbei zu-

nächst ein Vopt für ϕ/ϕopt = 1 aus den Messungen bestimmt. Während Ackeret sein Vopt analytisch

herleitet, wird im untersuchten Fall auf die Messergebnisse zurückgegriffen. Hierbei zeigt sich, dass

der Wert mit Vopt = 0,8 deutlich größer ist als von Ackeret prognostiziert. Ein solcher Wert macht

unter Berücksichtigung der weiteren Strömungsverluste auch Sinn. Zwar müsste der absolute Anteil

des Spaltverlusts, wie in Kapitel 2.3 dargelegt, kleiner als 10% ausfallen und der Wert von Vopt damit

noch höher liegen, allerdings lassen sich die zusätzliche Verluste auf Inzidenzverluste bedingt durch
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Abbildung 7.5: Verlauf des Lastfaktors L für verschiedene Betriebsbereiche ϕ/ϕopt bei unterschiedlichen
Staffelungswinkeln und Reynolds-Zahlen, Bezugskurve ist dabei jeweils die Wirkungsgradkurve bei kleinster

Reynolds-Zahl für den einzelnen Staffelungswinkel

Fehlanströmung zurückführen. Da das Leitrad nicht verwunden ist, ist auch für den Auslegungspunkt

ein Inzidenzverlust zu erwarten, der jedoch in diesem Bereich sein Minimum besitzt.

Wie bereits dargelegt, ist die Kenntnis des Verlustanteils in anderen Bereichen als im Auslegungs-

punkt für eine Aufwertung nicht ausreichend, da bei steigender Reynolds-Zahl die Verschiebung des

Optimums den Aufwerteeffekt zum Teil erheblich beeinflussen kann. Da eine genaue Aussage zur

Verschiebung stark abhängig von der Geometrie ist, wird nachfolgend stets das Verhältnis des tatsäch-

lichen Betriebspunkts ϕ zum Betriebspunkt mit maximalem Wirkungsgrad ϕopt, jeweils bezogen auf

den betrachteten Staffelungswinkel, betrachtet. Zudem wird nachfolgend zwischen dem Anteil auf-

wertbarer Verluste zu nicht aufwertbaren Verlusten im Auslegungspunkt Vopt und dem Verhalten bei

verschiedenen Betriebszuständen unterschieden. Da die Darmstädter Aufwertemethode für Betriebs-

zustände bei Teil- und Überlast auch die Verschiebung des Optimums beinhaltet, wird der Lastfaktor

L
(

ϕ
ϕopt

)
eingeführt. Dieser berechnet sich nach:

L

(
ϕ

ϕopt

)
=

1− η
(

ϕ
ϕopt

)
1− ηref

(
ϕ
ϕopt

) − 1

(
Re

Reref

)−0,25

− 1
(7.4)
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wobei für L
(

ϕ
ϕopt

= 1
)

= Vopt gilt. Trägt man die Lastfaktoren für alle verwendeten Staffelungswinkel

in Abhängigkeit von Betriebszustand ϕ/ϕopt und der Reynolds-Zahl auf, so ergibt sich ein Verlauf nach

Abbildung 7.5. Hierbei sind die Lastfaktoren nach Gleichung 7.4 berechnet und beziehen sich dabei

immer auf die Messwerte des Wirkungsgrads bei minimaler Reynolds-Zahl des jeweiligen Winkels.

Dargestellt ist auch der Mittelwert des Lastfaktors L für jeden einzelnen Winkel sowie der modellierte

Verlauf. Dieser berechnet sich nach:

L

(
ϕ

ϕopt

)
=



ϕ

ϕopt
< 1, Lopt

(
ϕ

ϕopt

)4

ϕ

ϕopt
= 1, Lopt

ϕ

ϕopt
> 1, Lopt + 0, 4

[
1−

(
2− ϕ

ϕopt

)6
] (7.5)

Interessant ist der sehr ähnliche Verlauf der Kurven für die einzelnen Staffelungswinkel. Dies erlaubt

die Angabe eines Lastfaktors, der als vom Staffelungswinkel unabhängig zu sehen ist. Es ist allerdings

erkennbar, dass ein Teil der berechneten Werte zum Teil deutlich vom modellierten Verlauf abweicht.

Dabei handelt es sich jedoch um die Werte, die sich für die kleinsten vermessenen Reynolds-Zahlen

ergeben. Dies ist vermutlich auf den bereits angesprochenen Exponenten zurückzuführen und zeigt,

dass der Wert für Reynolds-Zahlen Re < 1·106 noch größer als α = 0,25 sein müsste. Da der Bereich

solch kleiner Reynolds-Zahlen jedoch unterhalb der in der Praxis auftretenden Reynolds-Zahlen liegt,

wurden sie bei der Modellierung des Verlaufs von L nicht berücksichtigt.

7.4 Diskussion

Aufbauend auf den in dieser Arbeit durchgeführten Messungen wurde eine neue Methode (Darm-

städter Methode) zur Aufwertung des Wirkungsgrads vorgestellt. Der bisher zur Beschreibung der

Abhängigkeit der Reibungsverluste von der Reynolds-Zahl verwendete Wert des Exponenten von α =

0,2 erwies sich als zu gering. Die Messungen an beiden Modellen zeigten für alle Betriebspunkte bzw.

