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Zusammenfassung

Labyrinthdichtungen werden in Turbomaschinen eingesetzt, um Bereiche hohen Druckes
von Bereichen geringeren Druckes aerodynamisch zu trennen. Deren korrekte Vorher-
sage mit numerischen Modellen im Rahmen von industriellen Auslegungsprozessen ist
aus Sicht der Aerodynamik, der Thermodynamik, der Aeroakustik und der Aeroelastik
von Bedeutung. In industriellen Auslegungsketten wird der Einfluss von Turbulenz auf
die zeitlich gemittelte Strömung (RANS-Ansatz) durch Wirbelviskositätsmodelle appro-
ximiert, die aufgrund der getroffenen Annahmen zu Modellierungsfehlern führen. Eine
genauere Vorhersage turbulenter Strömungen liefern Grobstruktursimulationen (LES),
bei denen die kleinen und dissipativen Skalen der Turbulenz modelliert werden und
die daher numerisch ressourcenschonender sind als eine direkte numerische Simulation
(DNS). Die Anforderungen an die räumliche Diskretisierung des Rechengebietes für LES
von Labyrinthdichtungen sind allerdings a priori noch nicht bekannt.
Aus diesem Grund wurden im Rahmen dieser Arbeit Messdaten eines rotierenden Laby-
rinthprüfstandes (RLP) zur Validierung von RANS- und LES-Modellen verwendet. Es
wurde gezeigt, dass mit dem k−ω-Turbulenzmodell zusammen mit einem Produktions-
limiter für k eine exakte Vorhersage des Dichtungsbeiwertes möglich ist. Alle getesteten
Wirbelviskositätsmodelle führen jedoch zu einer bis zu 50% falschen Vorhersage der
Wirbelsysteme in den Kavitäten der Labyrinthdichtung und zu bis zu 2000 Pa falschen
Vorhersagen der statischen Drücke. Die Defizite der Wirbelviskositätsmodelle führen zu
einer bis zu 50% falschen Vorhersage der Größe von Ablösungen und Rückströmun-
gen, einer falschen Vorhersage der Ausmischung des Leckagejets und zu einer 15− 50%
falschen Vorhersage der Schleppwirkung des rotierenden Deckbandes. Die LES verifiziert
diese Defizite und leistet in allen zuvor genannten Punkten eine hinreichend genaue Vor-
hersage. Hierfür ist eine räumliche Diskretisierung erforderlich, die im Bereich des rotie-
renden Deckbandes mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 den Anforderungen einer DNS genügt und das
Rechengebiet muss in Umfangsrichtung mindestens 3,9 mal so hoch sein, wie die Höhe
der Dichtspitzen. Es konnte jedoch gezeigt werden, dass es ausreicht, in Ausschnitten
des RLP alle relevanten turbulenten und kohärenten Strukturen der Strömung aufzu-
lösen. Daher können zukünftige LES-Studien zur Entwicklung oder Verbesserung von
RANS-Turbulenzmodellen numerisch effizient in kleineren Rechengebieten durchgeführt
werden.





Abstract

Labyrinth seals are commonly used in turbomachinery to separate regions of high pres-
sure from those of low pressure. The correct prediction of labyrinth seal flows for the
aerodynamic, thermodynamic, aeroacoustic, and aeroelastic design of turbomachinery is
of importance for industrial purposes. In industrial applications, the influence of turbu-
lence on the flow in Reynolds-averaged (RANS) computations is approximated by linear
eddy viscosity turbulence models. A more accurate prediction of turbulent flows can be
provided by Large-Eddy-Simulations (LES). In LES, only the large and energy contai-
ning turbulent scales are resolved while the small and dissipative scales are modelled.
Therefore, LES offers the chance of accurate predictions of the flow at moderate cost.
However, the requirements for LES of labyrinth seal flows regarding the discretisation
of the computational domain are not known a priori and the LES-model needs to be
validated.

Within this work, measurements of a rotating labyrinth seals test rig (RLP) were used
for the validation of RANS- and LES-models. It was shown, that the k − ω turbulence
models in combination with a production limiter for k yields an exact prediction of the
discharge. Nevertheless, all eddy viscosity turbulence models tested have deficits and
yield a wrong prediction of flow separation and recirculation up to 50%, the mixing of
the leakage jet, and the swirl imposed by viscous effects at the rotor surface up to 50%.
The LES verifies the deficits observed with RANS turbulence models and provides 50%
improved or exact predictions of the flow. For this, a spatial discretisation of ∆x+ =
∆z+ ≤ 10 at the rotor surface is required, which equals the requirements of DNS.
Furthermore, the computational domain must have a size of 3.9 times the height of the
seal blades in circumferential direction. Fortunately, LES using small sections of the
RLP can resolve all relevant small and large scales of the flow. Therefore, LES can be
used in the future to understand the deficit of RANS turbulence models and to develop
improved models.
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1 Einleitung

Im Jahr 2013 wurde das europäische Verbundprojekt ENgine mOdule VALidators (ENO-
VAL) mit dem Ziel gestartet, die CO2-Emissionen heutiger Flugtriebwerke um mindes-
tens 5% und die Geräuschemissionen um mindestens 1, 3dB(A) zu reduzieren. Durch die
in dem Programm entwickelten Technologien sollen die von der Advisory Council for
Aviation Research and Innovation in Europe (ACRE) und der europäischen Kommis-
sion im „Flightpath 2050“ formulierten Emissionsziele für Flugtriebwerke erreicht und
damit ein Beitrag zum Klima- und Gesundheitsschutz geleistet werden. Vor dem Hin-
tergrund der weltweit steigenden Fluggastzahlen gewinnen diese Ziele an Bedeutung.
So geht die International Air Transport Association (IATA) von einer Steigerung der
Fluggäste auf 8,2 Milliarden im Jahr 2037 gegenüber 4 Milliarden im Jahr 2019 aus.
Ein gemeinsames Ziel aller Flugtriebwerkshersteller ist es dabei, die Effizienz und in
Folge die CO2-Emission von Flugtriebwerken durch eine Erhöhung des Nebenstrom-
verhältnisses zu verbessern. Hierbei wird ein immer größerer Anteil des Gesamtluft-
massenstromes durch den Fan und nicht durch das Kerntriebwerk gefördert. Während
kommerzielle Flugtriebwerke bis etwa 2009 ein Nebenstromverhältnis von maximal 10:1
aufwiesen, haben heutige Flugtriebwerke, wie z.B. das Trent 1000 oder das PW1000G
Nebenstromverhältnisse von 11:1 bzw. 12:1. Ermöglicht wird dies im Fall des PW1000G
durch den Einsatz eines Untersetzungsgetriebes zwischen dem Fan und der Welle von
Niederdruckverdichter und Niederdruckturbine. Diese Technologie wird auch als Getrie-
befan bezeichnet. Durch die Untersetzung wird die Drehzahl des Fans reduziert und
der Durchmesser und der Massendurchsatz können erhöht werden. Gleichzeitig kann die
Drehzahl der Niederdruckturbine erhöht werden, wodurch deren Leistungsdichte steigt
und Stufen eingespart werden können. Da die Niederdruckturbine bis zu 30% der Ge-
samtmasse eines Flugtriebwerkes ausmacht, ist das Einsparpotential durch reduzierte
Stufenzahlen signifikant (Chamis und Blankson 2004). Die Konzeptstudie Clean Air En-
gine (Claire) der MTU Aero Engines AG zeigt, dass mit dem Getriebefan eine Erhöhung
des Nebenstromverhältnisses auf 20:1 bis zum Jahr 2030 möglich ist.

Eine Folge der höheren Drehzahl ist eine höhere aerodynamische und mechanische
Belastung der Niederdruckturbinenschaufeln. Neben dem Einsatz neuartiger Werkstoff-
und Fertigungstechnologien kann die mechanische Belastung der Turbinenlaufschaufeln
auch durch gewichtsoptimierte Deckbänder kontrolliert werden. Deckbänder werden in
Niederdruckturbinen unter Anderem eingesetzt, um die aus aerodynamischer Sicht ver-
lustbehaftete Überströmung der Schaufelspitzen zu unterdrücken. Der entstehende Spalt
zwischen Deckband und nicht-rotierendem Außengehäuse kann dabei effizient mit berüh-
rungslosen Labyrinthdichtungen abgedichtet werden, sodass der Leckagemassenstrom
auf ein Minimum reduziert wird. Bei einer gewichtsoptimierten Neuauslegung dürfen die
Dichtungseigenschaften jedoch nicht verschlechtert und die damit einhergehenden aero-
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dynamischen Verluste nicht erhöht werden. Durch die höhere aerodynamische Belastung
steigen die Stufendruckverhältnisse und die Druckdifferenzen, die in den Drosselstel-
len der Labyrinthdichtungen abgebaut werden. Hierdurch nimmt die Gefahr einer aero-
dynamisch angeregten, strukturmechanischen Schwingung der Dichtspitzen (engl. Seal
Flutter) zu, d.h. es kann zu bauteilgefährdenden aeroelastischen Instabilitäten kommen
(Corral und Vega 2018). Folglich ist eine genaue Vorhersage der Strömung in den Ka-
vitäten der Labyrinthdichtung und der Strömung durch die Niederdruckturbinenstufe
erforderlich.

In der Industrie werden für derartige Vorhersagen stationäre und instationäre Strö-
mungssimulationen (engl. Computational Fluid Dynamics, kurz CFD) eingesetzt. Dabei
werden unter Zuhilfenahme von Annahmen zur Vereinfachung der realen Prozesse die
Navier-Stokes-Gleichungen gelöst. Eine besondere Herausforderung ist es dabei, den Ein-
fluss von Turbulenz und Transition in komplexen Geometrien zu berücksichtigen. Ohne
den Einsatz von entsprechenden Modellen, müssten alle Skalen der zuvor genannten
Phänomene räumlich und zeitlich berechnet werden. Dies ist mit den heute und mittel-
fristig zur Verfügung stehenden Rechenkapazitäten nicht möglich (Slotnick et al. 2014).
Daher werden zur Modellierung von Turbulenz, z.B. in Niederdruckturbinen, heute zu-
meist Zweigleichungs-Turbulenzmodelle eingesetzt (Mahle und Schmierer 2011, Biester
et al. 2012), die nach der Hypothese von Boussinesq den Einfluss von Turbulenz durch
eine zusätzliche Viskosität berücksichtigen. Aus der zur Verfügung stehenden Vielfalt
von Turbulenzmodellen wird deutlich, dass es kein Turbulenzmodell gibt, welches für
alle Anwendungen hinreichend genaue Vorhersagen der Turbulenz liefert. Daher müssen
numerische Modelle mit Hilfe von experimentellen Daten oder analytischen Lösungen
für jede Anwendung explizit validiert werden.

Untersuchungen zur Modellierung von Turbulenz in Labyrinthdichtungen liefern ak-
tuell kein einheitliches Ergebnis, welches die Verwendung eines konkreten Turbulenz-
modells rechtfertigt. Es ist jedoch bekannt, dass die Verwendung von unterschiedlichen
Turbulenzmodellen zu einer hohen Streuung der numerischen Vorhersage führt (Kluge
et al. 2019, Wein et al. 2017, Weinberger 2014). Gleichzeitig existieren nur wenige experi-
mentelle Untersuchungen, die eine vollständige Validierung ermöglichen. Hierfür müssen
der Leckagemassenstrom, der Druckabbau über die Labyrinthdichtung, die mittleren Ge-
schwindigkeitsfelder und die turbulenzbedingten Fluktuationen gemessen werden. Eine
möglichst genaue Kenntnis der Spaltgeometrie ist erforderlich, die sich durch betriebsbe-
dingte Lasten ändert. Aufgrund der gegenüber konventionellen Sonden kleinen Abmes-
sungen von Labyrinthdichtungen, kommt es beim Einsatz von pneumatischen Sonden zu
einer unzulässigen Beeinflussung der Strömung und damit zu einem nicht-repräsentativen
Messergebnis. Ein Lösungsansatz sind optische Messmethoden, bei denen der Strömung
Partikel zugeführt und die Verschiebung der Partikel in Belichtungsserien ermittelt wird.
Zu diesen Methoden gehören z.B. die Particle Image Velocimetry (PIV) und die Partic-
le Tracking Velocimetry (PTV). Eine notwendige Bedingung für optische Verfahren ist
unter Anderem ein optischer Zugang zu dem Untersuchungsbereich. Dies kann jedoch
nicht immer gewährleistet werden. Um dennoch eine genaue Aussage über die Strömung
in betroffenen Bereichen treffen zu können, können numerische Verfahren eingesetzt wer-
den, die den Einfluss von Turbulenz nicht oder nur zu einem vernachlässigbar geringen
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Anteil modellieren. Hierzu zählen die direkte numerische Simulation (kurz DNS) und
die Grobstruktur-Simulation (engl. Large Eddy Simulation, kurz LES). Der Ressourcen-
bedarf für DNS und LES skaliert progressiv mit der Reynolds-Zahl, weswegen derartige
Simulationen nur in Spezialfällen für akademische Anwendungen möglich sind. Die An-
forderungen an die zeitliche und räumliche Auflösungen des Rechengebietes sind nicht
a-priori bekannt und müssen systematisch ermittelt werden. Folglich müssen auch DNS
und LES mittels experimenteller Ergebnisse validiert werden, bevor sie zur Vorhersage
und zur Analyse der Strömung in optisch nicht zugänglichen Bereichen eingesetzt werden
können. Für Labyrinthdichtungen liegen derartige Validierungen noch nicht vor.

These und Aufbau der Arbeit

Der Aufbau der Arbeit richtet sich nach der These, dass

Grobstruktursimulationen eine hinreichend genaue Vorhersage der Strö-
mung in Labyrinthdichtungen liefern können.

Zur Prüfung der These werden im weiteren Verlauf der Arbeit die zum Verständnis
erforderlichen Grundlagen von Deckbandlabyrinthdichtungen und der eingesetzten nu-
merischen Verfahren erläutert. Aufgrund des Defizites bzw. der großen Streuung der
industriell eingesetzten numerischen Verfahren und der unzureichenden verfügbaren ex-
perimentellen Validierungsbasis, wurde in Vorarbeiten ein neuer Versuchsaufbau für ro-
tierende Deckbandlabyrinthdichtungen entwickelt, kurz RLP. Nach der Vorstellung des
experimentellen Aufbaus werden die Möglichkeiten und Defizite der industriell einge-
setzten numerischen Verfahren demonstriert um Empfehlungen für die derzeitigen Aus-
legungsketten zu geben. Nachfolgend werden die Anforderungen an turbulenzauflösende
Simulationsverfahren für Deckbandlabyrinthdichtungen erarbeitet und eine vollständige
Validierung auf Basis experimenteller Daten durchgeführt. Hierfür werden Large-Eddy-
Simulationen, sowohl des RLP als auch generischer Testfälle aus der Literatur durchge-
führt. Abschließend wird durch einen Vergleich der LES mit den getesteten industriellen
numerischen Verfahren das vorhandene Modellierungsdefizit letzterer identifiziert.
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in
Turbomaschinen

Rotiert ein Körper mit der Masse m auf einer konstanten Kreisbahn mit dem Radius r
um einen ortsfesten Mittelpunkt, erfährt er eine Zentrifugalkraft Fz, die durch

Fz = mω2r (2.1)

definiert ist. Darin ist ω die Winkelgeschwindigkeit der Rotation. Da die Drehzahl von
Niederdruckturbinen durch den Einsatz von Getriebefans erhöht werden konnte, erhöht
sich auch die Zentrifugalkraft und damit die Belastung des Schaufelfußes nach Gl. 2.1.
Um dem entgegen zu wirken, kann nach Gl. 2.1 die Masse des Deckbandes reduziert wer-
den. Eine gewichtsoptimierte Gestaltung von Deckbandlabyrinthdichtungen kann daher
einen Beitrag zur Effizienzsteigerung und zur Gewichtseinsparung in Niederdruckturbi-
nen von Flugtriebwerken leisten. Hierfür ist jedoch ein genaues Verständnis der Funktion
von Labyrinthdichtungen und der Interaktion der Leckageströmung mit der seitenwand-
nahen Hauptströmung der Niederdruckturbine erforderlich. Nachfolgend werden daher
zunächst die Grundlagen der Strömung in Labyrinthdichtungen und deren Einsatz in
Flugtriebwerken erläutert.

2.1 Sekundärströmungen im Hauptströmungspfad

Bei der Entwicklung neuer Turbomaschinen ist es stets das Ziel, deren thermodynami-
schen Wirkungsgrad zu erhöhen. Eine Möglichkeit, den Wirkungsgrad von Turbomaschi-
nen zu verbessern ist es, die aerodynamischen Verluste zu reduzieren. Aerodynamische
Verluste führen nach Traupel (2001) zu einem Anstieg der Entropie S und zu einer Re-
duktion des isentropen Wirkungsgrades ηis. Letzterer ist definiert mit der Differenz der
spezifischen Enthalpie h vor 1○ und hinter 2○ der Turbinenstufe im realen thermodyna-
mischen Kreisprozess, bezogen auf die Enthalpiedifferenz im isentropen Kreisprozess

ηis =
h2 − h1

h2,is − h1

. (2.2)

Die aerodynamischen Verluste sind ein Resultat der Dissipation im Fluid auf Grund von
viskosen Effekten und lassen sich nach Moustapha et al. (2003) weiter aufteilen in Profil-
verluste, Gehäuseverluste und Sekundärströmungsverluste. Die Profilverluste entstehen
durch Dissipation im Fluid bei der Umströmung der Beschaufelung und auch bei den
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

Gehäuseverlusten ist die Dissipation eine Quelle der Verluste, allerdings zwischen Sei-
tenwänden und Fluid. Die Unterscheidung ist notwendig, um in Verlustkorrelationen für
die 1D-Auslegung von Turbomaschinen das unterschiedliche Grenzschichtverhalten auf
Seitenwänden und Profil zu berücksichtigen. Sekundärströmungsverluste werden durch
Wirbelstrukturen hervorgerufen, die sich in dem Schaufelgitter bilden und sich abwei-
chend von der Hauptströmung durch das Gitter bewegen. Hierzu zählen unter Ande-
rem der in Abb. 2.1 dargestellte Hufeisenwirbel (engl. horse-shoe vortex), der Passagen-
wirbel (engl. passage vortex) und der Blattspitzenwirbel (engl. tip-leakage vortex). An
den Oberflächen der Nabe und des Gehäuses hat das Grenzschichtfluid eine geringere
Geschwindigkeit als das Fluid in der Hauptströmung. In diesem Bereich bewirkt der
Druckgradient zwischen Druck- und Saugseite der Passage eine stärkere Umlenkung des
Fluids im Vergleich zur Hauptströmung (Moustapha et al. 2003). Dadurch kommt es
in Wandnähe zu einem Fluidtransport in Richtung Saugseite und zur Entstehung der
Passagenwirbel an der Nabe und dem Gehäuse. Unmittelbar vor der Schaufelvorderkan-
te kommt es im Staupunkt zu einer Verzögerung des Fluids, wodurch die Grenzschicht
ablöst. Die abgelöste Grenzschicht teilt sich an der Schaufelvorderkante in einen Druck-
und einen Saugseitigen-Zweig auf und bildet den so genannten Hufeisenwirbel aus (Lam-
pert 2009). Auch der Blattspitzenwirbel durch den Spalt zwischen der Laufschaufel und
dem stationären Gehäuse hat seine Ursache in dem Druckgradienten zwischen der Druck-
und Saugseite, allerdings nicht in der Passage zwischen zwei Schaufeln, sondern über die
Schaufelspitze einer einzelnen Schaufel. Durch diesen Spalt strömt Fluid von der Druck-
seite zur Saugseite. Beim saugseitigen Wiedereintritt rollt sich die Leckageströmung auf
und bildet einen stromab wandernden Wirbel aus, einen so genannten Blattspitzenwir-
bel.
Sekundärströmungsverluste haben einen Anteil von bis zu 2/3 an den Gesamtverlusten
einer Turbinenstufe, wodurch sich ein großes Entwicklungs- und Optimierungspotential
ergibt (Moustapha et al. 2003). Die Sekundärströmungen interagieren miteinander, ver-
mischen sich mit der Hauptströmung und führen durch viskose Effekte zur Dissipation
von Energie in innere Energie, also zur Produktion von Entropie. Zusätzlich wird die
Fehlanströmung der nachfolgenden Turbinenstufen erhöht (Moustapha et al. 2003). Die
Leckageströmung über die Blattspitzen verrichtet weniger Arbeit im Schaufelgitter und
sollte auf ein Minimum reduziert werden. In stationären Gasturbinen ist der Niederdruck-
turbine ein Diffusor nachgeschaltet um durch eine Expansion unterhalb des Umgebungs-
druckes dem Arbeitsfluid möglichst viel seiner kinetischen Energie zu entziehen und die
Leistungsdichte des Turbosatzes zu erhöhen. In diesem Fall kann ein Blattspitzenwirbel
nützlich sein und gezielt eingesetzt werden, um die Strömung im Diffusor vom Ablösen zu
hindern (Mimic et al. 2018). Hierdurch werden kürzere Diffusorbauformen möglich und
Kosten gespart. In Flugtriebwerken wird zwecks einer möglichst hohen Schubkraft und
aufgrund des hohen Gewichtes kein Diffusor nachgeschaltet und der Blattspitzenwirbel
führt hier zu einer Verschlechterung des Gesamtwirkungsgrades. Nach Traupel (2001)
kann die Änderung des isentropen Wirkungsgrades ∆ηis einer Turbinenstufe auf Grund
von Leckageströmungen über die Schaufelspitzen mit der empirischen Korrelation