Staffelungswinkel eine erheblich bessere Übereinstimmung mit α = 0,25. Wie in den theoretischen

Betrachtungen in Kapitel 2.4 gezeigt wurde, ergibt sich bei Überschreitung einer von der relativen

Oberflächenrauheit abhängigen Grenze keine weitere Abnahme des Reibungsverlusts. Zur Berücksich-

tigung dieses Effekts wurde eine Grenz-Reynolds-Zahl eingeführt, die von der relativen Rauheit des

Rotors abhängt. Um unterschiedliche Betriebspunkte zu berücksichtigen wurde in die Darmstädter

Methode der Betriebspunkt in Form von ϕ/ϕopt mit einbezogen. Berücksichtigt wurde dabei erstmals

auch die Verschiebung des Optimums zu höheren Durchflusszahlen. Die vollständige Berechnung des

Aufwerteeffekts ergibt sich unter:

η

(
ϕ

ϕopt

)
= 1−

[
1− L

(
ϕ

ϕopt

)][
1− ηm

(
ϕ

ϕopt

)]
−

L

(
ϕ

ϕopt

)[
1− ηm

(
ϕ

ϕopt

)](
Re∗

Re∗m

)−0,25 (7.6)
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Re∗ =

{
Re∗ < Rec, Re∗

Re∗ ≥ Rec, Rec

Re∗m =

{
Re∗m < Rec, Re∗m

Re∗m ≥ Rec, Rec

mit Rec = 137, 5 z
l

Rz

(7.7)

L

(
ϕ

ϕopt

)
=



ϕ

ϕopt
< 1, Lopt

(
ϕ

ϕopt

)4

ϕ

ϕopt
= 1, Lopt

ϕ

ϕopt
> 1, Lopt + 0, 4

[
1−

(
2− ϕ

ϕopt

)6
] (7.8)

Wie in Kapitel 6.3 gezeigt, wurde ist mit der Kenntnis der Wirkungsgradänderung auch eine Berech-

nung der Änderung in der Druckziffer möglich, da diese sich als das Verhältnis der Druckziffern von

Modell zu GA folgendermaßen ausdrücken lässt:

ψ

ψm
=

η

ηm
→ ψ =

η

ηm
ψm (7.9)

Die Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode auf die Messdaten findet sich in Anhang A. Hier

wird ebenfalls ein Vergleich der Vorhersage mit der Ackeret-Formel durchgeführt. Die allgemeine Vor-

gehensweise bei der Aufwertung wird exemplarisch an einem Beispiel in Anhang B durchgeführt.
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8 Zusammenfassung und Ausblick

In dieser Arbeit wurde die Herleitung und experimentelle Validierung einer neuen Methode (Darm-

städter Methode) für Modell-Abnahmemessungen an Axialventilatoren vorgestellt. Sie ermöglicht die

Aufwertung des Wirkungsgrads und der Druckziffer bei der Übertragung der gemessenen Werte von ei-

ner Modellmaschine auf eine Großausführung. Aufgrund der Verletzung der vollständigen Ähnlichkeit

und den damit einhergehenden unterschiedlichen Reynolds-Zahlen für Modell und Großausführung

sind die dimensionslosen Leistungsdaten bedingt durch Unterschiede in den Reibungsverlusten nicht

identisch. Um dennoch eine möglichst genaue Vorhersage der Leistung der Großausführung durch

Messungen an Modellen ableiten zu können, muss eine Korrektur in Form einer Wirkungsgradaufwer-

tung vorgenommen werden. Die in der Praxis bei Axialventilatoren am meisten verbreitete Methode

nach Ackeret berücksichtigt dabei den Quotienten der Reynolds-Zahlen, ohne jedoch die in der Regel

ebenfalls auftretende Differenz der relativen Rauheiten mit zu berücksichtigen. Zudem ist die aktuelle

Methode auf den Auslegungspunkt begrenzt. Ziel dieser Arbeit war daher nicht nur die Verbesserung

der Vorhersagegenauigkeit, sondern die Erweiterung der Aufwertemethode für:

• den Fall unterschiedlicher relativer Rauheiten,

• die Anwendung bei variablen Betriebspunkten,

• die bisher noch nicht vorhandene Möglichkeit zur Vorhersage der Änderung der Druckziffer.

Anhand der in dieser Arbeit durchgeführten Messungen zeigte sich, dass die verbreiteten Methoden

den Aufwerteeffekt bzw. die Wirkung der Reynolds-Zahl auf die Reibungsverluste unterschätzen. Im

Gegenzug fand jedoch keine Berücksichtigung der relativen Rauheit statt, so dass eine Aufwertung

theoretisch bis zu einem maximalen Wirkungsgrad von η = 1 möglich ist, solange nur die Reynolds-

Zahl-Änderung groß genug ist. Diese Umstände können sich im günstigen Fall so kompensieren, dass

eine sehr gute Voraussage des Aufwerteeffekts erfolgt. Da jedoch keine Überprüfung der Vorhersage

stattfindet (die Abnahmemessungen an den Großausführungen sind in der Regel nicht genau genug),

kann die Güte der Vorhersage nicht überprüft werden. Wie gezeigt wurde, schwanken die Abwei-

chungen von Vorhersage zu Messwert bei den hier durchgeführten Messungen von 0,1%...5,2%. Zur

Erhöhung der Vorhersagegenauigkeit wurden drei Parameter angepasst bzw. neu eingeführt.

Zunächst wurde für die Darmstädter Methode der Exponent der Ackeret-Gleichung, welcher auf dem

Gesetz für die turbulente Strömung an ebenen Platten beruht, unter Berücksichtigung der Messdaten

auf α = 0,25 optimiert. Weiterhin wurde die funktionale Abhängigkeit der Reibungsverluste von der

Reynolds-Zahl zur besseren Beschreibung in zwei Bereiche eingeteilt. Dabei kommt – im Gegensatz zur

Ackeret-Formel – eine Grenz-Reynolds-Zahl zur Verwendung, oberhalb derer sich kein Aufwerteeffekt

mehr ergibt. Diese Grenz-Reynolds-Zahl Rec ist abhängig von den geometrischen Parametern Sehnen-

länge der Laufradschaufeln im Mittelschnitt l, Rauheitshöhe des Rotors Rz sowie von der Anzahl der
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Rotorschaufeln z. Dadurch ist es entsprechend den realen physikalischen Strömungsvorgängen nun-

mehr möglich trotz Vergrößerung des Längenmaßstabs einen geringeren Wirkungsgrad für die Groß-

ausführung vorherzusagen. Trotz dieser Begrenzung der Abhängigkeit ergeben sich unter Verwendung

des neuen Werts für den Exponenten α tendenziell höhere Wirkungsgrade als unter Verwendung der

Ackeret-Formel.

Die neue Bestimmung des Anteils aufwertbarer Verluste für das Optimum ergab einen im Vergleich

zu Ackeret-Formel höheren Anteil aufwertbarer Verluste am Gesamtverlust von V = 0,8 statt 0,5. Um

auch andere Betriebsbereiche als den Auslegungspunkt aufwerten zu können, wurde ein Lastfaktor L

eingeführt. Dieser ermöglicht in Abhängigkeit des Betriebspunkts in Form von ϕ/ϕopt eine Aufwertung

auch für Teil- und Überlast.

Die Messungen zeigten, dass sich die Aufwertung des Wirkungsgrads vollständig auf eine höhere

Druckziffer zurückführen lässt. Unter diesem Hintergrund wurde eine einfache Möglichkeit zur Über-

tragung des gesteigerten Wirkungsgrads auf die Erhöhung der Druckziffer vorgestellt.

Zusätzlich wurden Messungen mit drei verschiedenen relativen Spaltweiten s/d = 1h, 3h und

5h durchgeführt und gezeigt, dass eine Berücksichtigung des Spalteinflusses zu einer deutlich höhe-

ren Komplexität führen würde. In der Regel bereitet es jedoch keine Probleme am Modell den gleichen

relativen Spalt wie bei der Großausführung herzustellen. Da ein primäres Ziel dieser Arbeit in einer

einfachen Anwendbarkeit der Darmstädter Aufwertemethode lag und sich unter Einbeziehung der

Spaltwirkung keine praktische Verbesserung erzielen lässt, wurde auf die Berücksichtigung verzichtet.

Anhand der Messdaten konnte jedoch ein Einfluss der Spaltweite auf den maximalen Wirkungsgrad

von ca. 2,5 Prozentpunkten pro Erhöhung des Spalts um ein Promille festgestellt werden. Dies deckt

sich wie aufgezeigt mit den Ergebnissen aus der Literatur.

Ausblick

Optimierungspotenzial besteht vor allem bei der Übertragung der vorgestellten Methode auf andere

Geometrien als die hier betrachteten. Dies schließt neben dem Verlauf des Lastfaktors L auch seinen

Wert für das Optimum ein. Die im Anhang aufgezeigten Untersuchungen an einem Axialventilator-

modell mit einem Nabenverhältnis ν = 0,625 und einer variablen Schaufelzahl von z = 6 bzw. 12

zeigen für den Wirkungsgrad bei Teillast und im Optimum eine sehr gute Übereinstimmung mit in

dieser Arbeit vorgestellten Aufwertung. Bevor die Darmstädter Methode jedoch in Normen einfließen

kann, muss die Ursache für die Abweichung des Lastfaktors bei Überlast eindeutig bestimmt werden

und eine eindeutige Vorhersage des Lastfaktor-Verlaufs bei Überlast möglich sein.
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A Anwendungsergebnisse der Darmstädter Methode

Nachfolgend wird die Darmstädter Methode aus Kapitel 7 auf die Messergebnisse angewendet. Dabei

werden neben dem Optimum für die drei betrachteten Staffelungswinkel ∆βs = 0◦, -6◦ und -12◦ je-

weils auch die vier unterschiedlichen Lastzustände ϕ/ϕopt = 0,8 und 0,9 sowie 1,1 und 1,2 gezeigt.

Alle Messdaten beziehen sich auf die gestrahlte Schaufeloberfläche, bei der noch kein Rauheitseinfluss

nachweisbar ist.

Aufgetragen sind die Messdaten sowie die Vorhersage des Wirkungsgrads mittels Ackeret-Formel und

der Darmstädter Methode. Da sich der tatsächliche Wert des Wirkungsgrads im Bereich des Vertrau-

ensintervalls befinden muss, wurde die Vorhersage zudem für die Grenzen des Intervalls bei der kleins-

ten Reynolds-Zahl durchgeführt. Da nicht für alle Lastbereiche die Messung über den vollständigen

Reynolds-Zahl-Bereich möglich war, sind im Teillastbereich keine Messwerte der MA in den Abbildun-

gen enthalten.