∆ηis = Kδ
(c− 0, 002s)Ds

lDm

(2.3)
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2.1 Sekundärströmungen im Hauptströmungspfad

Abbildung 2.1: Sekundärströmungen im axialen Schaufelgitter (Gaetani 2018)

abgeschätzt werden. Darin ist c die Spalthöhe, s die axiale Sehnenlänge der Schaufel,
Ds der Durchmesser der Schaufelspitze und Dm der Mittenschnitt der Stufe. Kδ ist ein
empirischer Wert in Abhängigkeit von der Spaltgeometrie und der Geschwindigkeitsdrei-
ecke der Stufe. Da die Leckageströmung weniger Arbeit in der Stufe verrichtet, ist neben
einer, aus Gl. 2.3 ersichtlichen, Reduzierung des Radialspaltes vor Allem eine Reduzie-
rung des Leckagemassenstromes notwendig, wenn die Leckageverluste minimiert werden
sollen. Der Leckagemassenstrom durch den Spalt zwischen Schaufelspitze und Gehäuse
kann nach Lampart (2006) mit

ṁl =

∫
Cδc
√
ρ2∆p ds (2.4)

berechnet werden, wenn Gl. 2.4 über die axiale Sehnenlänge der Schaufel integriert wird.
Dabei ist ρ die Dichte und ∆p die Druckdifferenz zwischen Druck- und Saugseite der
Schaufel. Cδ ist ein Kontraktionskoeffizient, der die teilweise Versperrung des Spaltquer-
schnittes durch die Ablösung an der Vorderkante der Druckseite berücksichtigt.
Aus Gl. 2.4 folgen zwei Ansätze zur Reduzierung des Leckagemassenstromes:

1. Reduzierung des Radialspalts c

2. Reduzierung der Druckdifferenz ∆p

Der Reduzierung des Radialspaltes sind aufgrund von Fertigungstoleranzen, sowie einer
nichtlinearen Entwicklung des Radialspalts im Betrieb und über die Lebensdauer der
Maschine Grenzen gesetzt. So kommt es beispielsweise beim An- und Abfahren der
Maschinen zu einer unterschiedlichen Wärmedehnung von Rotor und Gehäuse, sowie
zu einer fliehkraftbedingten Dehnung des Rotors. Auch durch abrasive Partikel in der
Strömung kann es zu einer Veränderung des Radialspalts über die Lebensdauer der
Maschine kommen (Moustapha et al. 2003). Ein minimaler Radialspalt muss daher in
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

der Auslegung sichergestellt werden.
Eine weitere Möglichkeit besteht darin, die Schaufelspitze aerodynamisch zu entlasten
und mit einem kleinen Reaktionsgrad auszulegen. Der Reaktionsgrad ist nach Moustapha
et al. (2003) definiert als das Verhältnis von der statischen Druckdifferenz über den Rotor
zur statischen Druckdifferenz über die gesamte Stufe

Γ =
p2 − p3

p1 − p3

, (2.5)

wobei auch Definitionen mit Enthalpiedifferenzen üblich sind. Ein kleiner Reaktionsgrad
an der Schaufelspitze ist nach Gl. 2.5 gleichzusetzen mit einer geringen Druckdifferenz
zwischen Druck- und Saugseite, wodurch auch die treibende Kraft der Leckageströmung
gering ist. Im Grenzfall einer Impulsturbinenbeschaufelung, die einen Reaktionsgrad von
Null hat, sind die Leckagemassenströme aufgrund der fehlenden Druckdifferenz über den
Spalt minimal. Diese Möglichkeit ist allerdings für den Einsatz in Flugzeugtriebwerken
unvorteilhaft, da sie die Leistungsdichte der Maschine reduziert (Braeunling 2009). Die
Niederdruckturbinen von Flugzeugtriebwerken werden daher häufig mit einem hohen
Reaktionsgrad an der Schaufelspitze ausgelegt (Braeunling 2009). Nach Hong und Groh
(1966) erhöhen sich die Spaltverluste bei einem Reaktionsgrad von 0, 5 um 7%, wenn das
Verhältnis von Spalthöhe zu Schaufelhöhe von 0,01 auf 0,03 erhöht wird. Daher müssen
konstruktive Gegenmaßnahmen ergriffen werden, um trotz eines hohen Reaktionsgrades
an den Schaufelspitzen die Spaltverluste zu minimieren.
Eine Möglichkeit, den Blattspitzenwirbel vollständig zu unterdrücken, ist der Einsatz
von Deckbändern. Dabei werden die Schaufelspitzen des Rotors mit einem umlaufenden
Ring oder mit seitlichen Endplatten verbunden. Durch die mechanische Kopplung wird
die Struktur versteift und das Schwingungsverhalten durch eine Verschiebung der Eigen-
frequenzen und eine Erhöhung der mechanischen Dämpfung beeinflusst. Aerodynamisch
ergeben sich daraus Vorteile in Bezug auf die Leckageverluste. Die treibende Druck-
differenz ist nun nicht mehr von der Druck- zur Saugseite gerichtet, sondern von der
Schaufelvorder- zur Hinterkante. Der ringförmige Spalt zwischen rotierendem Deckband
und stationärem Gehäuse lässt sich auf Grund des längeren Strömungspfades effizienter
gegen die Leckage abdichten als der Spalt zwischen Gehäuse und Schaufeln ohne Deck-
band.
Aus aerodynamischer Sicht existiert ein Radialspalt, ab dem ein Rotor mit Deckband
einen höheren isentropen Wirkungsgrad aufweist, als ein Rotor ohne Deckband (Gao
et al. 2013). In der von Gao et al. (2013) numerisch untersuchten Niederdruckturbine
ist dies ein Radialspalt von 0, 62% der Schaufelhöhe. Da nach Braeunling (2009) der
Radialspalt in Niederdruckturbinen von Flugzeugtriebwerken typischerweise größer als
der zuvor genannte Wert ist, ist der Einsatz von Deckbändern mindestens aus aerody-
namischer Sicht vorteilhaft. Der Ringraum zwischen Deckband und Gehäuse kann dabei
mit unterschiedlichen berührungsfreien Dichtungen gestaltet werden, die im folgenden
Unterabschnitt vorgestellt werden.
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2.2 Bauformen und Funktion von Deckbandlabyrinthdichtungen

2.2 Bauformen und Funktion von
Deckbandlabyrinthdichtungen

Die Bezeichnung berührungsfrei impliziert, dass zwischen den rotierenden und den sta-
tischen Bauteilen kein Kontakt herrscht, d.h. ein Radialspalt vorhanden ist. Folglich
kann diese Art von Dichtung nie absolut dicht sein. Der gesamte Ringraum zwischen
Deckband und Gehäuse wird als Kavität bezeichnet. Eine Labyrinthdichtung besteht
aus einer im Auslegungsprozess zu definierenden Anzahl von Wirbelkammern, die durch
so genannte Dichtspitzen oder Drosselstellen voneinander getrennt sind, siehe Abb. 2.2.
Labyrinthdichtungen werden je nach Anordnung der Dichtspitzen und der Gestaltung
der Kavität nach Matthias (2007) unterschieden in

• Durchblicklabyrinthe,

• Stufenlabyrinthe,

• Nutenlabyrinthe und

• Volllabyrinthe,

ebenfalls dargestellt in Abb. 2.2. Um den Leckagemassenstrom so gering wie möglich
zu halten, muss die Labyrinthdichtung so gestaltet werden, dass sie einen maximalen
Durchflusswiderstand erzeugt (Matthias 2007). Einfluss auf diesen hat die Gestaltung
der Wirbelkammern zwischen den Dichtspitzen, die Anzahl und Form der Dichtspitzen
und insbesondere die Größe des Radialspalts. Um ein Anstreifen und damit eine Zerstö-
rung der Dichtspitzen zu vermeiden, muss jedoch ein minimaler Radialspalt eingehalten
werden. Traupel (2001) gibt hierfür die folgende empirische Gleichung an

cmin =
ξw · 2ri[mm]

1000
+ 0, 25mm. (2.6)

In Gl. 2.6 bezeichnet ri den Radius des Deckbandes und ξw ist eine, vom verwendeten
Material und von der Anwendung abhängige Konstante. Sie berücksichtigt die Dehnung
durch Temperaturänderungen im Betrieb und unterscheidet nach Traupel (2001) zwi-
schen Turbinen und Verdichtern. Bei Turbinen wird auch zwischen Läufern aus ferriti-
schen und austenitischen Werkstoffen unterschieden. Weitere Effekte, wie z.B. eine flieh-
kraftbedingte Dehnung, Fertigungs- und Montagetoleranzen, sind nach Traupel (2001)
gegenüber temperaturbedingten Dehnungen gering und werden daher vernachlässigt.
Verdichter werden im Vergleich zu Turbinen bei mäßigen Betriebstemperaturen betrie-
ben, wodurch die temperaturbedingte Dehnung bei Verdichtern geringer ist als bei Tur-
binen und weswegen für Verdichter ξw = 0, 6 empfohlen wird. Austenitische Werkstoffe
haben gegenüber ferritischen Werkstoffen einen höheren Wärmeausdehnungskoeffizien-
ten und eine geringere Wärmeleitfähigkeit, wodurch die temperaturbedingte Dehnung
bei austenitischen Werkstoffen größer ist als bei ferritischen Werkstoffen. Für Turbi-
nenschaufeln aus ferritischen Werkstoffen beträgt ξw daher 0, 85 und für austenitische
Werkstoffe ξw = 1, 3.
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

Abbildung 2.2: Labyrinthtarten zur Abdichtung von rotierenden Bauteilen (Matthias
2007)

Die Strömung durch Labyrinthdichtungen ist äußerst komplex und von starker Beschleu-
nigung in den Radialspalten (Drosselstellen) sowie starker Verzögerung und Verwirbelun-
gen in den Wirbelkammern geprägt. Dies entspricht einer wiederkehrenden Wandlung
von Druckenergie in kinetische Energie und zurück. An den Kanten der Dichtspitzen
kommt es zu Ablösungen und damit zu einer weiteren Kontraktion des Strömungsquer-
schnitts und des effektiven Radialspalts. Im idealen thermodynamischen Kreisprozess
wird die Beschleunigung in den Radialspalten als insentrop und die Verzögerung in den
Wirbelkammern als isobar betrachtet. D.h. die gesamte kinetische Energie der Strömung
wird in den Wirbelkammern durch Dissipation in innere Energie umgesetzt. Folglich
kommt es zu einem Anstieg der Entropie. Zeichnet man diese idealisierte Zustands-
änderung für eine Labyrinthdichtung mit n-Dichtspitzen in ein H-S-Diagramm ein, so
erhält man die Fannokurve, dargestellt in Abb. 2.3. Die Fannokurve kann auch aus der
Gibbs’schen Fundamentalgleichung allgemeingültig hergeleitet werden und beschreibt
dann die Abhängigkeit der Entropie S von der Enthalpie H und der Massenstromdichte
ρU (Matthias 2007). Bei bekannten Eintrittsbedingungen (H0) und gegebener Massen-
stromdichte kann mit Hilfe der Fannokurve die erforderliche Anzahl von Drosselstel-
len in einem Durchblicklabyrinth abgeschätzt werden, um auf den ebenfalls gegebenen
Enddruck zu gelangen. Umgekehrt kann auch bei gegebener Labyrinthgeometrie und
Randbedingung der Leckagemassenstrom abgeschätzt werden. Dazu muss zunächst die
Strömung durch eine ideale Düse betrachtet werden. Dabei wird angenommen, dass die
Strömung stationär, reibungsfrei, adiabat und kompressibel ist, d.h. die Zustandsände-
rung des Fluides in der Düse ist isentrop. Zusätzlich wird davon ausgegangen, dass der
Raum vor der Düse unendlich groß und die Geschwindigkeit U0 am Anfang des Strom-
fadens daher gleich null ist. Das Ende des betrachteten Stromfadens liegt im engsten
Querschnitt der Düse, Zustand 1. Damit folgt aus der Energiegleichung

h0 = h1 +
1

2
U2

1 . (2.7)
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Abbildung 2.3: Fannokurve, Zustandsänderung des Fluids beim Durchströmen einer La-
byrinthdichtung mit n-Labyrinthblechen (Traupel 2001).

Für die Ausströmgeschwindigkeit im engsten Querschnitt folgt also nach Umstellen von
Gl. 2.7 und nach Substitution der Enthalpie mit der Temperatur

U1 =
√

2 · cp(T0 − T1), (2.8)

wobei cp die als konstant angenommene spezifische Wärmekapazität des Fluids ist. Dies
ist eine gute Näherung, da als Fluid ein ideales Gas angenommen wird, dessen spezifische
Wärmekapazität nicht vom Druck und innerhalb einer Stufe bei kleinen Temperaturän-
derungen in vernachlässigbarem Maße von der Temperatur abhängig ist (Baehr und
Kabelac 2012). Für den Massenstrom gilt die Kontinuitätsgleichung

ṁ = ρUA. (2.9)

Das Ausströmen durch die ideale Düse wird als isentrop angenommen, weswegen die
Zustandsgrößen im engsten Querschnitt mit den Zustandsgrößen vor der Düse über die
Gleichungen für isentrope Zustandsänderungen beschrieben werden können. Die Tempe-
ratur T1 kann also mit

T1 = T0

(
p1

p0

)κ−1
κ

(2.10)

und die Dichte ρ1 mit

ρ1 = ρ0

(
p1

p0

) 1
κ

(2.11)
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

berechnet werden. Werden nun Gl. 2.8, Gl. 2.10 und Gl. 2.11 in Gl. 2.9 eingesetzt folgt
für den Massenstrom im engsten Querschnitt einer idealen Düse

ṁideal = A1

√√√√√√p0 · ρ0 ·
2κ

κ− 1

[(
p1

p0

)2/κ

−
(
p1

p0

)κ+1/κ
]

︸ ︷︷ ︸
Ψ2

. (2.12)

Der gekennzeichnete Term Ψ in Gl. 2.12 wird auch als Durchflussfunktion bezeichnet.
Der Quotient aus realem Leckagemassenstrom ṁl und ṁideal ist der Dichtungsbeiwert
CD

CD =
ṁl

ṁideal

(2.13)

und ist ein Maß für die Dichtwirkung einer Labyrinthdichtung.

Leckagemodell von Stodola

Die Strömung durch die Radialspalte einer Labyrinthdichtung kann nur eingeschränkt
mit der Strömung durch eine ideale Düse verglichen werden. Einerseits kommt es an den
Kanten der Dichtspitzen zu Ablösungen und damit zu einer Kontraktion des Strömungs-
querschnitts, andererseits ist die Anfangsgeschwindigkeit vor dem Labyrinth nicht null.
Das einströmende Fluid hat demnach bereits kinetische Energie, die von Gl. 2.12 nicht
berücksichtigt wird. Es existieren unterschiedliche empirische Modelle, die die zuvor ge-
nannten Einflüsse mit empirischen Konstanten berücksichtigen. Nach Stodola wird die
Strömung durch ein Labyrinth als inkompressibel, stationär und reibungsfrei angenom-
men (Traupel 2001). Daher kann die Geschwindigkeit in jedem einzelnen Spalt mit

Usp =

√
2

∆p

ρ
(2.14)

beschrieben werden. Nach Multiplikation der Geschwindigkeit mit der Spaltfläche Asp

und der Dichte folgt der Massenstrom durch den Spalt nach Stodola zu

ṁl,i = Asp · Uspρ. (2.15)

Wird die Druckdifferenz ∆p nun über alle n-Dichtspitzen summiert, folgt

∑
p∆p = n · p

2ρ
·
(
ṁl,Stodola

Asp

)2

. (2.16)

Die Summe 2.16 wird vereinfacht von p0 bis pn integriert, woraus für den Massenstrom
nach Stodola

ṁl,Stodola = Asp ·

√√√√
p1 · ρ1 ·

1−
(
pn
p1

)2

n
(2.17)
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2.3 Deckbandlabyrinthdichtungen in Niederdruckturbinen

folgt. Diese Näherungsgleichung für den Leckagemassenstrom ist verhältnismäßig unge-
nau, was mitunter daran liegt, dass die Kontraktion des Strömungsquerschnitts nicht
berücksichtigt wird (Traupel 2001).

Leckagemodell von Eckert und Schnell

Der zuletzt genannte Nachteil des Leckagemodells von Stodola wird in dem Leckage-
modell von Eckert und Schnell (1961) korrigiert, indem die Kontraktionszahl α ≤ 1
eingeführt wird. Aus Gl. 2.17 wird somit

ṁl,ES = α · Asp ·

√√√√
p1 · ρ1 ·

1−
(
pn
p1

)2

n
. (2.18)

Für die Kontraktionszahl wird in Eckert und Schnell (1961) eine empirische Korrelation
angegeben.

Leckagemodell von Egli

Einen weiteren Schritt geht Egli (1935), der auch den Anteil der kinetischen Energie
in der Anströmung durch den Überströmfaktor ξ berücksichtigt. Für diesen Faktor gibt
er eine empirische Korrelation in Abhängigkeit von dem Verhältnis der Spalthöhe c
zum axialen Abstand L der Drosselstellen und von der Anzahl der Drosselstellen n an.
Auch hier wird die Kontraktion der Strömung in Folge der Ablösung an den Kanten der
Dichtspitzen mit der Kontraktionszahl α berücksichtigt, für die er eine von Eckert und
Schnell (1961) abweichende empirische Korrelation angibt. Für den Leckagemassenstrom
durch eine Labyrinthdichtung ergibt sich nach Egli (1935)

ṁl,Egli =
ξ · α · Asp · p1√

Rs · T1

·

√√√√√√ 1−
(
pn
p1

)2

n− 2
κ
· ln
(
pn
p1

) . (2.19)

Die Genauigkeit dieser empirischen Gleichungen wird im Verlauf der Arbeit überprüft.

2.3 Deckbandlabyrinthdichtungen in
Niederdruckturbinen

Biester et al. (2013) analysieren den Einfluss von Deckbandlabyrinthdichtungen auf die
Strömung einer 1.5-stufigen Niederdruckturbine mittels numerischer Strömungssimula-
tionen. Sie führen dazu die Simulationen unter gleichen Eintritts- und Austrittsrand-
bedingungen mit und ohne Kavitäten an der Nabe und dem Gehäuse des Hauptströ-
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Abbildung 2.4: Visualisierung der dichtungsbezogenen Produktion von Entropie in einer
1.5-stufigen Niederdruckturbine (Biester et al. 2013)

mungspfades durch. Aus der Differenz der vorhergesagten Produktion von Entropie bei-
der Simulationen, können die dichtungsbezogenen aerodynamischen Verluste identifiziert
werden. Wie es schon von Wallis et al. (2001) beschreiben und wie es in Abb. 2.4 dar-
gestellt ist, führen Labyrinthdichtungen zu Verlusten beim

• Einströmen in die Kavität,

• beim Durchströmen der Kavität,

• beim Durchmischen der Leckageströmung mit der Hauptströmung und zu

• Verlusten durch Fehlanströmung der nachfolgenden Schaufelreihe.