Alle gemessenen Wirkungsgrade liegen mit sehr guter Genauigkeit im Vertrauensintervall der Darm-

städter Methode, wohingegen die Ackeret-Formel die Wirkungsgradaufwertung meist deutlich unter-

schätzt. Ausnahme bildet der Teillastbereich, in dem der Lastfaktor sehr kleine Werte annimmt. Hier

liegt die Vorhersage nach der Darmstädter Methode genau wie die Messungen unterhalb der Vorher-

sage nach Ackeret.
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Abbildung A.1: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel im
Optimum für ∆βs = 0◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung A.2: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel bei Teil-
und Überlast für ∆βs = 0◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung A.3: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel im
Optimum für ∆βs = -6◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung A.4: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel bei Teil-
und Überlast für ∆βs = -6◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung A.5: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel im
Optimum für ∆βs = -12◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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Abbildung A.6: Anwendung der Darmstädter Aufwertemethode und Vergleich mit der Ackeret-Formel bei Teil-
und Überlast für ∆βs = -12◦, s/d = 1h, Ma = 0,11...0,38 und gestrahlte Schaufeloberfläche (vgl. Tab. 4.1)
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B Berechnungsbeispiel

Nachfolgend wird anhand eines Beispiels der Ablauf einer Aufwertung gezeigt. Grundlage bilden dabei

die Gleichungen 7.6 bis 7.8 für den Wirkungsgrad bzw. Gleichung 7.9.

Die einzelnen Berechnungsschritte werden nacheinander durchgeführt. Dabei wird vor jeder Berech-

nung nochmals die allgemeine Form für die Berechnung des Parameters aufgezeigt. Vor jeder Aufwer-

tung müssen die interessierenden Reynolds-Zahlen, die Sehnenlängen und die Rauheiten des Rotors

von Modell und Großausführung bekannt sein. Zudem müssen zu jedem aufzuwertenden Wirkungs-

grad der Lastpunkt als Verhältnis von ϕ/ϕopt (immer bezogen auf die Modellmaschine) gegeben sein.

Tabelle B.1 zeigt die benötigten Daten für Modellmaschine und Großausführung. Die aufgeführten

Werte sind gänzlich unabhängig von den Messdaten und zufällig gewählt.

Größe Formelzeichen Wert beim Modell Wert bei der GA

Reynolds-Zahl Re 3·106 27·106

Sehnenlänge l 0,1 0,9

Rauheitshöhe Rz 15µm 50µm

Wirkungsgrad im Optimum η (ϕ/ϕopt = 1) = ηopt 0,8

Wirkungsgrad bei Teillast η (ϕ/ϕopt = 0, 85) 0,7

Wirkungsgrad bei Überlast η (ϕ/ϕopt = 1, 1) 0,76

Druckziffer im Optimum ψ (ϕ/ϕopt = 1) 0,21

Druckziffer bei Teillast ψ (ϕ/ϕopt = 0, 85) 0,225

Druckziffer bei Überlast ψ (ϕ/ϕopt = 1, 1) 0,19

Tabelle B.1: Daten der Modellmaschine und der Großausführung

Bestimmung der Grenz-Reynolds-Zahl

Zunächst muss überprüft werden, ob die Reynolds-Zahlen von Modell bzw. GA die Grenz-Reynolds-

Zahl übersteigen:

Rec = 137, 5 z
l

Rz
, (B.1)

Rec,m = 137, 5 · 8 · 0, 1
15 · 10−6

= 7, 3 · 106 (B.2)
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Rec,GA = 137, 5 · 8 · 0, 9
50 · 10−6

= 19, 8 · 106 (B.3)

Bestimmung des Lastfaktors Da für die GA die Grenz-Reynolds-Zahl überschritten wurde, muss

statt des tatsächlichen Werts nachfolgend die Grenz-Reynolds-Zahl verwendet werden. Für den Fall ei-

nes Überschreitens der Grenz-Reynolds-Zahl für die Modellmaschine müsste auch dort die berechnete

Grenz-Reynolds-Zahl eingesetzt werden.

L

(
ϕ

ϕopt

)
=



ϕ

ϕopt
< 1, Lopt

(
ϕ

ϕopt

)4

ϕ

ϕopt
= 1, Lopt

ϕ

ϕopt
> 1, Lopt + 0, 4

[
1−

(
2− ϕ

ϕopt

)6
] (B.4)

L

(
ϕ

ϕopt
= 1
)

= 0, 8 (B.5)

L

(
ϕ

ϕopt
= 0, 85

)
= Lopt

(
ϕ

ϕopt

)4

= 0, 8 · 0, 854 = 0, 418 (B.6)

L

(
ϕ

ϕopt
= 1, 1

)
= Lopt + 0, 4

[
1−

(
2− ϕ

ϕopt

)6
]

= 0, 8 + 0, 4
[
1− (2− 1, 1)6

]
= 0, 987 (B.7)

Durchführung der Aufwertung

Da nun die benötigten Parameter feststehen, kann die Aufwerteformel angewendet werden. Hierbei

ist es, wie bereits erwähnt, erforderlich für die Reynolds-Zahl der GA die Grenz-Reynolds-Zahl einzu-

setzen. Für den ersten Betriebspunkt (Optimum) gilt mit den eingesetzten Werten:

1− η
1− 0, 8

= 1− 0, 8

[
1−

(
19, 8 · 106

3 · 106

)−0,25
]
→ η = 0, 86 (B.8)

η

ηm
=

ψ

ψm
=

0, 86
0, 8

→ ψ =
0, 86
0, 8

0, 21 = 0, 226 (B.9)

Für den zweiten Betriebspunkt bei Teillast ergibt sich:

1− η
1− 0, 7

= 1− 0, 418

[
1−

(
19, 8 · 106

3 · 106

)−0,25
]
→ η = 0, 75 (B.10)

η

ηm
=

ψ

ψm
=

0, 75
0, 7

→ ψ =
0, 75
0, 7

0, 225 = 0, 241 (B.11)

Der letzte Betriebspunkt im Überlastbereich erreicht folgende Werte von Wirkungsgrad bzw. Druckzif-

fer:
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1− η
1− 0, 76

= 1− 0, 987

[
1−

(
19, 8 · 106

3 · 106

)−0,25
]
→ η = 0, 85 (B.12)

η

ηm
=

ψ

ψm
=

0, 85
0, 76

→ 0, 85
0, 76

0, 19 = 0, 213 (B.13)

Aufwertung unter zusätzlicher Berücksichtigung der Geometrie

Soll eine andere Geometrie untersucht werden, so besteht die Möglichkeit über die Berechnung der

minimalen Verluste in Kapitel C den Wert für Lopt entsprechend anzupassen. Das Lopt ergibt sich zu:

Lopt =
δψv,th

ψ (1/η − 1)
(B.14)

wobei für den Faktor δ auf Basis von Tabelle C.2 und der Reynolds-Zahl des Modells ein Wert von 8

zu verwenden ist. Die Berechnung des Wirkungsgrads mit dem angepassten Lopt erfolgt analog zu der

obigen Vorgehensweise. Es ist lediglich bei der Berechnung des Lastfaktors statt des Wertes von Lopt =

0,8 der neue Wert nach Gleichung C.1 zu verwenden.
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C Adaption der Methode auf variable Geometrie

Die Werte von V bzw. Lopt in der vorgestellten Aufwertemethode gelten zunächst nur für die dieser

Arbeit zugrunde liegende Geometrie. Eine Erweiterung auf alternative Geometrien (geänderte Schau-

felzahl, variables Nabenverhältnis, etc.) ist wünschenswert und wird wie bereits beschrieben in einem

Folgeprojekt untersucht. Nachfolgend wird daher ein Modell vorgestellt, das auf Basis grundlegender

Vereinfachungen der Geometrie und unter Verwendung des Reibungsmodells für vollturbulente Strö-

mungen an ebene Platten eine Berechnung der Reibungsverluste ermöglicht. Das Modell geht zurück

auf eine private Mitteilung von Prof. B. Stoffel, dem ehemaligen Leiter des Fachgebiets für Turboma-

schinen und Fluidantriebstechnik der TU Darmstadt. Ziel ist dabei den Wert für Lopt auf beliebige

andere Geometrien zu übertragen. Den Ansatz bildet die Beziehung:

Lopt = L

(
ϕ

ϕopt
= 1
)

=
δψv,th

ψv
=

δψv,th

ψideal − ψ
=

δψv,th

ψ (1/η − 1)
. (C.1)

Hierbei steht der Parameter ψv,th für die theoretischen, minimalen Reibungsverluste. In die Bestim-

mung der theoretischen Verluste fließen die in Tabelle C.1 aufgeführten Geometrieparameter ein.

Da die berechneten Reibungsverluste aufgrund der Vereinfachungen einen minimalen Wert darstel-

len, wird in Gleichung C.1 ein Faktor δ eingeführt. Dieser beschreibt das Verhältnis von tatsächlich

gemessenen zu berechneten Reibungsverlusten. Abbildung C.1 zeigt die Parameter innerhalb der Ven-

tilatorstufe. Alle Maße beziehen sich dabei immer auf den Mittelschnitt.

Geometrischer Parameter Formelzeichen Aktueller Wert (MA/KA)

Staffelungswinkel im Mittelschnitt - Laufrad βsM,La 28,5°
Staffelungswinkel im Mittelschnitt - Leitrad βsM,Le 80°
Nabenverhältnis ν 0,5
Schaufelzahl - Laufrad zLa 8
Schaufelzahl - Leitrad zLe 7
Teilung im Mittelschnitt - Laufrad tLa,M 0,295 / 0,074 m
Teilung im Mittelschnitt - Leitrad tLe,M 0,337 / 0,084 m
Sehnenlänge im Mittelschnitt - Laufrad lLa,M 0,100 / 0,025 m
Sehnenlänge im Mittelschnitt - Leitrad lLe,M 0,333 / 0,083 m

Tabelle C.1: Berücksichtigte Geometrieparameter

Da das Verlustmodell der ebenen Platte zugrunde liegt, müssen alle Geschwindigkeiten auf das Plat-

tenmodell umgerechnet werden. Im Bereich des Rotors muss daher die Relativgeschwindigkeit Ver-

wendung finden, während im Leitrad die Absolutgeschwindigkeit verwendet werden muss. Eine Be-

rechnung der auf die Platte bezogenen Geschwindigkeiten kann nach folgenden Beziehungen aus dem
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Geschwindigkeitsdreieck entwickelt werden (Abb. C.1).

c∞w∞

βs,Leβ L
tLa tLecax caxs,Leβs,La

u w∞
βs,La c∞ βs,Le

LA LE

Abbildung C.1: Geometrie in der Stufe

wref,La = w∞ =
cax

sinβsM,La
=

1
sinβsM,La

cax

ua
ua (C.2)

cax =
V̇

π/4
(
d2 − d2

i

) =
V̇

π/4 d2 (1− ν2)
=

ϕ

1− ν2
ua (C.3)

wref,La =
1

sinβsM,La

ϕ

1− ν2
ua (C.4)

wref,Le = c∞ =
cax

sinβsM,Le
=

1
sinβsM,Le

ϕ

1− ν2
ua (C.5)