Wie Abb. 2.4 zeigt, wird die Leckageströmung von den Sekundärströmungen in den
Schaufelgittern des Hauptströmungspfades aufgenommen und in Richtung Mittenschnitt
transportiert. Es zeigen sich also zusätzliche aerodynamische Verluste durch eine Ver-
stärkung der Sekundärströmungen im Hauptströmungspfad. In Folge dessen reduziert
sich der isentrope Wirkungsgrad der Niederdruckturbine um 2, 5%-Punkte gegenüber
einer hypothetischen Niederdruckturbine ohne Deckbandlabyrinthdichtungen und ohne
Spalt zwischen den Schaufelspitzen und dem Gehäuse. Aus Abb. 2.4 wird deutlich, dass
die Mischungsverluste am Austritt der Kavität gegenüber den Einströmverlusten über-
wiegen. Zu einem ähnlichen Ergebnis kommen auch Rosic und Denton (2008), die eine
Reduzierung des isentropen Wirkungsgrades durch die Eintritts- und Austrittskavität
mit 0, 2 − 0, 25%-Punkten und die Mischungsverluste am Austritt mit 0, 5%-Punkten
beziffern. Dies liegt vor allem an deutlich unterschiedlichen Geschwindigkeitsdreiecken
der Leckage- und der Hauptströmung, da die Leckageströmung in der Labyrinthdichtung
eine geringere Umlenkung erfährt als die Hauptströmung im Schaufelgitter und mit ei-
ner höheren Radialkomponente aus der Kavität ausströmt (Biester et al. 2011, Mahle
und Schmierer 2011, Rosic et al. 2007, Wallis et al. 2001). Nach Denton (1993) kann die
Produktionsrate von Entropie Ṡ mit

T Ṡ = ṁl
(
v2
m − vmvccos(α)

)
(2.20)
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berechnet werden, wenn eine Leckage- oder Querströmung mit der Geschwindigkeit vc
unter dem Winkel α in die Hauptströmung mit der Geschwindigkeit vm einströmt. Auch
nach Traupel (2001) sollte der Leckagemassenstrom nicht in Form eines scharfen Strahls
und quer zum Hauptstrom eingeleitet werden, um die Mischungsverluste zu minimieren.
Die in Traupel (2001) angegebene empirische Gleichung zur Abschätzung der Mischungs-
verluste geht von einer „günstigen Mischung“ von Hauptströmung und Leckageströmung
aus. D.h. sie geht von kleinen Winkeln α aus, was jedoch nicht quantifiziert wird. Die
Produktionsrate ist nach Gl. 2.20 linear abhängig von dem Leckagemassenstrom ṁl des
quer einströmenden Fluids, wodurch die Bedeutung einer Reduzierung des Leckagemas-
senstromes hervorgehoben wird.
Der Einfluss der Gestaltungsparameter von Deckbandlabyrinthdichtungen auf die aero-
dynamischen Verluste in Niederdruckturbinen wird in einer Vielzahl von weiteren expe-
rimentellen und numerischen Arbeiten untersucht. Dabei werden vor allem der Einfluss
der Radialspalthöhe, die Gestaltung und Anordnung der Dichtspitzen, die Gestaltung
der den Dichtspitzen gegenüberliegenden Wand des Gehäuses und die Gestaltung der
Eintritts- und Austrittskavitäten untersucht. Der überwiegende Teil der Arbeiten zielt
darauf ab, die Dichtwirkung der Labyrinthdichtung zu maximieren und die Mischungs-
verluste zu minimieren. Mahle und Schmierer (2011) bewerten die Mischungsverluste
beim Wiedereintritt der Leckage- in die Hauptströmung ebenfalls als dominant und
versuchen diese durch eine andere Anordnung der Dichtspitzen zu reduzieren. In einer
rein numerischen Studie werden die Dichtspitzen statt auf dem Deckband der Nieder-
druckturbine im Gehäuse platziert. In Folge dessen wird die Strömungsführung in der
Austrittskavität geändert und die Leckageströmung tritt in radialer Richtung nahezu
tangential in den Hauptstrom ein. Der isentrope Wirkungsgrad der Turbine nimmt durch
diese Maßnahme bei gleicher Leistungsabgabe der Turbinenstufe um 0, 14%-Punkte zu.
Im Gegensatz zu den zuvor genannten Untersuchungen beziehen Wallis et al. (2001)
und Rosic und Denton (2008) auch experimentelle Daten für die Validierung der nume-
rischen Berechnungsverfahren ein. Sie untersuchen damit den Einfluss von Leitblechen
in der Austrittskavität der Deckbandlabyrinthdichtung. Ziel dieser konstruktiven Maß-
nahme ist es, die auch von Biester et al. (2011) beobachtete Minderumlenkung der
Leckageströmung in Umfangsrichtung zu korrigieren und die dominanten Mischungsver-
luste zwischen Leckage- und Hauptströmung zu reduzieren. Rosic und Denton (2008)
platzieren die Leitbleche dabei im Gehäuse, während Wallis et al. (2001) Leitbleche auf
dem Deckband vorsehen. Während der Ansatz von Wallis et al. (2001) nicht erfolgreich
ist, reduzieren die gehäuseseitigen Leitbleche in der Arbeit von Rosic und Denton (2008)
die Mischungsverluste. Rosic et al. (2007) variieren schrittweise die Größe der Austritts-
kavität und analysieren den Einfluss auf den isentropen Wirkungsgrad mittels nume-
rischer Strömungssimulationen und experimentellen Untersuchungen. Sie präsentieren
einen Vergleich der in Umfangsrichtung gemittelten Radialverteilungen des Totaldruckes
beider Verfahren. Dabei zeigen sich deutliche Abweichungen zwischen den Simulations-
ergebnissen und den experimentellen Daten. Wie auch schon in Rosic et al. (2006) be-
obachtet, sagen die numerischen Modelle vor allem den Totaldruckverlust in den Sekun-
därströmungsgebieten geringer und die radiale Position des Passagenwirbels näher am
Gehäuse vorher. Dies kann nicht allein auf die verwendeten Mischungsebenen zwischen
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

stationären und rotierenden Rechengebieten der Leit- und Laufschaufeln zurück geführt
werden, was mit Hilfe von zeitaufgelösten numerischen Strömungssimulationen gezeigt
wird. Ähnliche Ergebnisse hinsichtlich des Vergleichs von Simulationsergebnissen und
experimentellen Daten im seitenwandnahen Bereich hinter der Ausströmung von Deck-
bandlabyrinthdichtungen erzielen auch Henke et al. (2016), die primär den Einfluss der
Axialspaltvariation zwischen Leit- und Laufschaufel in einer 1.5-stufigen Niederdruck-
turbine untersuchen. Peters et al. (2005) untersuchen die instationäre Wechselwirkung
zwischen Leckage- und Hauptströmung in einer 1.5-stufigen Niederdruckturbine. Auch
hier zeigen sich im Vergleich der Ergebnisse aus instationären Strömungssimulationen
gegenüber Messungen mit pneumatischen Fünf-Loch Sonden und zeitlich hoch aufge-
lösten Hitzdrahtmessungen die zuvor beschriebenen Abweichungen stromab des Rotors.
Wie Abb. 2.5(a) zeigt, werden die Umlenkung und die Totaldruckverluste gehäusesei-
tig unterschätzt. Der Passagenwirbel und der saugseitige Hufeisenwirbel sind zu weit in
Richtung Mittenschnitt verschoben. Anker et al. (2005) und Basol et al. (2014) liefern
weitere Beispiele für die zuvor beschriebenen Defizite der numerischen Strömungssimu-
lationen, die über mehrere Arbeitsgruppen, Turbinen- und Deckbandkonfigurationen
hinweg beobachtet werden, dargestellt in Abb. 2.5(b).
Unklar bleibt bei allen Untersuchungen, wodurch die zuvor beschriebenen Defizite in
der Vorhersage stammen. Es wird jedoch einheitlich berichtet, dass die Strömung in
den Kavitäten, im Hauptstrom und in deren Mischungszone in hohem Maße instatio-
när und turbulent ist. An den Dichtspitzen und an den Kanten des Deckbandes kommt
es zu Sprüngen im Strömungsquerschnitt, wodurch großskalige Ablösungen entstehen.
Es ist bekannt, dass die heute zumeist und in allen bisher genannten Untersuchun-
gen eingesetzten Wirbelviskositätsmodelle zur Modellierung von Turbulenz Defizite in
der Vorhersage der genannten Phänomene haben (Tyacke et al. 2012, Menter 2009).
Die Entwicklungstrends hinsichtlich steigender Stufendruckverhältnisse und Drehzahl
von Niederdruckturbinen machen es jedoch erforderlich, zuverlässige Vorhersagen des
Druckabbaus in Labyrinthen, der Wirbelsysteme in den Kavitäten und des integralen
Leckagemassenstromes treffen zu können. Hierfür ist eine zuverlässige Vorhersage der
Strömung

1. in den Kavitäten der Labyrinthdichtung,

2. im Hauptstrom und dessen Sekundärströmungsgebieten und

3. der Mischung beider Strömungen

erforderlich. Die vorliegende Arbeit soll unter Anderem zeigen, ob die Strömung in den
Kavitäten mit den vorhanden Wirbelviskositätsmodellen im Rahmen der Messungenau-
igkeit genau vorhergesagt werden kann oder ob Modellierungsdefizite bestehen.
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Abbildung 2.5: Messung und numerische Vorhersage des (a) Abströmwinkels nach Peters
et al. (2005) (b) des relativen Totaldruckverlustbeiwertes nach Basol
et al. (2014). Konfidenzintervalle für die experimentellen Daten wurden
von den Autoren nicht angegeben.

2.4 Strömung in Labyrinthdichtungen

Um eine Aussage über mögliche Modellierungsdefizite von Strömungssimulationen tref-
fen zu können, ist ein Vergleich dieser Ergebnisse mit analytischen Lösungen oder ex-
perimentellen Versuchsergebnissen erforderlich. Da es für komplexe Strömungen wie die
in Labyrinthdichtungen keine analytischen Lösungen gibt, bleibt nur die Validierung
der numerischen Vorhersage über Versuchsergebnisse. Es sei an dieser Stelle angemerkt,
dass die Strömung in Labyrinthdichtungen noch nicht vollständig verstanden ist. Dies
betrifft im Besonderen die Existenz und Ursache von großskaligen Wirbelstrukturen, die
eine Periodizität von bis zu 30◦ in Umfangsrichtung haben können und nicht rotations-
harmonisch in Drehrichtung des Deckbandes rotieren (Cao et al. 2004, Boudet et al.
2004, Beard et al. 2017, Wein et al. 2018). Der Kenntnisstand hierzu wird in Absch.
2.4.2 vorgestellt.

2.4.1 Zeitlich gemitteltes Strömungsfeld

Wesentliche charakteristische Strömungsphänomene in Labyrinthdichtungen sind in Abb.
2.6 exemplarisch dargestellt. Es zeigt die mittlere Kavität eines dreistufigen Stufenlaby-
rinthes mit rotierendem Deckband, welches experimentell unter Anderem von Denecke
et al. (2005) untersucht wurde. Die dargestellte numerische Vorhersage des Strömungs-
feldes stammt aus Wein et al. (2017). Das Fluid strömt von der Druckseite zur Saugseite
durch die Dichtspalte und Wirbelkammern der Dichtung. Im Bereich der Dichtspalte
wird die Strömung beschleunigt und bildet einen sogenannten Leckagejet aus. Je nach
Größe des Radialspalts und der Druckdifferenz über den Dichtspalt kann der Beschleu-
nigungsparameter K Werte von K ≤ 3 · 10−6 annehmen. Dieser ist mit der Freistrom-
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2 Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen

geschwindigkeit UF definiert als

K =

(
ν

U2
F

)
dUF

dx
. (2.21)

Folglich kann die zuvor meist turbulente Grenzschicht in den Dichtspalten relaminarisie-
ren (Tyacke et al. 2012, Jones und Launder 1971). An der Vorderkante der Dichtspitzen
kommt es auf Grund des Sprunges im Strömungsquerschnitt zu einer Ablösung des Lecka-
gejets und stromab zu einer Verengung des Spaltquerschnittes zwischen Gehäuse und
Dichtspitze. Diese Einschnürung des Leckagejets wird auch als Vena Contracta bezeich-
net (Abramovich 1963) und erhöht nach Gl.2.17-2.19 die Dichtwirkung. Zwischen dem
Leckagejet und den Wänden der Kavität kommt es zur Ausbildung eines Kammerwir-
bels. An den Wänden des rotierenden Deckbandes wird das Fluid durch viskose Effekte
in Umfangsrichtung beschleunigt und es kommt trägheitsbedingt zu einer Pumpwirkung
des Labyrinthes (Kármán 1921), wie es z.B. aus den Radseitenräumen von Radialver-
dichtern und Radialturbinen bekannt ist (Waschka et al. 1990, Denecke et al. 2004). Der
Leckagejet versetzt den Kammerwirbel durch Scherung in Rotation. Durch die Rotation
des Deckbandes und viskose Effekte wird der Kammerwirbel in Umfangsrichtung ge-
schert und die zeitlich gemittelten Stromlinien bilden Spiralen aus. Je nach Gestaltung
der Wirbelkammern und der Stabilität der Grenzschichten kann es, wie dargestellt, zu
weiteren Sekundärwirbeln innerhalb der Wirbelkammer kommen. Bedingt durch Scher-
schichtinstabilitäten sind der Kammerwirbel, der Leckagejet und Sekundärwirbel in ho-
hem Maße instationär und turbulent.
Dieses und weiteres Verständnis wurde in einer Vielzahl unterschiedlicher Labyrinth-
oder Dichtungsprüfstände erarbeitet, welche in zwei Kategorien eingeteilt werden kön-
nen:

• Nicht-rotationssymmetrisch, ohne Rotation des Deckbandes

• Rotationssymmetrisch, mit Rotation des Deckbandes

Kammerwirbel

Gehäuse

Leckagejet

Vena
Contracta

Strömungs-
richtung

Deckband

Axialgeschwindigkeit
in m/s

50

-50

0

Abbildung 2.6: Zeitlich gemittelte Strömung in den Kavitäten und Spalten eines Stufen-
labyrinthes (Wein et al. 2018)
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Die erste Kategorie von Prüfständen vernachlässigt den Energieeintrag des Deckban-
des in die Strömung und kann daher zu anderen Strömungszuständen, bei ansonsten
gleicher Geometrie der Dichtung führen (Waschka et al. 1990). Nach Waschka et al.
(1990) hat die Rotation des Deckbandes ab einem Verhältnis der Taylor-Zahl Ta zur
axialen Reynolds-Zahl Reax von Ta/Reax ≥ 0, 2 einen Einfluss auf die Dichtwirkung und
den Wärmeübergang von Labyrinthdichtungen. Die Taylor-Zahl ist mit der Umfangsge-
schwindigkeit des Deckbandes Uθ,i, der Spaltweite c, der kinematischen Viskosität ν und
dem Radius des Deckbandes ri definiert als

Ta =
2Uθ,ic

ν

√
c

ri
, (2.22)

während die axiale Reynolds-Zahl mit der dynamischen Viskosität µ für Labyrinthdich-
tungen definiert ist als

Reax =
ṁl

µπri
. (2.23)

Der Quotient beider Kennzahlen setzt also den Impuls der Strömung in axialer und in
Umfangsrichtung ins Verhältnis (Waschka et al. 1990). Folglich ist der Einfluss der Ro-
tation bei hohen Reynolds-Zahlen, d.h. hohen Leckagemassenströmen, oder bei geringen
Drehzahlen des Deckbandes vernachlässigbar. Dieser Grenzwert hängt allerdings stark
von der Geometrie der untersuchten Labyrinthdichtung ab, wie vergleichbare Untersu-
chungen von Demko et al. (1987) zeigen.
Dennoch wurden an Prüfständen ohne Rotation des Deckbandes wichtige Erkenntnisse
zur Gestaltung und Modellierung von Labyrinthdichtungen gewonnen. Die ersten expe-
rimentellen Untersuchungen dieser Art werden von Becker (1907) vorgestellt, der hiermit
Korrelation zur Abschätzung des Leckagemassenstromes herleitet. Dieser werden später
von Egli (1935), Eckert und Schnell (1961) und Stodola weiterentwickelt. Wittig et al.
(1983) skalieren ihren nicht achsensymmetrischen Prüfstand und stellen fest, dass das
Durchflussverhalten bei gleich eingestellten Druckverhältnis abhängig von der Skalie-
rung ist. Sie weisen auf die Notwendigkeit hin, bei der Skalierung neben der Reynolds-
auch die Mach-Zahl-Ähnlichkeit einzuhalten, um die Kompressibilität der Strömung zu
berücksichtigen. Fertigungstoleranzen in realen Labyrinthdichtungen haben einen grö-
ßeren Einfluss als in groß-skalierten experimentellen Aufbauten. Rhode et al. (1997a)
und Rhode et al. (1997b) verwenden einen derart skalierten Prüfstand und visualisie-
ren die Strömung in den Kavitäten mit Hilfe von in Wasser gelösten Silberpartikeln.
Sie zeigen damit die Ausbildung eines Leckagejets, Ablösungen an der Vorderkante der
Dichtspitzen, großskalige Kammerwirbel und analysieren deren Abhängigkeit von der
Dichtungsgeometrie in Nutenlabyrinthen. Willenborg et al. (2000) untersuchen den Ein-
fluss von Honigwaben-Anstreifbelägen in dem Versuchsaufbau von Wittig et al. (1983)
mittels LDA und thermischer Analysen. Neben dem Einfluss auf die Strömung des Lecka-
gejet, haben die Honigwaben-Anstreifbeläge vor allem eine deutliche Reduzierung des
Wärmübergangs in das Gehäuse zur Folge. Wittig et al. (1987) schreibt einen Finite-
Differenzen Strömungslöser und setzt ein k − ε-Turbulenzmodell mit Wandfunktionen
ein, um die Strömung in den Kavitäten der Labyrinthdichtung zu studieren. Insbeson-
dere für Konfigurationen mit ein und zwei Dichtspitzen erhält er keine gute Vorhersage
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der Dichtungsbeiwerte, d.h. die Abweichung zwischen CFD und Experiment ist größer
als dessen Messunsicherheit. Der Dichtungsbeiwert wird in machen Fällen über- und
in anderen Fällen unterschätzt, wodurch keine konservative Vorhersage gesichert ist.
Yan et al. (2011) und Desando et al. (2015) untersuchen den gleichen Prüfstand mit-
tels CFD und setzen ein k − ω-Turbulenzmodell mit Wandfunktionen zur Modellierung
viskoser Effekte in der Grenzschicht ein. Beide erhalten ebenfalls Abweichungen in der
Vorhersage des Dichtungsbeiwertes von bis zu 5, 6% gegenüber den experimentell er-
mittelten Werten. Michaud et al. (2003) und Vakili et al. (2005) untersuchen mittels
numerischer Strömungssimulationen und PIV-Messungen ein um den Faktor 10 skalier-
tes nicht achsen-symmetrisches Nutenlabyrinth mit unterschiedlichen Gestaltungen der
Dichtspitzen. Zur Modellierung der Turbulenz setzen sie ein k − ε-Turbulenzmodell ein
und modellieren die Grenzschichten ebenfalls mit Wandfunktionen. Aus diesem Vergleich
geht hervor, dass das verwendete numerische Modell die Lage des Leckagejets und da-
durch die Größe und Form von Ablöseblasen nicht gut vorhersagt. Weitere Vergleiche
zwischen PIV und CFD werden nicht vorgestellt. Gamal und Vance (2008) untersuchen
an einem achsen-symmetrischen Prüfstand ohne Rotation des Deckbandes den Effekt von
Dichtspitzenbreite, Form der Dichtspitzen und Rotorexzentrizität. Charakteristisch für
diesen Prüfstand ist das sehr kleine Verhältnis der Spalthöhe zur Höhe der Dichtspitzen
h von c/h = 0, 008, während dieses Verhältnis bei typischen Deckbandlabyrinthdich-
tungen 0, 1 ≤ c/h ≤ 0, 4 ist (Tyacke et al. 2012). Die Rotorexzentrizität führte dabei
erwartungsgemäß zu einer Erhöhung der Dichtungsbeiwerte, da der Einfluss der Spalthö-
he schon von unterschiedlichen Arbeitsgruppen zuvor als nicht-linear bezeichnet wurde.
Bei Niederdruckturbinen mit Deckbandlabyrinthdichtungen gilt in der Regel Ta/Reax ≥
0, 2 weswegen der Einfluss der Rotation nicht vernachlässigt werden darf. Stoff (1980)
präsentiert sowohl einen rotationssymmetrischen Prüfstand mit rotierendem Deckband
als auch einen Vergleich von LDA-Messdaten mit CFD-Ergebnissen. Der Prüfstand hat
im Auslegungspunkt eine Reynolds-Zahl von Reax = 3 · 104 und eine Taylor-Zahl von
Ta = 104, d.h. das Verhältnis liegt bei Ta/Reax ≥ 0, 3. Sein numerisches Modell, welches
ebenfalls aus einem k − ε-Turbulenzmodell mit Wandfunktionen aufgebaut ist, liefert
eine ähnliche Vorhersage der Umfangsgeschwindigkeit in der Kavität. Allerdings wird
die Grenzschicht an der rotierenden Scheibe zu dünn vorher gesagt und die Umfangs-
geschwindigkeit des Kammerwirbels um ca. 8% überschätzt. Auch die RMS-Werte der
Umfangsgeschwindigkeit, d.h. die Reynolds-Spannungen in Umfangsrichtung werden von
seinem numerischen Modell überschätzt. Rhode und Sobolik (1986) entwickeln einen
Finite-Differenzen Strömungslöser und verwenden die Messdaten des zuvor diskutierten
Prüfstandes zur Validierung. Sie setzen ebenfalls ein k − ε-Turbulenzmodell ein und er-
halten die gleiche Vorhersagegenauigkeit wie Stoff (1980). Auch Sturgess (1988), der ein
vierstufiges Durchblicklabyrinth von Stecker (1978) mittels CFD untersucht, setzt ein
k − ε-Turbulenzmodell mit Wandfunktionen zur Modellierung von Turbulenz ein. Stur-
gess (1988) stellt eine Überschätzung des Dichtungsbeiwertes CD (vgl. Gl. 2.13) fest,
die mit dem Druckverhältnis über die Dichtung und mit der Spalthöhe zunimmt. Cho-
chua et al. (2001) zeigt an einem Durchblicklabyrinth, dass mit der Verwendung von
low-Reynolds Modellen anstelle von Wandfunktionen eine signifikant bessere Vorhersage
der Reibungskoeffizienten erzielt werden kann, was unter Anderem für die Vorhersage
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des Durchflussverhaltens und der Steifigkeits- und Dämpfungsmatrix des Läufers für ro-
tordynamische Analysen relevant ist.
Denecke et al. (2004) untersuchen den Einfluss von Vordrall und Rotation des Deck-
bandes auf das Dichtungsverhalten von Stufenlabyrinthen. Das Stufenlabyrinth kann
sowohl divergent als auch konvergent durchströmt werden. Der Prüfstand hat ein Ver-
hältnis der Spalthöhe zur Dichtspitzenlänge von c/h = 0, 325, ermöglicht Betriebspunkte
bis zu einer axialen Reynolds-Zahl von Reax = 20.000 und ist damit für die Untersuchung
von Deckbandlabyrinthdichtungen von hoher Relevanz. Alle Betriebsparameter und geo-
metrischen Details des Prüfstandes sind in den zuvor zitierten Arbeiten veröffentlicht,
weswegen die Prüfstandsdaten von einer Vielzahl von Arbeitsgruppen zur Bewertung
numerischer Berechnungsverfahren genutzt wurde. Denecke et al. (2005) untersuchen
den Energieeintrag und die Beschleunigung der Strömung in Umfangsrichtung in Folge
der Rotation des Deckbandes mittels LDA und thermischer Instrumentierung (Denecke
et al. 2005) oder den Einfluss von Honigwaben-Anstreifbelägen auf das Durchflussverhal-
ten und den Wärmeübergang (Weinberger 2014). Den Energieeintrag bewerten Denecke
et al. (2005) mit dem Ventilations-Koeffizienten σ, der mit der Umfangsgeschwindigkeit
des Rotors Uθ,i, der spezifischen Wärmekapazität des Fluids cp und der Totaltempera-
turdifferenz ∆Ttot über das Labyrinth definiert ist als