Der dimensionslose Wandreibungsverlust ergibt sich zu

ψv,reib =
∆ptot,v,reib

ρ/2 u2
a

. (C.6)

Der Wandreibungsverlust ∆ptot,v,reib errechnet sich aus der Wandreibungskraft Fw und der Fläche A

senkrecht zur Referenzgeschwindigkeit wref zu

∆ptot,v,reib =
Fw

A
. (C.7)

Mit dem Massenstrom

ṁ = Aρwref bzw. A =
ṁ

ρ wref
, (C.8)

ergibt sich der dimensionslose Wandreibungsverlust zu:

ψv,reib =
Fw wref

ṁ u2
a/2

. (C.9)
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Die Widerstandskraft Fw kann aus der umströmten Oberfläche und der Wandschubspannung berech-

net werden:

Fw = Ages τw = Ages λ
ρ

2
w2

ref mit λ = cf (Re, k/l) . (C.10)

Die Summe der umströmten Flächen der Schaufeln ergibt sich aus:

Ages = 2 z l h. (C.11)

Hierbei geht die Schaufelzahl z, die Sehnenlänge l und die Schaufelhöhe h doppelt ein, da jeweils

Druck- und Saugseite der Schaufeln umströmt werden. Eine einfache Umformung von l und h führt

zu:

l =
l

t
t =

l

t

π dm

z
= π

1 + ν

2
d

1
z (t/l)

, (C.12)

h =
1
2

(d− di) =
1
2
d (1− ν) . (C.13)

Setzt man Gleichung C.12 und C.13 in Gleichung C.11 ein, so ergibt sich für die Fläche:

Ages =
(1 + ν) (1− ν)

t/l

π

2
d2 =

2
(
1− ν2

)
t/l

π

4
d2. (C.14)

Formt man nun den Massenstrom in Gleichung C.9 entsprechend

ṁ = ρ caxA = ρ cax
π

4
d2
(
1− ν2

)
(C.15)

um und setzt ihn zusammen mit Gleichung C.10 und C.14 in Gleichung C.9 ein, ergibt sich der dimen-

sionslose, minimale Reibungsverlust zu

ψv,th =
2

t/l sinβs
cf

(
wref

ua

)2

. (C.16)

Der Widerstandsbeiwert der ebenen Platte cf ergibt sich aus dem Ansatz für vollturbulente Strömun-

gen (vgl. [49]) zu:

cf = 0, 074Re−0,2
l . (C.17)

Im dargestellten Modell ist Rel definiert als

Rel =
l wref

ν
, (C.18)

womit eine Übertragung auf die in dieser Arbeit verwendete Umfangs-Reynolds-Zahl notwendig wird.

Setzt man für l Gleichung C.12 ein und erweitert mit der Umfangsgeschwindigkeit, so ergibt sich

Rel = π
1 + ν

2
1

z (t/l)
wref

ua

d ua

ν
, (C.19)

wobei der letzte Bruch in der Gleichung der Umfangs-Reynolds-Zahl entspricht. Setzt man hierbei die

Referenzgeschwindigkeit aus Gleichung C.4 und C.5 ein, so folgt:
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Rel =
π /2

(t/l)La/Le zLa/Le sinβLa/Le (1− ν)
ϕRe. (C.20)

Setzt man nun Gleichung C.20 in Gleichung C.17 erhält man

cf,La/Le = 0, 074 f−0,2
La/Le ϕ

−0,2Re−0,2, (C.21)

wobei fLa/Le einen Faktor darstellt, der die Abhängigkeit von der Geometrie widerspiegelt und sich

aus Gleichung C.20 ergibt:

fLa/Le =
π /2

(t/l)La/Le zLa/Le sinβLa/Le (1− ν)
. (C.22)

Somit sind alle Größen bekannt, um die Verluste in Lauf- und Leitrad nach Gleichung C.16 berechnet

zu können. Um eine Korrelation mit den Messdaten herstellen zu können, ist hierbei ebenfalls zu

überprüfen, ob die kritische Reynolds-Zahl überschritten wurde und in diesem Fall Rec zu verwenden.

Wert von δ

Die Werte für δ geben das Verhältnis zwischen den minimalen, berechneten Verlusten und den in

dieser Arbeit tatsächlich gemessenen Verlusten wieder (er geht nicht aus Gleichung C.1 hervor, son-

dern findet dort als Korrekturfaktor Verwendung). Es wird dabei angenommen, dass der Wert von δ

unabhängig von der Geometrie ist und sich nach

δ =
ψ (1/η − 1)

ψv,th
(C.23)

berechnet. In Tabelle C.2 sind die berechneten Werte des Faktors δ für verschiedene Staffelungswinkel

und Reynolds-Zahlen dargestellt. Spalte zwei zeigt den Mittelwert für die Staffelungswinkel ∆βs = 0◦

und ∆βs = − 6◦, die exakten Werte für Reynolds-Zahlen Re > 0,6·106 weichen hiervon durchschnitt-

lich um ca. 0,25 ab (für Re = 0,6·106 ist die Differenz größer, so dass beide Werte angegeben sind).