σ =
2cp∆Ttot
U2
θ,i

. (2.24)

Der Fehler in der Vorhersage des Energieeintrages beträgt mit dem verwendeten nu-
merischen Modell bis zu 10%, was auch zu einer signifikant falschen Vorhersage der
umgebenen Bauteiltemperaturen und damit der Auslegung von Kühlluftsystemen füh-
ren kann. Der Vergleich der Axial- und Umgangsgeschwindigkeiten zeigt im Bereich der
Grenzschicht des Rotors und im Bereich des Leckagejets zum Teil größere Abweichun-
gen, während die Axialgeschwindigkeitsverteilung des Kammerwirbels gut vorhergesagt
wird. Insbesondere bei einer divergenten Durchströmung des Stufenlabyrinthes zeigen
sich aber signifikante Defizite in der Vorhersage der Umfangsgeschwindigkeit, was auf ei-
ne unzureichende Vorhersage der turbulenten Durchmischung mit dem verwendeten Tur-
bulenzmodell zurück geführt wird (Denecke et al. 2005). Innerhalb der Arbeitsgruppe des
Instituts für Thermische Strömungsmaschinen an der Universität Karlsruhe, zu der unter
Anderen Wittig et al. (1983), Schramm et al. (2002), Denecke et al. (2004) und Weinber-
ger (2014) gehören, wird das Realizable k−ε-Turbulenzmodell von Shih et al. (1995) mit
logarithmischen Wandfunktionen für die Modellierung von Turbulenz in Labyrinthdich-
tungen verwendet. In den genannten Untersuchungen werden jedoch ähnliche Defizite
beobachtet, wie in Untersuchungen bei denen das k−ω-Turbulenzmodell eingesetzt wird.
Beispielsweise treffen Soemarwoto et al. (2007) unter Einsatz des k−ω-Turbulenzmodells
und voll aufgelösten Grenzschichten die Dichtungsbeiwerte in einem Stufenlabyrinth mit
Honigwaben-Anstreifbelägen mit einer Genauigkeit von 1, 5%. Sheng et al. (2011) ver-
wenden ein k − ω−SST-Turbulenzmodell mit voll aufgelösten Grenzschichten zur Vor-
hersage von Dichtungsbeiwerten eines Durchblicklabyrinthes und erhalten Abweichungen
von bis zu 6%. Born et al. (2011) setzten die gleiche Modellkombination zur Vorhersa-
ge von Wärmeübergängen in dem Durchblicklabyrinth von Waschka et al. (1990) ein.
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Dabei werden die Temperatur der Strömung, des Gehäuses und des Rotors im Rah-
men der Messunsicherheit deutlich unterschätzt. Der Dichtungsbeiwert hingegen wird
mit der gewählten Modellkombination im Rahmen der Messunsicherheit gut vorhersagt.
Die Verwendung des k − ω- Turbulenzmodells führt bei Born et al. (2011) zu einer
Unterschätzung des Dichtungsbeiwertes i.H.v. 5% . Auch He et al. (2012) zeigen den
signifikanten Einfluss des Turbulenzmodells auf die Vorhersage des Wärmeübergangs in
Labyrinthdichtungen. Die Streuung zwischen den k − ε−-, k − ω−- und k − ω−-SST-
Turbulenzmodellen übersteigt die Messunsicherheit um ein vielfaches und keines der
Modelle trifft eine gute Vorhersage in allen Bereichen der Dichtung.
Aus den zitierten Arbeiten wird deutlich, dass die Validierung eines numerischen Mo-
dells auf mehreren Ebenen erfolgen muss. Neben der Validierung integraler Vorhersagen
muss auch die Vorhersage lokaler Größen wie des statischen Drucks und der Geschwin-
digkeitskomponenten validiert werden. Ein in allen bisher genannten Untersuchungen
gemeinsame Trend ist, dass der Dichtungsbeiwert für kleine Druckverhältnisse und klei-
ne Spaltweiten im Rahmen der Messunsicherheit hinreichend genau vorhersagt werden
kann. Darüber hinaus werden die numerischen Vorhersagen ungenauer. Es ist auffällig,
dass trotz guter Vorhersage der Dichtungsbeiwerte signifikante Fehler in der Vorhersage
lokaler Wirbelsysteme vorliegen. Dies betrifft, z.B. die Vorhersage der Grenzschichtdi-
cke, die Vorhersage der Form des Leckagejets und der Umfangsgeschwindigkeit in den
Wirbelkammern. Gerade Letzteres hat für die Verlustbewertung von Labyrinthdichtun-
gen in Turbomaschinen negative Folgen, da die Minderumlenkung der Leckageströmung
gegenüber dem Hauptstrom die Verluste bei der Mischung mit letzterem erhöht. Ein Tur-
bulenzmodell, welches für alle Dichtungstypen und Zielgrößen der Vorhersage gleicher-
maßen gute Vorhersagen liefern kann, wurde nicht gefunden. Im Gegenteil wurde gezeigt,
dass die Vorhersage von Dichtungsbeiwerten undWärmeübergängen hochsensitiv auf das
verwendete Turbulenzmodell reagiert. Dies stellen neben He et al. (2012) auch Tyacke
et al. (2012) auf Basis der experimentellen Daten von Denecke et al. (2004) und eigenen
numerischen Strömungssimulationen fest. Die verwendeten RANS-Turbulenzmodelle ha-
ben eine hohe Streuung und liefern keine zuverlässige Vorhersage der Strömung in Laby-
rinthdichtungen. Die Ursachen für diese große Streuung wurden bislang nicht untersucht.
Tyacke et al. (2012) zeigen das Potential von turbulenzauflösenden Simulationsverfah-
ren wie der Large Eddy Simulation (LES) und hybriden Ansätzen, die eine bessere Vor-
hersage von Dichtungsbeiwerten und Wirbelsystemen in den Kavitäten liefern können.
Dennoch verbleiben auch bei Tyacke et al. (2012) Fehler in der Vorhersage der Axial-
und Umfangsgeschwindigkeiten. Insbesondere das getestete LES-Modell unterschätzt die
Schleppwirkung, also die Umfangsgeschwindigkeit der Strömung in Folge der Beschleu-
nigung der Strömung in der Grenzschicht des rotierenden Zylinders, der Rotorscheibe
um 5 − 10%. Mögliche Fehlerquellen des LES-Modells werden jedoch nicht eingegrenzt
und nicht ins Verhältnis zu den experimentellen Konfidenzintervallen gesetzt. So wer-
den weder die Abhängigkeit der Lösung von der räumlichen Diskretisierung noch von
der Größe des Rechengebietes und von der mathematischen Diskretisierung detailliert
untersucht. Für eine korrekte Vorhersage der Strömung mit LES-Modellen müssen alle
Skalen der Strömung sowohl zeitlich als auch räumlich von dem numerischen Modell
abgebildet werden. Diese Skalen werden von Tyacke et al. (2012) nicht identifiziert und
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die LES-Ergebnisse werden nicht zur Analyse der Defizite der RANS-Turbulenzmodelle
genutzt. Die experimentellen Ergebnisse von Denecke et al. (2004) liefern nur an zwei
axialen Positionen und jeweils vier bzw. fünf radialen Positionen der zentralen Wirbel-
kammer Informationen über das Geschwindigkeitsfeld, wovon z.B. nur ein Messpunkt im
Leckagejet liegt. Diese geringe Auflösung der, von hohen Geschwindigkeitsgradienten do-
minierten Strömung der Wirbelkammer, lässt keine sichere Validierung der numerischen
Modelle zu. Die Ergebnisse von Tyacke et al. (2012) zeigen jedoch, dass die Strömung in
Labyrinthdichtungen maßgeblich von Turbulenz definiert wird. Turbulente Längenmaße
und die Anisotropie werden nicht analysiert. Zur Identifikation aller relevanten Skalen
der Strömung ist daher eine Betrachtung von instationären Strömungsphänomenen in
Labyrinthdichtungen erforderlich.

2.4.2 Instationäre Strömung in Kavitäten und
Labyrinthdichtungen

Wie auf Basis von Abb. 2.6 vermutet werden kann, ist die Strömung in den Kavitäten und
Spalten einer Labyrinthdichtung nicht stationär, sondern von einer Vielzahl instationärer
Phänomene bestimmt. So sind die Ablösung an den Dichtspitzen der Labyrinthdichtung
und auch der Kammerwirbel nicht stabil, sondern fluktuieren zeitlich (Wein et al. 2018).
Hinzu kommen turbulenzbedingte Fluktuationen in der Strömung. Strukturierte Analy-
sen dieser Effekte sind nur für wenige und häufig gegenüber Labyrinthdichtungen stark
vereinfachte Fälle publiziert. Die treibenden Mechanismen und deren Abhängigkeit von
Gestaltungsparametern der Dichtung sind noch nicht vollständig verstanden. An dieser
Stelle soll dennoch ein kurzer Überblick über den Kenntnisstand gegeben werden, um
darauf aufbauend, Anforderungen an die räumliche und zeitliche Auflösung des Rechen-
gebietes von LES-Modellen ableiten zu können.
Großskalige instationäre Phänomene in Kavitäten und Labyrinthdichtungen sind vor
Allem für Kavitäten in Rad-Seitenräumen identifiziert worden. Diese unterscheiden sich
im Vergleich zu Deckbandlabyrinthdichtungen vor Allem dadurch, dass das Fluid zwi-
schen zwei parallelen Flächen strömt, die orthogonal zur Rotationsachse stehen. Rad-
Seitenräume werden in Turbomaschinen häufig über Sekundärluftsysteme mit Kühlluft
gespeist, um die thermischen Lasten des Rotors zu minimieren. Anderenfalls würde es
aufgrund von viskosen Effekten zu einer Selbstaufheizung oder durch das Einströmen von
heißen Gasen aus dem Hauptströmungspfad zu einer Aufheizung des Fluids in den Rad-
Seitenräumen kommen. Nach Bayley und Owen (1970) kommt es bei den untersuchten
Rad-Seitenraumkonfigurationen zu einer periodischen Rückströmung von heißen Gasen,
wenn der dimensionslose Kühlluftmassenstrom

Cw =
ṁl

µrMisch
(2.25)

Cw,min = 0.61GcReθ unterschritten wird. Darin ist rMisch der Radius der rotierenden
Scheibe am Übergang zum Hauptströmungspfad und Gc = c/rMisch der Quotient aus der
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Spaltweite c und rMisch. Die Umfangs-Reynolds-Zahl Reθ

Reθ =
ρΩr2

Misch

µ
(2.26)

ergibt sich aus der Dichte des Fluids ρ und der Winkelgeschwindigkeit des Rotors Ω. Bou-
det et al. (2004), Jakoby et al. (2004),Wang et al. (2014) und Chew et al. (2018) zeigen,
dass diese periodische Einströmung mit Wirbelstrukturen im Rad-Seitenraum interagie-
ren und diese verstärken kann. Unter Anderem liefern Beard et al. (2017) einen expe-
rimentellen Nachweis derartiger Strukturen in Rad-Seitenräumen und bezeichnen diese
als Nierenwirbel. Die Nierenwirbel sind kohärente Strukturen mit einer Periodizität von
bis zu 30◦ und rotieren nicht-rotationsharmonisch mit einer Winkelgeschwindigkeit von
0, 3 − 0, 8 · Ω in Rotationsrichtung des Rotors (Boudet et al. 2004, Beard et al. 2017).
Die Teilung des Nierenwirbels korreliert dabei nicht mit der Anzahl von Stützrippen
oder Leit- und Laufschaufeln im angrenzenden Hauptströmungspfad. In numerischen
Strömungssimulationen werden signifikant bessere Vorhersagen experimenteller Daten
hinsichtlich des Durchflussverhaltens der Rad-Seitenräume erzielt, wenn das Rechenge-
biet groß genug gewählt wird, um die Nierenwirbel aufzulösen (Cao et al. 2004).
Nierenwirbel in Deckbandlabyrinthdichtungen eines Stufenlabyrinthes, konnten bislang
nur mittels numerischer Strömungssimulationen von Wein et al. (2017) und Wein et al.
(2018) identifiziert werden. Dabei bildet der Kammerwirbel einen Nierenwirbel mit einer
Periodizität von 12◦ aus und rotiert mit einer Winkelgeschwindigkeit von 0, 76·Ω in Rota-
tionsrichtung des Rotors, dargestellt in Abb. 2.7(a) in Form eines Weg-Zeit-Diagramms
an dem rot gekennzeichneten Punkt in der Kavität. Für Deckbänder mit Durchblick-
labyrinthdichtungen liefert die Studienarbeit von Lettmann et al. (2019) einen ersten
Hinweis auf vergleichbare Strukturen. Eine abschließende Bewertung und Validierung
steht jedoch noch aus.
Nierenwirbel sind damit voraussichtlich die größten kohärenten und instationären Struk-
turen in Labyrinthdichtungen. Da bislang keine Korrelationen zur Abschätzung ihrer
Periodizität bekannt sind, muss diese durch zeitlich aufgelöste Strömungssimulationen
des vollständigen Prüfstandes, d.h. 360◦ in Umfangsrichtung, ermittelt werden. Auf
Basis der zuvor genannten Periodizität und Rotationsgeschwindigkeit der Nierenwir-
bel liegt deren Frequenzbereich zwischen 100 − 2000 Hz, wenn ein Drehzahlbereich
von 3.000 − 10.000min−1 angenommen wird. Die Mechanismen, die zur Entstehung
der Strukturen führen wurden bisher noch nicht identifiziert. Die Theorien zu Insta-
bilitäten in Taylor-Couette-Strömungen können nicht unmittelbar angewendet werden,
da der Strömung in Labyrinthdichtungen zusätzlich zur Scherung in Umfangsrichtung
(Taylor-Couette-Strömung) eine signifikante Axialgeschwindigkeit überlagert ist (Lecka-
gejet). Für reine Taylor-Couette Strömungen, d.h. für die Strömung zwischen zwei gleich-
läufig oder gegenläufig rotierenden Zylindern treten in Abhängigkeit von der Couette-
Reynolds-Zahlen beider Zylinder Recouette,i,o die in Abb. 2.8 gezeigten Strömungszustän-
de auf (Grossmann et al. 2016). Die Couette-Reynolds-Zahl ist dabei definiert mit dem
Radius des inneren und äußeren Zylinders ri,o, deren Abstand ∆r = ro − ri und deren
Kreisfrequenzen Ωi,o

Recouette,i,o =
ri,oΩi,o∆r

ν
. (2.27)
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Abbildung 2.7: (a) Zeitliche Fluktuation des Kammerwirbels und Weg-Zeit Diagramm
der Axialgeschwindigkeit an Punkt 3 in Umfangsrichtung (Wein et al.
2018). (b) Wirbelablösung an den Dichtspitzen eines Stufenlabyrinthes
(Wein et al. 2018).

Im Fall von Deckbandlabyrinthdichtungen ist die Couette-Reynolds-Zahl Recouette,o des
Gehäuses Null, weshalb nach Abb. 2.8 ab einer Reynolds-Zahl Recouette,i = 130 des Deck-
bandes instationäre Strukturen zu beobachten sein sollten. Im Falle des Stufenlabyrin-
thes von Denecke et al. (2004) beträgt diese nach Gl. 2.27 Recouette,i ≈ 45.000, sodass
eine Zuordnung zu Strukturen aus Abb. 2.8 nicht möglich ist. In diesem Fall ist eine
voll turbulente Taylor-Couette Strömung zu erwarten. Allerdings besteht eine visuelle
Ähnlichkeit des in Umfangsrichtung periodischen Nierenwirbels in den Wirbelkammern
aus Wein et al. (2018) zu dem „Wavy-Vortex“ Modus, der auch von Akonur und Lueptow
(2003) beschrieben wird. Daher kann auch nicht ausgeschlossen werden, dass es sich bei
den Nierenwirbeln um eine spezielle Form von Taylor-Couette-Strömungsinstabilitäten
handelt.
Eine deutlich höhere Frequenz haben die von Szymanski et al. (2015) und Wein et al.
(2018) beobachtete periodisch instationäre Wirbelablösung an den Dichtspitzen. Wie
in Abb. 2.7(b) dargestellt, rollt sich die Grenzschicht zwischen abgelöstem Leckagejet
und Kammerwirbel auf und bildet Wirbel aus. Diese werden stromab transportiert und
treffen auf die Druckseite der nächsten Dichtspitze. Die Frequenz der Wirbelablösung
beträgt im Auslegungspunkt des Stufenlabyrinthes 9000 Hz und zeigt eine nicht-lineare
Abhängigkeit von dem Druckabfall über die Dichtspitzen und der Drehzahl des Rotors
(Wein et al. 2018). Die Frequenz der Ablösung ist dabei kein Vielfaches der Frequenz
der Nierenwirbel. Eine Analogie zu diesem beobachteten Phänomen findet sich nur in
Studien zur Überströmung offener Kavitäten, wie sie unter anderem von Rockwell und
Naudascher (1978) untersucht werden. Danach können die Instabilitäten über offenen
Kavitäten in

• fluid-dynamische,

• fluid-resonante und

• fluid-elastische
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Abbildung 2.8: Turbulente Taylor-Couette-Strömungen nach Grossmann et al. (2016)

Oszillationen unterschieden werden. Fluid-dynamische Effekte werden durch Grenzschicht-
instabilitäten zwischen Kammerwirbel und Freistrom hervorgerufen und können durch
Wechselwirkungen mit und Reflexionen an der stromab liegenden Rückwand der Kavität
verstärkt werden. Fluid-resonante Effekte treten vor allem in kompressiblen Strömungen
auf, bei denen die charakteristische Wellenlänge der Störung in der Größenordnung der
akustischen Wellenlänge liegt (Rockwell und Naudascher 1978). Fluid-elastische Effekte
treten nur auf, wenn die Seitenwände der Kavität das Fluid durch Vibrationen anregen.
Nach Rowley et al. (2002) sind fluid-dynamische und fluid-resonante Oszillation Son-
derfälle eines sogenannten „Shear-Layer Mode“ und auf Kelvin-Helmholz-Instabilitäten
in der Grenzschicht zwischen Freistrom und Kammerwirbel zurück zu führen. Dieser
Modus kann durch die Reflexion akustischer Wellen an der Rückwand der Kavität und
einer Verstärkung der Grenzschichtinstabilitäten gekennzeichnet sein. Darüber hinaus
stellen Gharib und Roshko (1986) noch einen „Wake-Mode“ fest, bei dem die Strömung
in der Grenzschicht zwischen Kavität und Freistrom der Kármánschen Wirbelstraße im
Nachlauf hinter einem Zylinder ähnelt. In Abhängigkeit von der axialen Länge der Kavi-
tät, bilden sich unterschiedlich viele Wirbel in der Grenzschicht zwischen Kammerwirbel
und Außenströmung aus. Sie bezeichnen dies als Moden der Kavität und finden einen
funktionalen Zusammenhang zwischen einer charakteristischen Frequenz f der Mode N ,
der axialen Länge der Kavität L und der Freistromgeschwindigkeit UF

N =
fL

UF
(2.28)

Dies gleicht der Definition der Strouhal-Zahl. Oszilliert die Kavität in der ersten Mo-
de (N = 1), bildet sich ein Wirbel in der Grenzschicht zwischen Kammerwirbel und
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Außenströmung aus. Mit zunehmender Länge der Kavität fällt die charakteristische Fre-
quenz. Nach Erreichen einer kritischen Länge fängt die Kavität an, in der zweite Mode
(N = 2) zu oszillieren und es bilden sich zwei Wirbel in der Grenzschicht aus. Rowley
et al. (2002) stellen fest, dass dieser Modus keine Abhängigkeit von der Mach-Zahl zeigt,
weswegen er keinem aeroakustischen Phänomen zugrunde liegen kann. Nach Gharib und
Roshko (1986) startet eine Kavität ab

√
ReδL/δ ≥ 780 im Shear-Layer Mode zu oszil-

lieren. Die Grenzschichtdicken-Reynolds-Zahl Reδ ist dabei mit der Grenzschichtdicke δ
als charakteristisches Längenmaß definiert zu

Reδ =
ρUδ

µ
. (2.29)

Die Transition zwischen Shear-Layer und Wake-Mode passiert bei einem kritischen Ver-
hältnis von L/δ, welcher abhängig von der Mach-Zahl und der Grenzschichtdicken-
Reynolds-Zahl ist (Rowley et al. 2002). Die Untersuchungen zur Überströmung offener
Kavitäten sind allerdings ohne Relativbewegung zwischen der inneren und äußeren Kavi-
tätenwand durchgeführt worden. Die Strömung ist vor dem Überströmen der Kavität voll
angelegt und weist ein laminares Grenzschichtprofil auf. Eine direkte Übertragbarkeit auf
Kavitäten in Labyrinthdichtungen ist daher nicht möglich. Die Druckamplituden, die mit
der Wirbelablösung einhergehen, betragen bei Wein et al. (2018) ±1500 Pa und können
zu einer strukturmechanischen Anregung führen. Ob dies im Vergleich zu turbulenzbe-
dingten Fluktuationen relevant ist, kann aus den URANS-Simulationen in Wein et al.
(2018) nicht bestimmt werden. Hierfür sind LES oder DNS-Simulationen erforderlich.
Aufgrund der zu erwartenden Amplituden erscheint die Entwicklung von Korrelationen
zur Abschätzung der Ablösefrequenz für industrielle Auslegungsketten sinnvoll und soll-
te in zukünftigen Arbeiten studiert werden.
Beide Effekte, sowohl der Nierenwirbel als auch der pulsierende Leckagejet können zu
einer periodisch instationären, strukturmechanischen Anregung des Gehäuses, des Deck-
bandes und der Dichtspitze führen. Diese aeroelastischen Wechselwirkungen zwischen
Fluid und Festkörper werden schon von Erich (1968) berichtet. Sie können zu einer Er-
müdung der Bauteile und zu Bauteilschäden führen (El-Aini et al. 2011). Insbesondere
Effekte, die in Umfangsrichtung variierende Druckfelder in den Kavitäten hervorrufen,
führen zu Flattern der Dichtspitzen (Corral und Vega 2018) und zu einer Anregung der
Eigenfrequenzen des Rotors (di Mare et al. 2010, Szymanski et al. 2015, Cangioli et al.
2019). Diese können z.B. durch Rotorexzentrizitäten hervorgerufen werden. Auch aus
aeroakustischen Gründen ist die Strömung durch Labyrinthdichtungen von Relevanz,
da die instationären Strömungsphänomene zu einer Erhöhung der Geräuschemissionen
von Turbomaschinen führen (Szymanski et al. 2015). So berichten auch Schaedler et al.
(2017) von einer Erhöhung des Schalldruckpegels um 18 dB(A) aufgrund von Nierenwir-
beln in Radseitenräumen. Eine korrekte Vorhersage der Strömung in Labyrinthdichtun-
gen ist also in den Disziplinen der Aerodynamik, Aeroelastik, Aeroakustik und Thermo-
dynamik der Entwicklung von Turbomaschinen von hoher Relevanz.
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3 Numerische Strömungssimulation

Im Rahmen dieser Arbeit werden numerische Strömungssimulationen (engl. Computatio-
nal Fluid Dynamics, kurz CFD) zur Vorhersage von Strömungen in Deckbandlabyrinth-
dichtungen eingesetzt und hinsichtlich möglicher Modellierungsdefizite bewertet. Dazu
werden im folgenden Abschnitt die wesentlichen Grundlagen der eingesetzten Modelle
und Methoden erläutert. Zusätzlich werden die eingesetzten Strömungslöser TRACE
(Turbomachinery Research Aerodynamic Computational Environment) (Kügeler 2004,
Nürnberger 2004) in der Version 9.1, entwickelt vom Deutschen Luft- und Raumfahrtzen-
trum (DLR) und OpenFOAM (Open Source Field Operation and Manipulation) (Weller
et al. 1998) in der Version 1612 vorgestellt.

3.1 Grundgleichungen

Alle Kontinuumsströmungen werden durch die Erhaltungsgleichungen für die Masse,
den Impuls und die Energie des Fluids vollständig und exakt beschrieben (Hirsch 2007).
Fluid-Strömungen werden als Kontinuumsströmung bezeichnet, wenn die Knudsen-Zahl
Kn� 1 ist, d.h. die mittlere freie Weglänge der Moleküle wesentlich kleiner ist, als eine
charakteristische Länge L des betrachteten Strömungsfeldes.
Die Impulserhaltung ist für alle drei Raumrichtungen zu lösen, wodurch sich ein gekop-
peltes, nichtlineares Differentialgleichungssystem mit fünf Gleichungen ergibt. Für eine
detaillierte Herleitung der so genannten Navier-Stokes-Gleichungen (kurz NSG) wird
auf Ferziger und Perić (2008) und Anderson, Jr. (1995) verwiesen. Sie erfolgt unter Zu-
hilfenahme der Kontinuumshypothese, d.h. unter Annahme konstanter Zustandsgrößen
innerhalb von infinitesimal kleinen Kontrollvolumen. Daraus ergibt sich z.B. die differen-
tielle Form der Erhaltungsgleichung der Masse in einem kartesischen Koordinatensystem
mit der Dichte ρ und den drei Geschwindigkeitskomponenten ui = (u, v, w) nach Ferziger
und Perić (2008) zu:

∂ρ

∂t
+
∂ (ρui)

∂xi
= 0. (3.1)

Werden die auf ein infinitesimal kleines Kontrollvolumen angreifenden Kräfte betrachtet,
folgen die differentiellen Erhaltungsgleichungen für den Impuls nach Ferziger und Perić
(2008) zu

∂ (ρui)

∂t
+
∂ (ρuiuj)

∂xj
= ρki +

∂τij
∂xi

. (3.2)

Als Körperkraft ρki tritt in Gl. 3.2 in der Regel nur die Gewichtskraft in Folge des
Gravitationsfeldes gi der Erde auf, d.h. ki = gi. τij ist der Spannungstensor, der aus
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einem Druck- p und einem viskosen Anteil auf Grund der dynamischen Viskosität µ des
Fluids besteht. Er berechnet sich nach

τij = −pδij + µ

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi
− 2

3
δij
∂uk
∂xk

)
︸ ︷︷ ︸

viskoser Anteil

. (3.3)

In Gl. 3.3 bezeichnet δij das Kronecker-Delta, für das δij = 1 falls i = j und δij =
0 falls i 6= j gilt. Bei der Energieerhaltung wird in Abhängigkeit von dem betrachteten
Problem die Erhaltung der inneren Energie e oder die der totalen Energie E = e+ u2

i /2
betrachtet. Für die Erhaltung der inneren Energie ergibt sich nach Anderson, Jr. (1995)
die konservative Form der Differentialgleichung zu

∂ (ρe)

∂t
+
∂ (ρuie)

∂xi
= − ∂qi

∂xi
+
∂τjiui
∂xj

+ ρr (3.4)

und für die totale Energie zu

∂ (ρE)

∂t
+
∂ (ρuiE)

∂xi
= − ∂qi

∂xi
+
∂τjiui
∂xj

+ ρr (3.5)

Der wesentliche Unterschied besteht also in der Berücksichtigung der kinetischen Ener-
gie des Fluids u2

i /2, welche vor allem für inkompressible Flüssigkeiten und für Gase bis
zu einer Mach-Zahl von Ma ≤ 0, 3 vernachlässigt werden kann. In den Gl. 3.4 und 3.5
beschreibt ρr mögliche Wärmequellen und qi Wärmeflüsse. Auch die dynamische Visko-
sität µ ist nicht bekannt. In den Navier-Stokes-Gleichungen gibt es also mehr unbekannte
Größen als Gleichungen. Eine Schließung des Gleichungssystems kann für ideale Gase
mit Hilfe der Zustandsgleichungen für das Fluid erreicht werden. Für ideale Gase gilt
der Zusammenhang

p = ρRsT, (3.6)

wobei die spezifische Gaskonstante Rs = 287 J/kgK und T die Temperatur des Fluids
sind. Wärmequellen in der Energiegleichung werden in dieser Arbeit vernachlässigt, da
sie in den betrachteten experimentellen Arbeiten nicht auftreten. Zusätzlich werden gra-
vitationsbedingte Terme in der Energie- und Impulsgleichung vernachlässigt. Die innere
Energie e ist das Produkt der spezifischen Wärmekapazität bei konstantem Volumen
cv = 717 J/kgK und der Temperatur

e = cvT. (3.7)

Als Wärmefluss tritt vor Allem Wärmeleitung auf, die das Produkt der temperatur- und
stoffabhängigen Wärmeleitfähigkeit λ und dem Temperaturgradienten ist. Die Wärme-
leitfähigkeit kann mit Hilfe der zu

Pr =
νρcp

λ
(3.8)

definierten Prandtl-Zahl Pr approximiert werden, sodass

qi = λ
∂T

∂xi
= µ

cp
Pr

∂T

∂xi
(3.9)
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folgt. Darin ist cp die spezifische Wärmekapazität bei konstantem Druck. Für Luft wer-
den, wie auch in dieser Arbeit, zumeist cp = 1004, 71J/kgK und Pr = 0, 72 angenommen.
Damit ist nur noch die Temperatur- und Stoffabhängige dynamischen Viskosität µ zu
definieren. Nach Sutherland (1893) kann diese für Luft mit

µ = µ0

(
T0 + TS

T + TS

)
T

T0

3/2

(3.10)

bestimmt werden. Für die Referenzwerte in Gl. 3.10 wird T0 = 110 K, TS = 273 K und
µ0 = 1, 7198 · 10−5 Pa·s angenommen. Damit ist das Gleichungssystem geschlossen und
kann nach der Definition von Anfangs- und Randbedingungen gelöst werden.

3.2 Turbulenz

Die Navier-Stokes-Gleichungen beschreiben alle Strömungen exakt und deren vollstän-
dige numerische Lösung wird als direkte numerische Simulation, kurz DNS bezeichnet.
Eine notwendige Bedingung hierfür ist, dass alle Skalen der Strömung räumlich und
zeitlich aufgelöst, d.h. berechnet werden. Der numerische Aufwand und damit der Res-
sourcenbedarf hängt daher neben der Größe des Rechengebietes und dem Spektrum der
zeitlichen Skalen entscheidend vom Zustand der betrachteten Strömung ab. Hierbei wer-
den unter Anderem laminare und turbulente Strömungen unterschieden. In laminaren
Strömungen strömen die Fluidpartikel räumlich und zeitlich wohlgeordnet als sogenannte
Schichtenströmung auf parallelen Bahnen nebeneinander her (Herwig 2006). Der nume-
rische Ressourcenbedarf ist hier vergleichsweise gering. Allerdings sind, insbesondere im
Turbomaschinenbau, die wenigsten Strömungen laminar, sondern turbulent. Der Über-
gang zwischen einer laminaren und turbulenten Strömung wird als Transition bezeichnet
und erfolgt für jedes Problem bei einer charakteristischen Reynolds-Zahl

Re =
UL

ν
. (3.11)

Dabei sind L und U charakteristische Längen- und Geschwindigkeitsmaße, wodurch die
Reynolds-Zahl ein Verhältnis aus dynamischen und viskosen Kräften darstellt (Herwig
2006). Turbulente Strömungen sind nach Fröhlich und von Terzi (2008)

• instationär,

• dreidimensional,

• rotations-behaftet,

• chaotisch,

• dissipativ,

• diffusiv und
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• mehrskalig.

Trotz aller chaotisch wirkenden Strukturen turbulenter Strömungen, sind diese nicht zu-
fällig (Leschziner 2015). Sie sind durch eine Vielzahl von Wirbeln unterschiedlicher Größe
charakterisiert, die miteinander interagieren und Energie austauschen. Die Mehrskalig-
keit turbulenter Strömungen wird besonders im Energiespektrum deutlich, welches die
Energie E der turbulenzbedingten Fluktuationen des Geschwindigkeitsfeldes über deren
Wellenzahl κ aufträgt. Dabei ist κ = 1/λ der Kehrwert der Wellenlänge λ der turbulenten
Strukturen. Ein typisches Energiespektrum mit dem zugehörigen Dissipationsspektrum
einer voll turbulenten Strömung ist in Abb. 3.1 dargestellt. Der Bereich A besteht aus
den größten turbulenten Strukturen mit einer charakteristischen Länge Λ, welche ihre
Energie aus der Hauptströmung beziehen. Bereich A wird daher auch Produktionsbe-
reich genannt. Λ kann dabei so groß wie charakteristischen Abmessungen der Geometrie
des Rechengebietes sein (Pope 2011). Durch Wechselwirkungen mit anderen turbulenten
Strukturen zerfallen die großen Wirbel im Bereich B, dem Inertialbereich, in kleinere
turbulente Strukturen, wodurch deren Wellenlänge abnimmt. Dieser Zerfall ist, wie das
Dissipationsspektrum zeigt, mit einer Wandlung von kinetischer Energie in innere Ener-
gie verbunden. Folglich kommt eine turbulente Strömung zum Erliegen, wenn ihr keine
Energie zugeführt wird (Leschziner 2015). Die Energie bezieht die Turbulenz aus den
Scherschichten der Hauptströmung. Am Ende des Inertialbereiches ist die Dissipation
maximal und die kinetische Energie der turbulenten Fluktuationen wird durch viskose
Effekte vollständig in innere Energie gewandelt. Der Bereich C wird daher auch Dissi-
pationsbereich genannt. Im zeitlichen Mittel erfolgt nur ein Transport von turbulenter
kinetischer Energie von den großen zu den kleinen Skalen. Lokal kann es jedoch tempo-
rär auch zu einem entgegengesetzten Transport, engl. backscatter kommen (Pope 2011).
Integriert man das Energiespektrum über alle Wellenzahlen

k =

∫ κη

κΛ

E (κ) dκ, (3.12)

erhält man die turbulente kinetische Energie k der Strömung. Das Längenmaß η, bei dem
die Dissipation im Mittel stattfindet, hängt nach Pope (2011) näherungsweise linear von
der Reynolds-Zahl der größten Skalen ab

Λ

η
= Re3/4

Λ . (3.13)

Diese ist definiert als
ReΛ =

uΛΛ

ν
(3.14)

und beträgt nach Leschziner (2015) typischerweise 10% der Reynolds-Zahl der Haupt-
strömung. Daher ist die DNS für die meisten industriellen Anwendungen zu teuer bis
unmöglich, da das verwendete Rechengebiet groß genug sein muss, um die großen turbu-
lenten Strukturen Λ zu erfassen. Gleichzeitig muss die räumliche und zeitliche Auflösung
des Rechengebietes fein genug sein, damit auch die kleinsten Skalen η aufgelöst werden.
Durch die erforderliche Netzverfeinerung in alle drei Raumrichtungen steigt der nume-
rische Ressourcenbedarf also mit Re3 (Leschziner 2015).
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Abbildung 3.1: Energie- und Dissipationsspektrum einer turbulenten Strömung nach
Leschziner (2015)

Das in Abb. 3.1 dargestellte Energiespektrum ist ein Beispiel für isotrope Turbulenz,
bei der die Normalkomponenten der turbulenten Fluktuationen in alle Raumrichtungen
identisch sind, d.h. u′u′ = v′v′ = w′w′ . Für die Kreuzkorrelationen des symmetrischen
Tensors gilt u′v′ = u′w′ = v′w′ = 0. Im Falle von freien oder wandnahen Scherschichten
liegt jedoch anisotrope Turbulenz vor und die Kreuzkorrelationen der Geschwindigkeits-
fluktuationen sind ungleich Null. Hieraus resultiert eine besondere Herausforderung für
klassische Modellierungsansätze.
Die Anisotropie einer Strömung kann mit Hilfe des Anisotropietensors bij nach Lumley
und Newman (1977) mit

bij =
u
′
iu
′
j

u
′
iu
′
i

− δij
3

(3.15)

beschrieben werden. Lumley und Newman (1977) führen zusätzlich die zweite II und
dritte III Invariante des Anisotropietensors