Die Werte für ∆βs = − 12◦ liegen im gesamten Reynolds-Zahl-Bereich deutlich höher, weshalb diese

separat in Spalte drei aufgeführt werden. Für alle Winkel zeigt sich dabei eine Abhängigkeit von der

Reynolds-Zahl.
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Reynolds-Zahl ∆βs = 0◦, ∆βs = −6◦ ∆βs = −12◦

0,6·106 9,7 / 12 17,2
0,9·106 9,4 12,5
1,1·106 9 11,3
1,3·106 8,6 9,9
1,5·106 8,3 9,9
4,3·106 7,8 8,7
5,4·106 7,4 8,2
>5,4·106 6,8 8,0

Tabelle C.2: Abhängigkeit des Faktors δ von Reynolds-Zahl und Staffelungswinkel

Da die Messgenauigkeit bei den ersten beiden Staffelungswinkeln vor allem im Bereich kleiner Reynolds-

Zahlen aufgrund des höheren Volumenstroms und des höheren Moments deutlich besser als beim

letztgenannten Winkel ist (vgl. Tab. 5.2), wird ein Wert in Anlehnung der interessierenden Reynolds-

Zahl für das Modell nach Tabelle C.2, Spalte zwei empfohlen. Es ist erneut anzunehmen, dass der

Einfluss der Reynolds-Zahl mit dem Wert für den Exponenten α zusammenhängt (vgl. Kap. 7.1).
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D Nabenverhältnis

Um die vorgestellte Methode in Kap. 7 zu verifizieren, wurde in einem aus Eigenmitteln der For-

schungsvereinigung für Luft- und Trocknungstechnik (FLT) e.V. finanzierten Projekt ein dritter Modell-

ventilator (NA) vermessen. Grundlegende Unterschiede lagen in einem geändertem Nabenverhältnis

von 0,625 (der Außendurchmesser der MA wurde auf 800 mm verkleinert, Abb. D.1) und einer varia-

blen Schaufelzahl von zwölf beziehungsweise sechs.

Abbildung D.1: Foto der umgebauten Anlage NA

Durch die geänderte Geometrie liegt keine geometrische Ähnlichkeit mit den anderen drei Anlagen

mehr vor. Die Daten des neuen Ventilators im Vergleich zu den anderen Ventilatoren finden sich in

Tabelle D.1. Der abgedeckte Reynolds-Zahl-Bereich ist in Abbildung D.2 dargestellt.
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Name KA MA GA NA

Durchmesser 250 mm 1000 mm 2500 mm 800 mm

Drehzahl 2800...6900 min−1 1240...2475 min−1 495; 990 min−1 1000...2900 min−1

Reynolds-Zahl 0,1...1,5·106 4,3...8,6·106 11·106; 22·106 2,2...6,5·106

Mach-Zahl 0,11...0,27 0,19...0,38 0,19; 0,38 0,12...0,36

Rz 9µm 12µm 52µm 7µm

Spalt absolut 0,25 mm 1 mm 3,3 mm 0,8 mm

Spalt relativ (s/d) 1h 1h 1,3h 1h

Nenn-Leistung 4 kW 64 kW 400 kW 100 kW

Schaufelzahl 8 8 8 6; 12

Nabenverhältnis 0,5 0,5 0,5 0,625

geom. ähnlich zu GA ja ja ja nein

Tabelle D.1: Eckdaten von Großausführung und Modellen

0,5 0,6 0,7 0,9 1,1 1,3 1,5 2,2 3,1 4,3 5,4 6,5 7,6 8,6 10,8 21,6

Reynoldszahl Re = πd2n
ν

D
re

hz
ah

l
in

m
in
−

1

KA MA

NA 

GA

*106

2300

6900
5850

4950
4090

3380
2800

990

2900

1000
1390

1935
2415

2475495
2165

1860
1550

1240

Abbildung D.2: Abgedeckter Bereich der Reynolds-Zahl mit entsprechenden Drehzahlen

Die nachfolgenden Ergebnisse stellen einen Auszug aus dem Abschlussbericht des Eigenmittelvorha-

bens [18] dar. Die Messtechnik und der Versuchsaufbau sind identisch zur in Kapitel 4 beschriebenen

mittelgroßen Ausführung MA. Es wurde lediglich eine Verkleinerung des Außendurchmessers vorge-

nommen (von 1 m auf 0,8 m) und eine neue Nabe konstruiert, um die unterschiedliche Schaufelzahl

realisieren zu können.
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D.1 Grenz-Reynolds-Zahl

Für eine Schaufelanzahl von z = 6 zeigen die Messergebnisse bei allen Staffelungswinkeln keinen

Aufwerteeffekt. Wird die Grenz-Reynolds-Zahl nach Gleichung 7.2 berechnet, so ergibt sich ein Wert

von Ren = 12,7·106. Während bei den Anlagen FST-MA und FST-KA die Rauheiten der anderen Stu-

fenkomponenten (Rotorgehäuse, Nachleitrad- und Diffusorgehäuse sowie die Nachleitbeschaufelung)

deutlich unterhalb der Rotorrauheit lagen (Rz < 5µm), betrug die Rauheit von Gehäuse und Nabe

im Bereich des Nachleitrads und des Diffusors im aktuellen NA-Aufbau Rz = 28µm. Da der Großteil

der Verluste der Stufe aufgrund der maximalen Geschwindigkeiten innerhalb des Rotors auftritt, ist es

sinnvoll die relative Rauheit auf die Sehnenlänge des Rotors zu beziehen. Aufbauend auf den Messer-

gebnissen an der NA ist jedoch eine Mittelung der absoluten Rauheit zielführend. Eine Mittelung von

2/3 Rotorrauheit und 1/3 Mittelwert der restlichen Stufenkomponenten:

Rz,mittel =
2Rz,Rotor +Rz,Rest

3
. (D.1)

führt im vorliegenden Fall zu einem Rz,mittel ≈ 14µm, während sich die für die vorgenannten Anlagen

der Rz-Wert nur unwesentlich verändert. Mit der neuen relativen Rauheit ergibt sich eine Grenz-

Reynolds-Zahl von Ren = 6,4·106 womit die Vorhersage innerhalb des tolerierbaren Bereichs liegt (s.