II = −bijbji
2

und III =
bijbjkbki

3
(3.16)

ein. Durch die Auswertung der Invarianten für eine Vielzahl von turbulenten Strömun-
gen konnte gezeigt werden, dass diese immer innerhalb eines Dreiecks der sogenannten
Invarianten-Karte nach Lumley und Newman (1977) liegen, dargestellt in Abb. 3.2. Dies
verwenden z.B. Mueller et al. (2016) und charakterisieren auf Basis von DNS einer Nie-
derdruckturbinenkaskade, die turbulenten Strukturen innerhalb der Kaskade. Sie zeigen,
dass im Bereich der Zu- und Abströmung überwiegend isotrope Turbulenz vorliegt, wäh-
rend im Bereich des Profils und in den Grenzschichten verstärkt Anisotropie auftritt.
Eine vollständige Charakterisierung der Turbulenz in Deckbandlabyrinthdichtungen ist
bislang nicht bekannt. Es kann jedoch aufgrund der Vielzahl an freien und wandnahen
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Grenzschichten postuliert werden, dass die Turbulenz zu einem signifikanten Teil ani-
sotrop ist. Die Strömung in Deckbandlabyrinthdichtungen ist durch Ablösungen, durch
positive und negative Druckgradienten und durch Rotation geprägt. Isoliert man den
Einfluss dieser Effekte auf isotrope Turbulenz, lassen sich Erkenntnisse aus früheren
Untersuchungen finden, deren vollständige Diskussion hier nicht möglich ist. Beispiel-
haft wurden allerdings in einer Vielzahl von Arbeiten, wie z.B. von Pope (2011) der
Effekt von Druckgradienten auf turbulente Grenzschichten diskutiert. Nach Harun et al.
(2013) führen Druckgradienten zu einer Scherung des Geschwindigkeitsfeldes und damit
zu einer Produktion von anisotroper Turbulenz, was sie für eine turbulente Grenzschicht
experimentell auch nachweisen konnten. Wird eine turbulente Grenzschicht durch Druck-
gradienten kontinuierlich beschleunigt und hat der Beschleunigungsparameter K nach
Gl. 2.21 Werte von K ≥ 2 ·10−6, kann es sogar zu einer teilweisen Relaminarisierung der
Grenzschicht kommen (Jones und Launder 1972). Ab K ≥ 1 · 10−5 wird der Umschlag
vollständig vollzogen. Eine gute Diskussion zur Modellierung dieses Einflusses mit in-
dustriellen Simulationsansätzen liefern Yang und Tucker (2016).
Im Bereich des rotierenden Deckbandes, welches die Strömung schert und in Umfangs-
richtung beschleunigt, kommt es zu komplexen turbulenten Strukturen ähnlich einer
vollturbulenten Taylor-Couette Strömung. Jacquin et al. (1989) zeigen in einer experi-
mentellen Studie den Einfluss von Rotation auf isotrope homogene Turbulenz. Sie stellen
fest, dass z.B. das Abklingverhalten und die integralen Längenmaße der Turbulenz durch
Rotation signifikant beeinflusst werden. Insbesondere die Korrelation der Fluktuationen
in radialer Richtung zeigen eine hohe Sensitivität in Abhängigkeit von der Rotations-
geschwindigkeit, wodurch die ohne Rotation isotrope Turbulenz unmittelbar anisotrop
wird. Auch das integrale Längenmaß der Radialkomponente nimmt mit der Rotation
deutlich zu. Nach Speziale et al. (1990) ändert sich hierdurch vor Allem das Dissipati-
onsverhalten der Turbulenz, was bereits in unterschiedlichen Turbulenzmodellen z.B. von
Pope (1978) und Bardina et al. (1985) aufgegriffen wurde, um eine verbesserte Vorher-
sage entsprechender Strömungen zu ermöglichen. Folglich darf der Einfluss von Rotation
bei der Modellentwicklung für turbulente Strömungen in Deckbandlabyrinthdichtungen
nicht vernachlässigt werden. Die vorherige Hypothese, dass Turbulenz in Deckbandlaby-
rinthdichtungen stark anisotrop ist, wird durch diese Studien also bekräftigt.
Eine vollständige räumliche und zeitliche Auflösung der beschriebenen Effekte in tur-
bulenten Strömungen ist für die meisten Anwendungen nicht möglich. Insbesondere für
industrielle Anwendungen wird es daher nach Slotnick et al. (2014) auch unter Berück-
sichtigung steigender Rechenressourcen bis weit über das Jahr 2030 hinaus erforderlich
sein, den Einfluss von Turbulenz auf die Strömung ganz oder teilweise zu modellieren.
Zwei dieser Modellierungsansätze werden daher im Verlauf dieser Arbeit hinsichtlich
ihrer Eignung zur Simulation von Deckbandlabyrinthdichtungen bewertet und daher
nachfolgend eingeführt.
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Abbildung 3.2: Mögliche isotrope und anisotrope Formen turbulenter Strömungen nach
Lumley und Newman (1977)

3.3 RANS-Modellierung

Die meisten Ansätze zur Modellierung von Turbulenz basieren auf der Annahme, dass
eine im Mittel stationäre Strömung in einen zeitlichen Mittelwert ui und in eine Schwan-
kungsgröße u′i zerlegt werden kann (Ferziger und Perić 2008). Fügt man diese sogenannte
Reynolds-Mittelung

ui = ui + u
′
i (3.17)

in die Navier-Stokes-Gleichungen ein, erhält man die Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-
Gleichungen, kurz RANS-Gleichungen. Die Strömung in den Spalten von Labyrinthdich-
tungen erreicht i.d.R. Mach-Zahlen oberhalb von 0,3, weswegen kompressible Effekte
nicht vernachlässigt werden dürfen. In diesem Fall wird häufiger eine Favre-Mittelung,
d.h. eine mit der Dichte gewichtete Mittelung durchgeführt, um das Auftreten von Pro-
dukten der Schwankungsgrößen zu vermeiden (Hirsch 2007):

ui = ũi + u
′′
i =

ρui
ρ

+ u
′′
i . (3.18)

Die kompressiblen, Favre-gemittelten RANS-Gleichungen lauten nach Hirsch (2007)

∂ρ

∂t
+
∂ (ρũj)

∂xj
= 0 (3.19)

für die Massenerhaltung,

∂ (ρũi)

∂t
+
∂ (ũjρũi)

∂xj
= − ∂p

∂xi
+
∂τij
∂xj
−
∂ρu

′′
i u
′′
j

∂xj
(3.20)
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für die Impulserhaltung und

∂

∂t

(
ρẼ
)

+
∂

∂xj

(
ũjρ

[
Ẽ + p/ρ

])
=

∂

∂xj

(
τ ijũi + τiju

′′
i

)
−

∂

∂xj

(
qj + cpρu

′′
jT
′′ + ũjρu

′′
i u
′′
j +

1

2
ρu
′′
i u
′′
i u
′′
j

) (3.21)

für die Energieerhaltung. Der Tensor −ρu′′i u
′′
j in der Impuls- und der Energiegleichung,

wird dabei als Reynolds-Spannungstensor bezeichnet. Dieser beinhaltet zusätzliche un-
bekannte Größen, wodurch das Gleichungssystem auch mit den Zustandsgleichungen für
ideale Gase nicht mehr geschlossen ist. Auch die Terme cpρu

′′
jT
′′ , τiju

′′
i und ρu′′i u

′′
i u
′′
j in

der Energiegleichung sind nicht bekannt. Es ist die Aufgabe der Turbulenzmodellierung
diesen Einfluss der Turbulenz auf die zeitlich gemittelte Strömung zu approximieren. Der
Fokus der Modellierer liegt dabei i.d.R. auf dem Reynolds-Spannungstensor −ρu′′i u

′′
j in

der Impulsgleichung (Rumsey 2017). Falls der turbulente Wärmestrom cpρu
′′
jT
′′ nicht

vernachlässigt werden kann, wird nach Rumsey (2017) häufig die Reynolds-Analogie an-
gewendet und dieser mit der turbulenten Prandtl-Zahl Prt ≈ 0, 9 und einer turbulenten
Wirbelviskosität µt nach

cpρu
′′
jT
′′ = −cpµ̃t

Prt

∂T̃

∂xj
(3.22)

approximiert. Die zusätzlichen turbulenten Transportterme in der Energiegleichung wer-
den entweder vernachlässigt oder nach Rumsey (2017) mit

τiju
′′
i − ρu

′′
i u
′′
i u
′′
j =

(
µ̃+

µ̃t
σt

)
∂k

∂xj
(3.23)

modelliert. Darin ist k die turbulente kinetische Energie aus Gl. 3.12, die auch aus den
Schwankungsgrößen der Favre gemittelten RANS-Gleichungen mit

k =
1

2

(
u′′2 + v′′2 + w′′2

)
(3.24)

bestimmt werden kann. µ̃t und σt sind Größen des Turbulenzmodells für den Reynolds-
Spannungstensor −ρu′′i u

′′
j . Für diesen existiert eine Vielzahl von Modellen.

3.3.1 Reynolds-Spannungsmodelle

Für die Reynolds-Spannungen kann nach Abe et al. (2018) eine exakte Transportglei-
chung der Form

Cij = Pij + Πij +Dij − εij (3.25)

hergeleitet werden. Gleichung 3.25 vernachlässigt dabei den Einfluss von Systemrotation
und Gravitation, die vollständige exakte Reynolds-Spannungs-Transportgleichung ist in
Leschziner (2015) gegeben. In Gl. 3.25 ist Cij

Cij =
∂u
′′
i u
′′
j

∂t
+
∂ρu

′′
i u
′′
j · ũk

∂xk
(3.26)
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die zeitliche Änderung und der konvektive Fluss der Reynolds-Spannungen. Pij ist der
Produktionsterm der Reynolds-Spannungen und ist definiert als

Pij = −ρu′′i u
′′
k

∂ũj
∂xk
− ρu′′ju

′′
k

∂ũi
∂xk

. (3.27)

Πij beschreibt die Kopplung des Druckes mit dem Geschwindigkeitsfeld (auch Druck-
scherung genannt), εij die Dissipation und Dij die Diffusion der Reynolds-Spannungen.
Die Größen sind definiert zu

Πij = p

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
− p

(
∂ũi
∂xj

+
∂ũj
∂xi

)
, (3.28)

εij = τik
∂uj
∂xk

+ τjk
∂ui
∂xk
− τik

∂ũj
∂xk
− τjk

∂ũi
∂xk

(3.29)

und
Dij =

∂

∂xk

(
−ρu′′i u

′′
ju
′′
k + u

′′
j τik + u

′′
i τjk − pu

′′
i δjk − pu

′′
j δik

)
. (3.30)

Die exakten Reynolds-Spannungsgleichungen enthalten jedoch wieder zusätzliche un-
bekannte Terme, wodurch das Gleichungssystem nicht geschlossen ist. Eine Schließung
wird in Form von unterschiedlichen Reynolds-Spannungsmodellen für die Druckscherung,
Diffusion und Dissipation erreicht, die hier nicht vorgestellt werden sollen. Eine gute Dis-
kussion mit Verweis auf weiterführende Literatur liefern Ferziger und Perić (2008).
Reynolds-Spannungsmodelle gelten als genauer als die im Folgenden vorgestellten Wir-
belviskositätsmodelle, da sie jeden Eintrag des Reynolds-Spannungstensors explizit be-
rechnen und somit anisotrope Turbulenz abbilden können (Ferziger und Perić 2008,
Leschziner 2015). Sie gelten jedoch auch als numerisch aufwändiger, da mindestens sie-
ben zusätzliche Transportgleichungen gelöst werden müssen. Sie neigen vermehrt zu
numerischen Instabilitäten, wodurch sie für den standardisierten industriellen Einsatz
nur begrenzt geeignet sind (Ferziger und Perić 2008, Leschziner 2015). Dennoch bietet
sich aus der Analyse von Gl. 3.25 die Möglichkeit, Anforderungen für einfachere Turbu-
lenzmodelle abzuleiten. So schlagen Abe et al. (2018) vor, die exakten Terme von Gl.
3.25 aus DNS oder hoch aufgelösten LES zu ermitteln um industrielle Turbulenzmodel-
le zu entwickeln. Hierfür müssen 73 zusätzliche Transportgrößen in den Strömungslöser
implementiert und deren zeitliche Mittelwerte während des Lösungsprozesses berechnet
werden. Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde dies für OpenFOAM umgesetzt und
damit für darauf aufbauende Arbeiten ein Werkzeug zur Entwicklung von Turbulenz-
modellen zur Verfügung gestellt.

3.3.2 Wirbelviskositätsmodelle

Der industrielle Standard sind heute die sogenannten Wirbelviskositätsmodelle, die ge-
genüber den Reynolds-Spannungsmodellen numerisch stabiler und ressourcenschonender
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sind (Slotnick et al. 2014). Der Ansatz aller Wirbelviskositätsmodelle wird auf Boussi-
nesq (1877) zurückgeführt. Boussinesq beschreibt darin die Beobachtung, dass die Wir-
kung von Turbulenz mit der Brownschen Bewegung von Molekülen vergleichbar ist, die
ursächlich für die Viskosität von Fluiden ist (Leschziner 2015). Er formulierte aus dieser
Beobachtung heraus die Annahme, dass der Einfluss von Turbulenz durch eine turbulente
Viskosität µ̃t modelliert werden kann und leitet für kompressible Strömungen

ρu
′′
i u
′′
j = µ̃t

(
∂ũi
∂xj

+
∂ũj
∂xi
− 2

3
δij
∂ũk
∂xk

)
− 2

3
δijρk (3.31)

her. Das Problem, die tensoriellen Reynolds-Spannungen zu modellieren, wird also auf die
Modellierung einer skalaren Größe reduziert. Daraus folgt unmittelbar eine der größten
Einschränkungen von Wirbelviskositätsmodellen auf der Basis von Gl. 3.31. Anisotropie
von Turbulenz, wie sie in allen gescherten Strömungen vorkommt, kann hiermit nicht in
ausreichendem Maße modelliert werden. Gl. 3.31 kann zu nicht physikalischen Reynolds-
Spannungen bei hohen Scherraten führen (Leschziner 2015), weswegen in Spezialfällen
Korrekturfunktionen eingesetzt werden müssen.
Für die Modellierung der Wirbelviskosität existiert eine Vielzahl von Modellen, die nach
der Anzahl zusätzlich zu lösender Differentialgleichungen in Null-, Ein- und Zweiglei-
chungsmodelle kategorisiert werden können. Mit der Anzahl von Gleichungen steigt er-
neut der numerische Aufwand, allerdings auch die Freiheitsgrade für den Modellierer.
Nach Abschn. 2.4 haben sich für die Modellierung von Deckbandlabyrinthdichtungen vor
Allem Zweigleichungsmodelle, genauer k−ε−, k−ω− und k−ω−SST-Turbulenzmodelle
durchgesetzt. Von allen Modellen gibt es durch die stetige Weiterentwicklung modifizierte
Varianten, weswegen nur die in dieser Arbeit verwendeten Versionen vorgestellt werden.
Beim k − ε−Turbulenzmodell berechnet sich die Wirbelviskosität µt nach

µt = Cµρ
k2

ε
(3.32)

aus der turbulenten kinetischen Energie k, der spezifischen turbulenten Dissipation ε und
einer Modellkonstante Cµ = 0, 09. Für k und ε sind unter Vernachlässigung von Auf-
triebskräften die zusätzlichen Transportgleichungen nach Launder und Spalding (1974)

∂ (ρk)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujk) =

∂

∂xj

[(
µ+

µt
σk

)
∂k

∂xj

]
+ Pk − ρε (3.33)

und
∂ (ρε)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujε) =

∂

∂xj

[(
µ+

µt
σε

)
∂ε

∂xj

]
+
ε

k
(Cε1Pk − Cε2ρε) (3.34)

zu lösen. Der Term Pk berücksichtigt darin die Produktion von Turbulenz durch viskose
Kräfte und wird mit

Pk = µt

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
∂ui
∂xj
− 2

3

∂uk
∂xk

(
3µt

∂uk
∂xk

+ ρk

)
(3.35)

modelliert. Die Konstanten sind σk = 1, 0, σε = 1, 3, Cε1 = 1, 44 und Cε2 = 1, 92.
Das k − ε−Turbulenzmodell neigt nach Leschziner (2015) zu einer erhöhten Produkti-
on von turbulenter kinetischer Energie in Staupunkten, in Grenzschichtströmungen und
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in Bereichen hoher Stromlinienkrümmung. Trotz vorhandener Produktionslimiter wie
z.B. von Kato und Launder (1993a), die zusätzlich verwendet werden können, ist es
daher eigentlich nur für die Vorhersage von turbulenten Kernströmungen geeignet. Die
von viskosen Kräften dominierten Grenzschichten können nicht ohne Modellanpassungen
modelliert werden. Insbesondere für die genaue Abbildung der Schleppwirkung des Deck-
bandes auf die Strömung in den Labyrinthdichtungen erscheint dieser Umstand kritisch.
Möglichkeiten, das k − ε−Turbulenzmodell über nichtlineare Dämpfungsfunktionen für
Grenzschichtströmungen zu modifizieren, werden in Leschziner (2015) vorgestellt und
als Low-Reynolds-Number Modifikationen bezeichnet.
Das k − ω−Turbulenzmodell nach Wilcox (1998) wird häufig für die Modellierung von
Strömungen in Niederdruckturbinen mit Deckbändern eingesetzt, weswegen es in dieser
Arbeit das Referenzmodell ist (Mahle und Schmierer 2011, Biester et al. 2013, Kožulović
und Röber 2006). Es berechnet die Wirbelviskosität nach

µt =
ρk

ω
. (3.36)

Nach Wilcox (1988) wird k mit

∂ (ρk)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujk) =

∂

∂xj

[
(µ+ σkµt)

∂k

∂xj

]
+ Pk −Dk (3.37)

und die turbulente Dissipationsrate ω wird mit

∂ (ρω)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujω) =

∂

∂xj

[
(µ+ σωµt)

∂ω

∂xj

]
+ Pω −Dω (3.38)

modelliert. Die Produktionsterme werden darin mit

Pk = τt,ij
∂ui
∂xj

, Pω = α
ω

k
Pk (3.39)

und die Dissipationsterme mit

Dk = β∗ρkω und Dω = βρω2. (3.40)

modelliert. Nach Wilcox (1988) werden die Konstanten σk = 1/2, σω = 1/2, α = 5/9,
β∗ = 9/100 und β = 3/40 verwendet. Das k − ω Modell leistet im Vergleich zum k − ε
Model deutlich bessere Vorhersagen in Grenzschichtströmungen mit Druckgradienten
(Leschziner 2015). Daher ist es für die Profilaerodynamik oder zur Vorhersage von In-
nenströmungen zu bevorzugen und erscheint auch für die Modellierung von Turbulenz in
Kavitäten vorteilhafter. Wie zuvor, führt auch das k − ω Modell zu unrealistisch hohen
Produktionsraten der turbulenten kinetischen Energie. In dieser Arbeit und in Anleh-
nung an Mahle und Schmierer (2011) und Biester et al. (2013) wird daher der Limiter
von Kato und Launder (1993a) eingesetzt. Nach Mahle und Schmierer (2011) wird häu-
fig eine Erweiterung zur Berücksichtigung von Stromlinienkrümmung und Rotation nach
Bardina et al. (1985) eingesetzt.
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Die Strömung in Deckbandlabyrinthdichtungen ist von Ablösungen, Rückströmungen,
positiven und negativen Druckgradienten dominiert. Unter derartigen Bedingungen hat
das k−ω−SST Turbulenzmodell von Menter (1994) signifikant bessere Vorhersagen ge-
leistet als z.B. das k−ω Modell von Wilcox (1988). Dies wurde z.B. für die Überströmung
ebener Platten mit positiven Druckgradienten, was eine Analogie zur Verzögerung in der
Wirbelkammer unter Vernachlässigung der Rotation darstellt, oder für die Vorhersage
des Wiederanlegens nach einer zurück springenden Stufe (Ablösung an den Dichtspitzen
und Einströmung in die Dichtung) gezeigt (Menter 1994). Die Stärken dieses Modells re-
sultieren aus der Kombination der k− ε und k−ω Modelle über eine Übergangsfunktion
F1

F1 = tanh
(
arg4

1

)
, (3.41)

mit der die k-Gleichung multipliziert wird. Das Argument dieser Funktion arg1 ist de-
finiert in Gl. 3.45. Die ε-Gleichung wird zuvor noch auf eine ähnliche Form wie die ω-
Gleichung gebracht und durch algebraische Operationen ergibt sich nach Menter (1994)
für die turbulente kinetische Energie

∂ (ρk)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujk) =

∂

∂xj

[(
µ+

µt
σk3

)
∂k

∂xj

]
+ Pk − β

′
ρkω (3.42)

und für die turbulente Dissipationsrate ω

∂ (ρω)

∂t
+

∂

∂xj
(ρujω) =

∂

∂xj

[(
µ+

µt
σω3

)
∂ω

∂xj

]
+(1− F1) 2ρ

1

σω2ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj
+α3

ω

k
Pk−β3ρω

2.

(3.43)
Darin sind die Konstanten definiert als β ′ = 0, 09, α1 = 5/9, β1 = 0, 075, σk1 = 2,
σω1 = 2, α2 = 0, 44, β2 = 0, 0828, σk2 = 1 und σω2 = 1/0, 856. Um auch den Transport
der turbulenten Schubspannungen in den Grenzschichten zu berücksichtigen wird die
Wirbelviskosität zusätzlich nach der Bradshaw-Annahme mit

µt =
a1ρk

max (a1ω, SF2)
(3.44)

limitiert. Die zugehörigen Übergangsfunktionen lauten

arg1 = min

(
max

( √
k

β ′ωy
,
500ρµ

y2ω

)
,

4ρk

CDkωσω2y2

)
, (3.45)

CDkω = max

(
2ρ

1

σω2ω

∂k

∂xj

∂ω

∂xj
, 1 · 10−10

)
, (3.46)

F2 = tanh
(
arg2

2

)
(3.47)

und

arg2 = max

(
2
√
k

β ′ωy
,
500ρµ

y2ω

)
. (3.48)
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Die Limitierung in Gl. 3.44 hat nach Wein et al. (2017) dazu geführt, dass instationäre
Strömungsphänomene in einem Stufenlabyrinth aufgelöst wurden, während dies durch
eine zu hohe Wirbelviskosität im k − ω Modell nach Wilcox (1988) unterdrückt wurde.
Die drei zuvor genannten Modelle werden aufgrund ihrer häufigen Anwendung und ih-
rer spezifischen Vorteile im Rahmen dieser Arbeit eingesetzt und deren Einfluss auf die
Lösung bewertet. Auf Basis der Literaturstudie kann bereits erwartet werden, dass diese
hoch ist, wobei die Ursachen hierfür noch nicht identifiziert wurden. Die Validierung
erfolgt mittels experimenteller Daten und Large-Eddy-Simulationen. Der zweite Ansatz
hat dabei den Vorteil, dass Messunsicherheiten der Geometrie oder der Zustandsgrö-
ßen nicht zu einer falschen Interpretation der numerischen Ergebnisse führen. Zusätzlich
kann das komplette Strömungsfeld bewertet werden und nicht nur diskrete Messstel-
len und optisch zugängliche Bereiche. Er hat aber auch den Nachteil, rechenintensiv
und aufgrund geringer Erfahrungen in der Anwendung anfällig für Anwendungsfehler zu
sein. Auch für den zweiten Ansatz ist daher eine Validierung über experimentelle Daten
erforderlich.

3.4 Large-Eddy-Simulation

Für akademischen Anwendungen bieten Grobstruktursimulationen, engl. Large-Eddy-
Simulation (kurz LES), einen guten Kompromiss aus numerischem Ressourcenbedarf
und erreichbarer Genauigkeit (Slotnick et al. 2014, Tyacke et al. 2012). Tyacke und Tu-
cker (2014) schreiben der LES eine immer wichtiger werdende Rolle für industrienahe
Anwendungen zu. Während in wenigen Spezialfällen eine Implementierung von LES in
den Auslegungsprozess bereits möglich erscheint, besteht ebenfalls großes Potential in der
Nutzung von LES zur Verbesserung von RANS-Modellen und zur Verbesserung des Ver-
ständnisses von komplexen Strömungen. Dies wird z.B. aus dem in Abe et al. (2018) be-
schriebenen Ansatz ersichtlich, die exakten Reynolds-Spannungs-Transportgleichungen
aus DNS und LES-Daten auszuwerten und zur Modellentwicklung zu nutzen. Die Idee
der LES beruht darauf, die energiereichen turbulenten Skalen des Problems numerisch
aufzulösen und zu berechnen. Die kleinen turbulenten Skalen des Dissipationsbereiches
werden nicht aufgelöst, sondern modelliert. Es erfolgt also eine Zerlegung der Zustands-
größen ξ in eine aufgelöste Grobstruktur ξ̂ und eine nicht-aufgelöste Feinstruktur ξ̇

ξ(xi, t) = ξ̂(xi, t) + ξ̇(xi, t). (3.49)

Da die kleinen dissipativen Skalen der Turbulenz i.d.R. isotrop sind, ist es einfacher,
hierfür geeignete Modelle zu entwickeln (Ferziger und Perić 2008). Die Trennung der
aufgelösten und der modellierten Skalen kann entweder durch eine explizite oder durch
eine implizite Filterung der Navier-Stokes-Gleichungen erreicht werden. Beide Verfahren
führen formal zu einer räumlichen Mittelung der Erhaltungsgleichungen über den Bereich
der Filterweite (Fröhlich und von Terzi 2008).
Bei der expliziten Filterung werden die Grobstrukturgrößen durch die mathematische
Filterung der Zustandsgrößen der Navier-Stokes-Gleichungen ermittelt und ergeben sich
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aus
ξ̂(xi, t) =

∫
Ω

G(xi,∆)ξ(xi, t)dΩ. (3.50)

Als Filterfunktion G können unter anderem Box-, Gauß- oder Fourier-Filter eingesetzt
werden, die eine unterschiedlich scharfe Skalentrennung bewirken (Fröhlich und von Ter-
zi 2008). Für alle Filter muss die Filterweite ∆ vorgegeben werden, die das Grenz-
Längenmaß zwischen aufgelösten und nicht-aufgelösten Skalen definiert. Die gefilterten
kompressiblen Navier-Stokes-Gleichungen lauten nach Vreman et al. (1995) für die Kon-
tinuitätsgleichung

∂ρ̂

∂t
+
∂
(
ρ̂ ˜̂uj

)
∂xj

= 0, (3.51)

für die Impulsgleichung

∂

∂t

(
ρ̂ ˜̂ui

)
+

∂

∂xj

(
ρ̂ ˜̂ui ˜̂uj

)
= − ∂

∂xi
p̂+

∂

∂xj
τ̂ij −

∂

∂xj
ρ̂
(˜̂uiuj − ˜̂ui ˜̂uj

)
︸ ︷︷ ︸
Anteil der Feinstruktur

(3.52)

und für die Erhaltung der totalen Energie

∂

∂t

(
ρ̂Ê
)

+
∂

∂xi

(
˜̂uiρ̂Ê

)
= − ∂

∂xi
p̂− ∂

∂xi
qi+

∂

∂xj

(
τ̂ij ˜̂ui

)
− ∂

∂xi

(
ρ̂Eũi − ρ̂Ê ˜̂ui + p̂ũi − p̂ ˜̂ui

)
︸ ︷︷ ︸

Anteil der Feinstruktur

.

(3.53)
Dabei kennzeichnet die Tilde Favre-gefilterte Zustandsgrößen, die vor der Filterung mit
der Dichte gewichtet werden. Da der Druck-Term aus dem Spannungstensor herausgezo-
gen wurde, repräsentiert τ̂ij nur noch die viskosen Spannungen des gefilterten Geschwin-
digkeitsfeldes

τ̂ij = µ

(
∂ ˜̂ui
∂xj

+
∂ ˜̂uj
∂xi
− 2

3
δij
∂ ˜̂uk
∂xk

)
. (3.54)

Ähnlich der Reynolds-Mittelung entstehen durch die Filterung unbekannte Korrelationen
in der Impulsgleichung und der Energiegleichung, die den Einfluss der nicht-aufgelösten
Skalen auf die aufgelösten Skalen repräsentieren. Diese müssen mit sogenannten Fein-
strukturmodellen (engl. Sub-Grid-Scale models) approximiert werden. Nach Boersma
und Lele (1999) werden die Feinstrukturspannungen τ̂ij,SGS in der Impulsgleichung mit
Hilfe der Boussinesq-Annahme mit

ρ̂
(˜̂uiuj − ˜̂ui ˜̂uj

)
= τ̂ij,SGS = µSGS

(
∂ ˜̂ui
∂xj

+
∂ ˜̂uj
∂xi

)
(3.55)

und die Terme der Energiegleichung mit(
ρ̂Eũi − ρ̂Ê ˜̂ui + p̂ũi − p̂ ˜̂ui

)
= −µSGS

Prt

∂T̂

∂xi
(3.56)
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approximiert. Entsprechend dem Ansatz der Wirbelviskositätsmodelle zur Schließung
der Reynolds gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen, werden die nicht-aufgelösten Fein-
strukturspannungen also durch eine zusätzliche turbulente Viskosität berücksichtigt und
hierdurch das gefilterte Gleichungssystem geschlossen.
Bei der expliziten Filterung ist die Filteroperation in den Lösungsprozess integriert, d.h.
Filter-Typ, Filter-Weite und Diskretisierung können unabhängig voneinander gewählt
werden und die Filterung muss zu jedem Zeitschritt der Simulation durchgeführt wer-
den (Lund 2003). Bei der impliziten Filterung, auch Deardoff-Schumann-Ansatz genannt
(Schumann 1975), werden ebenfalls die zuvor genannten „gefilterten“ Erhaltungsglei-
chungen ergänzt um die Feinstrukturgrößen verwendet. Allerdings ist die Filterung nicht
in den Lösungsprozess implementiert sondern erfolgt nur „implizit“ durch das verwen-
dete Gitter und Diskretisierungsschema. Auch hier werden die Feinstrukturgrößen mit
Gl. 3.55 und Gl. 3.56 approximiert. Die Lösung einer implizit gefilterten LES ist daher
außer im Grenzfall eines unendlich feinen Netzes immer netzabhängig. Der Ansatz folgt
der Annahme, dass die kleinsten auflösbaren Skalen so groß wie die kleinste Gitterweite
ist (Fröhlich und von Terzi 2008). Nach Lund (2003) neigen Diskretisierungsschemata
bei hohen Frequenzen, also Frequenzen im Bereich der dissipativen Skalen, die vom dem
verwendeten Netz gerade noch aufgelöst werden können, zu numerischen Fehlern, die
bei der impliziten Filtern nicht von der Lösung getrennt werden können. Garnier et al.
(2009) spricht daher auch von einer stufenweisen Separation der turbulenten Skalen bei
impliziter Filterung:

• Erfasste und aufgelöste Skalen, die größer als das Netz sind und verlustfrei vom
numerischen Schema abgebildet werden

• Erfasste und nicht-aufgelösten Skalen, die groß genug sind, um vom Netz erfasst
zu werden, aber durch Fehler des numerischen Verfahrens nicht aufgelöst, nicht
produziert oder gedämpft werden. Diese Skalen sind so groß wie das verwendete
Netz

• Nicht erfasste Skalen, kleiner als das verwendete Netz

Bei der expliziten Filterung kann die Filterweite deutlich größer als die Gitterweite ge-
wählt werden, wodurch insbesondere die zweite der zuvor genannten Kategorien nicht in
der Lösung enthalten ist. Dennoch wird, wie auch in OpenFOAM, in den meisten Anwen-
dungen die implizite Filterung verwendet, da sie einfacher zu implementieren und auf-
grund der nicht vorhandenen Filteroperation numerisch effizienter ist (Lund 2003, Fröh-
lich und von Terzi 2008). Formal passt die implizite Filterung gut zur Finite-Volumen-
Methode, da auch hier analog zu Gl. 3.50 eine Integration der Erhaltungsgleichungen
über das Kontrollvolumen erfolgt (Zhiyin 2015).
Nicht zu verwechseln ist die implizite Filterung mit der impliziten Grobstruktursimulati-
on (ILES), bei der weder eine Filterung noch eine Modellierung der Feinstrukturgrößen
erfolgt. Bei der ILES werden alleine die dissipativen Eingenschaften des verwendeten
numerischen Schemas in Verbindung mit der gewählten räumlichen Diskretisierung ein-
gesetzt, um die Dissipation der kleinsten Skalen zu gewährleisten (Fröhlich und von Terzi
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2008). Sie entspricht daher einer direkten numerischen Simulation unter Verwendung ei-
nes zu groben Rechennetzes, um alle turbulenten Skalen aufzulösen.

3.4.1 Feinstrukturmodelle

Für die Modellierung der Feinstrukturanteile einer LES existiert eine Vielzahl von An-
sätzen, worüber Fröhlich und von Terzi (2008) einen guten Überblick liefern. Wie auch
bei den Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen, werden die Feinstrukturanteile
mit Hilfe der Boussinesq-Approximation und einer daraus resultierenden Wirbelviskosi-
tät modelliert, um das Gleichungssystem zu schließen. Für die Ermittlung der Wirbelvis-
kosität können algebraische Ein- und Zweigleichungsmodelle eingesetzt werden (Fröhlich
und von Terzi 2008). Aufgrund der isotropen Eigenschaften der Feinstrukturanteile ist es
jedoch häufig nicht erforderlich, Mehrgleichungsmodelle einzusetzen. Mit der Filterbrei-
te steht bereits ein charakteristisches Längenmaß für das Wirbelviskositätsmodell zur
Verfügung und muss nicht über eine zusätzliche Differentialgleichung berechnet werden
(Sagaut und Lee 2002).

Smagorinsky-Modell

Eines der ersten Feinstrukturmodelle, das die Boussinesq-Approximation nutzt, ist das
Smagorinsky-Modell von Smagorinsky (1963). Hierbei werden die Feinstrukturspannun-
gen τ̂ij,SGS nach

τ̂ij,SGS = −2νSGSŜij (3.57)

aus der Wirbelviskosität der Feinstruktur νSGS und dem Scherratentensor

Ŝij =
1

2

(
∂ûi
∂xj

+
∂ûj
∂xi

)
(3.58)

des gefilterten Geschwindigkeitsfeldes bestimmt. Die Wirbelviskosität der Feinstruktur
folgt nach Smagorinsky (1963) aus

νSGS = (Cs∆)2 |Ŝij|, (3.59)

wobei die Norm des Scherratentensors durch
√

2ŜijŜij gegeben und Cs eine Modellkon-
stante ist. Diese beträgt in OpenFOAM Cs = 0, 094, wobei in der Literatur abhängig
von der Implementierung und dem Anwendungsfall auch Werte bis zu 0, 204 angegeben
werden. Nach Wendling (2007) hat das Smagorinsky-Model vor allem drei Schwächen:

• Es kann den Energietransfer von kleinen zu großen Skalen (Backscatter) nicht
abbilden,

• bei laminaren Strömungen ist die Wirbelviskosität nicht immer gleich Null und

• die Dissipation wird in den meisten Fällen überschätzt.
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Zusätzlich erfordert das Modell eine Dämpfungsfunktion in Wandnähe, da es in Gradien-
tenfeldern per Definition des Scherratentensors (siehe Gl. 3.58) eine turbulente Viskosi-
tät ungleich Null vorgibt, auch in der viskosen Unterschicht. In dieser werden turbulente
Fluktuationen auf Grund von viskosen Effekten jedoch gedämpft, weswegen νSGS = 0 sein
muss. Daher wurden in der Vergangenheit, z.B. von Germano et al. (1991), dynamische
Modelle für die Feinstrukturspannungen erarbeitet. Bei diesen wird die Modellkonstan-
te während der Simulation durch die Einführung eines Testfilters aus den aufgelösten
Grobstrukturen laufend neu berechnet. Hierdurch kann nach Germano et al. (1991) die
Wirbelviskosität lokal negativ und damit der Backscatter-Effekt abgebildet werden. Um
mögliche numerische Instabilitäten zu vermeiden, muss nach Wendling (2007) die ef-
fektive Viskosität über wirbelviskositätslimitierende Funktionen begrenzt werden. Ein
Vorteil der dynamischen Prozedur ist, dass keine Dämpfungsfunktionen in Wandnähe
eingesetzt werden müssen und die Wirbelviskosität in laminaren Strömungen automa-
tisch Null ist (Sagaut und Lee 2002). Ein Nachteil ist der höhere numerische Aufwand
gegenüber algebraischen Modellen.

Wall-Adapting Local Eddy-Viscosity Modell

Ein algebraisches Model, welches nicht von den negativen Eigenschaften des Smagorinsky
Modells betroffen ist, ist das WALE-Modell, engl. Wall-Adapting Local Eddy-Viscosity
Model. Es wurde von Nicoud und Ducros (1999) vorgeschlagen und berechnet die Wir-
belviskosität der Feinstruktur nach

νSGS = (Cw∆)2

(
ŜdijŜ

d
ij

)3/2

(
ŜijŜij

)5/2

+
(
ŜdijŜ

d
ij

)5/4
. (3.60)

Darin ist Ŝdij
Ŝdij =

1

2

(
ĝij

2 + ĝji
2)− 1

3
δij ĝkk

2 (3.61)

der spurfreie Anteil des Geschwindigkeitsgradiententensors ĝij, welcher definiert ist als

ĝij =
∂ûi
∂xj

und ĝij
2 = ĝikĝkj. (3.62)

Gleichung 3.61 kann mit Hilfe der Scherrate und der Vortizität Ω̂ij

Ω̂ij =
1

2

(
∂ûi
∂xj
− ∂ûj
∂xi

)
(3.63)

ausgedrückt werden, sodass

Ŝdij = ŜikŜkj + Ω̂ikΩ̂kj −
1

3
δij

(
ŜmnŜmn − Ω̂mnΩ̂mn

)
(3.64)
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folgt. Im Gegensatz zu dem Smagorinsky-Modell modelliert das WALE-Modell den Ein-
fluss der Feinstrukturspannungen also nicht nur auf Basis der Scherrate des Geschwin-
digkeitsfeldes, sondern zusätzlich auf Basis der Vortizität. Im Falle reiner Scherung ist
ŜdijŜ

d
ij = 0, sodass z.B. in der viskosen Unterschicht keine Feinstrukturviskosität model-

liert wird (Nicoud und Ducros 1999). Daher liefert das Modell ohne Dämpfungsfunk-
tionen oder dynamische Berechnung von Koeffizienten eine gegen Null gehende Wir-
belviskosität an der Wand. Es ist abhängig von der lokalen Scherung und Rotation und
reagiert damit auf alle Einflussgrößen der Dissipation von turbulenter kinetischer Energie
(Fröhlich und von Terzi 2008). Von besonderem Interesse für die Simulation turbulenter
Strömungen in Niederdruckturbinen ist jedoch die Eigenschaft, die laminar-turbulente
Transition auflösen zu können. Auch dies ist darin begründet, dass das Modell im Falle
laminarer Strömungen und reiner Scherung keine Feinstrukturviskosität modelliert und
somit die Ausbildung von transitionellen Strukturen (z.B. Tollmien-Schlichting-Wellen)
zulässt. Da nach Tyacke und Tucker (2014) bei einer wandaufgelösten LES lediglich 10%
der turbulenten kinetischen Energie auf die modellierten Feinstrukturspannungen entfal-
len, wird der Wahl des Feinstrukturmodells in der Regel wenig Bedeutung zugeordnet.
Dies zeigen auch Eastwood et al. (2009) für unterschiedliche turbomaschinennahe An-
wendungen, in denen der Einfluss des Feinstrukturmodells gegenüber anderen Einfluss-
größen vernachlässigbar war. Aufgrund der Möglichkeit, laminar-turbulente Transition
und Wandgrenzschichten ohne Dämpfungsfunktionen numerisch effizient vorhersagen zu
können, wird in dieser Arbeit das WALE-Feinstrukturmodell verwendet.