Abb. D.3).

2,2 3,1 4,3 5,4 6,5 10 
0,675

0,7

0,725

0,75

0,775

0,8

0,825

0,85

0,875

0,9

0,925

*106
Re

η

Darmstädter Methode mit erweiterter
Berechnung von Rec

Messwert mit Fehlerbalken

keine Aufwertung

Abbildung D.3: Vergleich zwischen gemessenen und mittels Darmstädter Methode unter Berechnung der
Grenz-Reynolds-Zahl nach Gl. D.1 vorausgesagter Wirkungsgrad für ∆βs = -6◦ und z = 6

Für eine Schaufelanzahl von z = 12 ergibt sich unter Verwendung der Grenz-Reynolds-Zahl nach

Gleichung D.1 ebenfalls eine sehr gute Übereinstimmung des vorhergesagten Wirkungsgrads mit den

Messergebnissen im Bereich des Optimums und der Teillast (siehe nachfolgendes Kapitel).
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D.2 Lastfaktor

Im Überlastbereich traten bei einer Schaufelzahl von z = 12 erhebliche Unterschiede zwischen ge-

messenen und vorhergesagtem Wirkungsgrad auf (Abbildung D.4). Ergebnisse aus der Praxis [21]

in denen Modellmessungen und Abnahmemessungen an unterschiedlichen Großventilatoren mit der

Vorhersage nach der Darmstädter Methode verglichen wurden, ergeben das gleiche Bild. Auch hier

ergab sich im Überlastbereich teilweise - jedoch nicht immer - eine deutliche Abweichung zwischen

Vorhersage und Messwerten. Diese konnten jedoch auf keinen einzelnen Parameter wie die Schaufel-

zahl oder das Nabenverhältnis zurückgeführt werden. Den Vergleich der unterschiedlichen Ergebnisse

für den Lastfaktor L zeigt D.5. Während bis ϕ/ϕopt ≈ 1.05 die gleichen Werte für L gelten, nimmt

der Lastfaktor danach einen deutlich anderen Verlauf an und besitzt ab einem Wert von ϕ/ϕopt = 1.2

einen konstanten Wert von Null.
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Abbildung D.4: Wert des Lastfaktors L nach der Darmstädter Methode und abweichender Verlauf im
Überlastbereich

Da der abweichende Verlauf im Gegensatz zum theoretischen Verlauf nach 2.7 steht, muss einer der

drei maßgeblichen Verluste von der Theorie abweichen. Da die aufwertbaren Reibungsverluste bei

Überlast ihren Einfluss verlieren, müssen folglich die nichtaufwertbaren Verluste zunehmen. Da der

Spaltverlust bei Überlast aufgrund geringerer Druckunterschiede zwischen Saug- und Druckseite klei-

ner werden muss, folgt eine Zunahme der Inzidenzverluste bzw. ein dritter nichtaufwertbarer Verlu-

stanteil wie ein größeres Ablösegebiet. Messungen mittels Fünflochsonden am Leitrad zeigten keine

Ablösung am Austritt, jedoch ergab sich bei Überlast eine deutliche Abweichung des Zuströmwinkels

von der inzidenzfreien Zuströmung im Vergleich zum Optimum. Bei MA und KA wurden nur sie-

ben Leitradschaufeln verwendet, bei der NA erhöhte sich die Anzahl der Schaufeln auf 13. Da der
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Abbildung D.5: Vergleich von gemessenen und mittels Darmstädter Methode vorhergesagten Wirkungsgraden
für ∆βs = -6◦ und z = 12

Stoßverlust nur an der Schaufelvorderkante auftritt und somit die Schaufelzahl von entscheidender

Bedeutung ist, könnte hier die Ursache des abweichenden Verlaus des Lastfaktors liegen.

Auch eine Ablösung am Laufrad könnte ursächlich für den abweichenden Verlauf des Lastfaktors sein.

Diese wäre dann abhängig von der Profilform, was erklärt, warum bei den Ergebnisse aus der Praxis

[21] keine Zuordnung zur Schaufelzahl oder Nabenverhältnis möglich war. Zwar ist das Profil von

MA und KA identisch zur NA, jedoch wurde die Schaufelhöhe von 250 mm auf 150 mm von außen

abgedreht. Nimmt man nun eine Ablösezone gleicher Größe im Nabenbereich an, so würde diese

bei der NA relativ einen deutlichen größeren Einfluss ausüben, wohingegen bei MA und KA der weit

größere Bereich der Schaufel nicht von der Ablösung beeinflusst wäre.

D.3 Fazit

Die Darmstädter Methode erzielt bei Teillast und im Optimum eine sehr gute Vorhersagegenauigkeit.

Für den Überlastbetrieb ϕ/ϕopt > 1.05 ist keine eindeutige Aussage möglich. Hier sind weitere Unter-

suchungen unerlässlich. Für den Fall einer höheren Rauheit der Stufenkomponenten Gehäuse, Nabe

und Leitrad im Vergleich zum Rotor, empfiehlt sich eine Mittelung der Rauheit nach der vorgeschlage-

nen Berechnungsvorschrift.
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