3.4.2 Anforderungen an die räumliche Diskretisierung

Von entscheidender Bedeutung für die Ergebnisqualität einer LES ist das verwendete
Rechengitter und damit die räumliche Diskretisierung des Rechengebietes. Auch die
Definition des Rechengebietes ist nach Tyacke et al. (2012) relevant, da alle großen
kohärenten Strukturen aufgelöst werden müssen. Um die turbulenten Skalen bis in den
Dissipationsbereich auflösen zu können, muss das Rechengitter entsprechend fein gewählt
werden. Die Größe der Zellen in wandnormaler Richtung, in Strömungsrichtung und
quer zur Strömungsrichtung wird zu Vergleichszwecken häufig in dimensionsloser Form
angegeben. Die Entdimensionierung erfolgt dabei nach Fröhlich und von Terzi (2008)
mit der Wandschubspannungsgeschwindigkeit uτ und der kinematischen Viskosität ν
des Fluids. So wird die Größe der ersten Zelle in wandnormaler Richtung mit

y+ = y
uτ
ν

(3.65)

angegeben, wobei sich die Wandschubspannungsgeschwindigkeit uτ aus der Wandschub-
spannung τw nach

uτ =

√
τw
ρ

(3.66)
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ergibt. Die Wandschubspannung ist durch

τw = µ

(
∂u

∂y

)
y=0

(3.67)

gegeben, wobei u die wandparallele Geschwindigkeitskomponente und y die wandnormale
Richtung ist. Wie auch für wandaufgelöste RANS-Simulationen muss für wandaufgelöste
LES-Simulationen y+ ≤ 1 eingehalten werden und es sollten mindestens zehn Zellen in
der viskosen Unterschicht definiert werden (Lund 2003, Fröhlich und von Terzi 2008,
Tyacke et al. 2012). Für die Zellgröße in Strömungsrichtung ∆x+ und quer dazu ∆z+,
finden sich keine einheitlichen Zielgrößen in der Literatur. Die Größen sind definiert als

∆x+ = ∆x
uτ
ν

und ∆z+ = ∆z
uτ
ν
. (3.68)

Lund (2003) berechnet eine turbulente Kanalströmung bei einer Reynolds-Zahl von
Re = 47100 und verwendet dafür zunächst ein Netz mit einer Auflösung von ∆x+ ≤ 250
und ∆z+ ≤ 40. Aufgrund von Abweichungen zu den Validierungsgrößen erhöht er die
räumliche Auflösung um den Faktor 3, auf ∆x+ ≤ 83 und ∆z+ ≤ 13, und erzielt da-
mit eine gute Vorhersage der Validierungsgrößen. Piomelli und Chasnov (1996) emp-
fehlen eine räumliche Auflösung von ∆x+ ≤ 50...150 und ∆z+ ≤ 10...40, während
von Davidson (2017a) ∆x+ = ∆z+ ≈ 100 angegeben wird. Schlatter (2005) berech-
net mittels LES die laminar-turbulente Transition unter Verwendung eines spektralen
Strömungslösers. Er verwendet hierfür eine räumliche Auflösung zwischen ∆x+ = 36...58
und ∆z+ = 20...29, abhängig von der Reynolds-Zahl. Scillitoe et al. (2018) verwenden
∆x+ ≤ 50 und ∆z+ ≤ 15 in Kombination mit einem Verfahren zweiter Ordnung und
einem FV-Strömungslöser. Die einzig bislang publizierte LES einer Labyrinthdichtung
löst das Rechengebiet mit ∆x+ ≤ 20 und ∆z+ ≤ 60 auf (Tyacke et al. 2012). Nach
Pope (2011) sollte das Verhältnis aus aufgelöster kres zur Summe aus modellierter kmod

und aufgelöster turbulenter kinetischer Energie bei mindestens 80% liegen. Aufgrund
dieser unklaren und inkonsistenten Zielvorgaben muss die erforderliche Netzauflösung in
Studien für jedes Problem und für jeden Strömungslöser individuell erarbeitet werden.
Eine Herausforderung für Labyrinthdichtungen ist, dass es keine klare Hauptströmungs-
richtung im Rechengebiet gibt. In den Dichtspalten und innerhalb des sich ausbilden-
den Leckagejets ist die Hauptströmungsrichtung parallel zur Rotationsachse orientiert.
Im Bereich des rotierenden Deckbandes findet eine Scherung in Umfangsrichtung statt
und die Hauptströmungsrichtung ist orthogonal zur Rotationsachse orientiert. Eine un-
terschiedliche Größe von ∆x+ und ∆z+ erscheint daher nicht sinnvoll. Um den hohen
Ressourcenbedarf der Grenzschichtauflösung zu umgehen, können nach Fröhlich und von
Terzi (2008) auch Wandfunktionen eingesetzt werden. Allerdings ist die Formulierung
von Wandfunktionen für LES deutlich komplexer als für RANS, da nicht nur die korrek-
te Wandschubspannung, sondern auch das richtige Maß an Turbulenz generiert werden
muss, um am Übergang zwischen der Wandgrenzschicht und dem Freistrom eine korrekte
LES sicherzustellen (Fröhlich und von Terzi 2008). Aufgrund dieser Unsicherheiten wer-
den Wandfunktionen in dieser Arbeit nicht verwendet und daher nicht weiter vorgestellt.
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3.5 Diskretisierung der Erhaltungsgleichungen

Die Navier-Stokes-Gleichungen, im Folgenden NSG abgekürzt, können alle Kontinuumss-
trömungen zu jedem Zeitpunkt und an jedem Punkt im Raum exakt beschreiben, da
es sich um kontinuierliche partielle Differentialgleichungen in geschlossener Form han-
delt. Die numerische Lösung von Differentialgleichungen hingegen kann nur an diskreten
Punkten in Raum und Zeit erfolgen, weswegen eine mathematische Diskretisierung der
NSG erforderlich ist (Anderson, Jr. 1995). Für die räumliche Diskretisierung stehen im
wesentlichen die drei Methoden der

• Finite-Differenzen,

• Finite-Volumen und

• Finite-Elemente

zur Verfügung. Die Finite-Elemente-Methode wird bisher nur in speziellen Strömungslö-
sern wie z.B. in SEMTEX, einem spektralen Finite-Elemente Strömungslöser von Black-
burn und Sherwin (2004) oder bei FLEXI, einem Strömungslöser mit dem diskontinuier-
lichen Galerkin-Verfahren von Hindenlang et al. (2012) eingesetzt. Obwohl in Zukunft
ein vermehrter Einsatz dieser Verfahren aufgrund ihrer guten Parallelisierbarkeit und
ihrem geringeren numerischen Ressourcenbedarf bei gleichzeitig hoher erreichbarer Ge-
nauigkeit zu erwarten ist (Hindenlang et al. 2012, Brunet et al. 2018), wird im Folgenden
nicht weiter darauf eingegangen, da sie hier nicht verwendet werden.
Bei der Diskretisierung mit der Finite-Differenzen Methode werden die Ableitungen in
den Differentialgleichungen der NSG durch Differenzengleichungen ersetzt (Laurien und
Oertel 2013). Hierfür stehen Vorwärts-, Rückwärts- und Zentrale-Differenzengleichungen
oder kombinierte Verfahren zur Verfügung. Bei der Wahl der Differenzengleichung muss
vor allem die Physik der zu approximierenden Differentialgleichung berücksichtigt wer-
den. So sollte für die Approximation von Gradienten der diffusiven Flüsse ein zentrales
Differenzenschema gewählt werden, um die Ausbreitung in alle Raumrichtungen abbilden
zu können (Hirsch 2007). Die Differenzenschemata müssen Stabilitätkriterien wie z.B.
Monotonie erfüllen, um bei der Lösung keine nicht-physikalischen Ergebnisse und Oszil-
lationen zu generieren. Die Stützstellen die für die Berechnung der Differenzengleichun-
gen herangezogen werden, werden durch ein vom Anwender vorgegebenes Netz definiert.
Hierbei werden strukturierte und unstrukturierte Netze unterschieden. In kommerziel-
len und auch in den hier verwendeten Strömungslösern werden häufig unstrukturierte
Netze verwendet, da die Netzgenerierung auch für komplexe Rechengebiete einfach zu
automatisieren ist. Die Implementierung der Finite-Differenzen-Methode für unstruktu-
rierte Netze ist jedoch sehr aufwändig, weswegen sie nur in speziellen Anwendungsfällen
angewendet wird. Details zur Finite-Differenzen-Methode finden sich in Anderson, Jr.
(1995), Hirsch (2007) und Ferziger und Perić (2008).
Im Gegensatz zur Finite-Differenzen-Methode wird bei der Finite-Volumen-Methode kei-
ne Lösung an diskreten Stellen des Rechengebietes berechnet, sondern ein Mittelwert
innerhalb von Kontrollvolumen des Rechengebietes. Dafür werden nach Moukalled et al.
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(2015) die NSG über die Kontrollvolumen Ω integriert und anschließend die Volumen-
integrale der Flussterme mit Hilfe des Gauß‘schen Integralsatzes∫

Ω

∂ϕ

∂xi
dΩ =

∮
S

ϕ · n dS (3.69)

in Flächenintegrale über die Flächen S des Kontrollvolumens transformiert. ϕ ist dabei
ein Skalar, der beispielhaft für den Druck, eine Komponente des Geschwindigkeitsvektors
oder die totale Energie eingeführt wurde und n der Normalenvektor auf der Oberfläche
des Kontrollvolumens. Damit ergibt sich für die Massenerhaltung Gl. 3.1

∂

∂t

∫
Ω

ρdΩ +

∮
S

ρui · n dS = 0, (3.70)

für die Impulserhaltung Gl. 3.2

∂

∂t

∫
Ω

ρuidΩ +

∮
S

ρuiui · n dS =

∫
Ω

ρkidΩ +

∮
S

τij · n dS (3.71)

und für die Erhaltung der totalen Energie Gl. 3.5

∂

∂t

∫
Ω

ρEdΩ +

∮
S

ρuiE · n dS = −
∮
S

qi · n dS +

∮
S

τijui · n dS +

∫
Ω

(ρr) dΩ. (3.72)

Folglich werden die NSG in ihrer integralen Form verwendet. Ein Vorteil, der daraus
resultiert und damit ein Vorteil der Finite-Volumen-Methode gegenüber der Finite-
Differenzen-Methode ist die Möglichkeit, auch Diskontinuitäten wie Verdichtungsstöße
schwingungsarm abbilden zu können. Die kann einfach auf beliebigen strukturierten und
unstrukturierten Netzen angewendet werden und sie ist konservativ (Ferziger und Perić
2008). Sie wird daher in den meisten, für industrielle Anwendungen relevanten und auch
in den hier verwendeten Strömungslösern angewendet.
Die Volumenintegrale in den Gl. 3.70 bis Gl. 3.72 werden anschließend mit dem Produkt
aus dem Mittelwert der Transportgröße in der Zelle und mit dem Zellvolumen des Kon-
trollvolumens approximiert. Die Flächenintegrale in den Gl. 3.70, 3.71 und 3.72 werden
nachfolgend durch die Summe der Teilflächenintegrale ersetzt. Für die Massenerhaltung
folgt also am Beispiel eines Kontrollvolumens P mit k Seitenflächen

∂

∂t
ρPVP +

∑
k

∮
Sk

ρui · n dS = 0 (3.73)

wenn ρP die mittlere Dichte in P und VP das Volumen von P sind.
Bis hier sind die NSG und der gewählte Diskretisierungsansatz exakt, allerdings musst
jetzt eine Approximation für die Integrale über die Seitenflächen eingeführt werden, um
eine numerische Lösung zu ermöglichen. Eine verbreitete Möglichkeit ist die Approxi-
mation des Integrals durch das Produkt von Mittelwert und Fläche, d.h.∑

k

∮
Sk

ρuidS ≈
∑
k

ρuiSk. (3.74)
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Die Schwierigkeit besteht nun darin, die Mittelwerte der Transportgrößen an den Sei-
tenflächen zu bestimmen, da diese immer nur für diskrete Punkte innerhalb des Re-
chengebietes bekannt sind. Sowohl TRACE als auch OpenFOAM sind zellenzentrierte
Verfahren, bei denen die Informationen im Zentrum eines Kontrollvolumens berechnet
und gespeichert werden. Es ist also eine Interpolation der Transportgrößen vom Zentrum
der Zellen auf deren Oberflächen erforderlich. Hierfür existiert eine Vielzahl von Mög-
lichkeiten, die entscheidend die Genauigkeit und Stabilität des numerischen Verfahrens
bestimmen (Ferziger und Perić 2008).

3.5.1 TRACE

Für die in TRACE durchgeführten RANS-Simulationen werden die Transportgrößen
der konvektiven Flüsse mit Hilfe eines Upwind-Schemas von zweiter Ordnung auf die
Seitenflächen der Kontrollvolumen interpoliert (Herbst 2013). Diese Interpolation er-
folgt mit Hilfe des MUSCL-Schemas (engl. Monotonic Upwind Scheme for Conservation
Laws), welches von van Leer (1979) eingeführt wurde und das eine lineare Variation der
Transportgrößen innerhalb der Volumina annimmt. Da nach Hirsch (2007) alle Schema-
ta zweiter Ordnung oder höher zu numerischen Instabilitäten wie Oszillationen neigen,
wird ein Limiter von van Albada et al. (1982) verwendet. Wie zuvor bereits erwähnt
wurde, muss das gewählte Schema an den zu approximierenden physikalischen Prozess
angepasst sein. Daher werden die diffusiven Flüsse in TRACE mit Hilfe eines Zentralen-
Differenzen-Verfahrens zweiter Ordnung approximiert (Kügeler 2004). Die Flüsse des
Turbulenzmodells werden mit Hilfe des Quick-Schemas (engl. Quadratic Interpolation
for Convective Kinematics), einem Verfahren mit einer Genauigkeit von dritter Ordnung
nach Hayase et al. (1992) approximiert (Herbst 2013). Zur Stabilisierung und Vermei-
dung von nicht-physikalischen Lösungen wird ein Limiter nach Röber et al. (2006) ein-
gesetzt.

3.5.2 OpenFOAM

Da OpenFOAM nicht ausschließlich zur Lösung von Problemen der Aerodynamik ent-
wickelt wird, existiert eine Vielzahl von Integrations- und Interpolationsmöglichkeiten
für die Flüsse und Gradienten der NSG. Die für das Problem einzusetzenden Schemata
werden in der fvSchemes-Eingabedatei definiert. So kann z.B. mit der Modellierungsop-
tion Gauss linear in OpenFOAM, mittels Gauß Theorem das Volumenintegral skalarer
Gradienten in ein Flächenintegral überführt und mittels linearer Interpolation und ei-
ner Genauigkeit zweiter Ordnung (Zentrale-Differenzen-Verfahren) die Transportgrößen
auf den Seitenflächen des Kontrollvolumens bestimmt werden. Limitierende-Funktionen
können im Falle von numerischen Instabilitäten mittels cellLimited Gauss linear φ und
0 ≤ φ ≤ 1 eingeführt werden (Moukalled et al. 2015). Die diffusiven Flüsse werden, wie in
TRACE, mit Gauss linear, d.h. mit einem Zentrale-Differenzen-Verfahren approximiert.
Auf Limitierende-Funktionen wird verzichtet. Die konvektiven Flüsse jeder einzelnen
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Transportgröße können mit einem individuellen Verfahren approximiert werden. So wird
z.B. für das Geschwindigkeitsfeld mit der Modellierungsoption div(phi,U) Gauss LUST
grad(U) in OpenFOAM eine Kombination von 75% Zentrale-Differenzen-Verfahren und
25% linear Upwind, d.h. Vorwärts-Differenzen-Verfahren zweiter Ordnung angewendet.
Dieses Schema bietet einen guten Kompromiss aus numerischer Stabilität und Genau-
igkeit. Der Einfluss auf die Lösung wird im Rahmen der Arbeit bewertet. Alle anderen
konvektiven Flüsse werden mit einem Zentrale-Differenzen-Verfahren diskretisiert, d.h.
mit Gauss linear. Auch hier können Limiter definiert werden, falls die Lösung zu nume-
rischen Instabilitäten neigt.
Im Rahmen dieser Arbeit wird der dichtebasierte Strömungslöser rhoPimpleFoam in
der Version 1612+ eingesetzt. In der publizierten Version arbeitet dieser jedoch mit ei-
ner vereinfachten Form der Energiegleichung, bei der der Wärmestrom durch viskose
Effekte vernachlässigt wird. Um auch den viskositätsbedingten Energieeintrag der Ro-
torscheibe in das Fluid abbilden zu können, musste der zugehörigen Term τ̂ij ˜̂ui in der
Energiegleichung ergänzt werden. Die Implementierung erfolgte über einen Quellterm;
der verwendete Quellcode ist im Anhang gegeben.
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4 Testfälle zur Validierung der
numerischen Modelle

Aus den vorangegangen Abschnitten wird deutlich, dass ein numerisches Modell für
Grobstruktursimulationen folgenden Ansprüchen genügen muss:

1. Das Rechengebiet muss ausreichend groß gewählt werden, sodass alle turbulenten
Skalen aufgelöst werden.

2. Das Rechengebiet muss ausreichend groß gewählt werden, sodass alle relevanten
kohärenten Strukturen aufgelöst werden.

3. Die räumliche Diskretisierung des Rechengebietes muss ausreichend fein gewählt
werden, sodass alle energiereichen und anisotropen turbulenten Strukturen von
dem diskretisierten mathematischen Modell aufgelöst werden.

4. Das verwendete mathematische Diskretisierungsschema muss räumlich und zeitlich
stabil sein.

Die Definition und Validierung eines solchen numerischen Modells für die Simulation
von Deckbandlabyrinthdichtungen ist a Priori nicht möglich und erfolgt daher mit Hilfe
der nachfolgend beschriebenen Testfälle.

4.1 Rotierender Labyrinthprüfstand

Um die Auslegungsfähigkeit von industriell genutzten numerischen Verfahren für die Vor-
hersage von Deckbandlabyrinthdichtungen zu bewerten, wurde ein Prüfstand ausgelegt,
der diese ohne einen angrenzenden Hauptströmungspfad, d.h. ohne ein Schaufelgitter,
abbildet. Letzteres führte zu einer komplexen Interaktion zwischen Kavität und Haupt-
strom, welche Gegenstand einer Vielzahl von Studien ist und die Anforderungen an das
numerische Modell signifikant erhöht. Die aerodynamische Auslegung des Prüfstandes
orientiert sich jedoch an den mittleren Strömungsbedingungen im Bereich des Deck-
bandes einer 1.5-stufigen Niederdruckturbine, wie in Henke et al. (2016) beschrieben.
Hierdurch wird eine Übertragbarkeit der Erkenntnisse auf reale Maschinen gesichert. Es
werden neben der Rotation des Deckbandes auch die Drallkomponente der Strömung aus
der Abströmung des ersten Stators abgebildet und der Prüfstand kann mit dem gleichen
Druckverhältnis betrieben werden, wie es im Rotor der 1.5-stufigen Niederdruckturbine
abgebaut wird. Die geometrischen Details der Dichtung und des Deckbandes aus Abb.
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Abbildung 4.1: Schematische Darstellung des rotierenden Labyrinthprüfstandes nach
Kluge et al. (2019) und Definition der geometrischen Abmessungen des
RLP.

4.1 wurden im Maßstab 1:1 von der 1.5-stufigen Niederdruckturbine übernommen. Die
Krümmung ξ im Spalt zwischen Deckband und Außengehäuse lässt sich mit dem Quo-
tienten der Radien ri,o ausdrücken

ξ =
ri
ro

(4.1)

und beträgt 0,98. Sie ist damit so groß wie in klassischen Experimenten zu Taylor-
Couette-Strömungen (Davide und Maurizio 2008). Aufgrund der abgebildeten Rotation
des Deckbandes wird der Prüfstand als rotierender Labyrinthprüfstand, kurz RLP be-
zeichnet. Der Drall wird der Strömung in einer Spirale aufgeprägt, wodurch der Strö-
mungswinkel in Umfangsrichtung unabhängig von dem Stufendruckverhältnis des RLP
ist. Für den Auslegungspunkt wird am Eintritt in die Messstrecke ein Drallverhältniss
Kθ von

Kθ =
Uθ
Uθ,i

= 0, 08 (4.2)

erreicht, definiert mit der Umfangsgeschwindigkeit Uθ der Strömung in der Eintrittsmes-
sebene (ME2.11. vergl. Abb. 4.1) und der Umfangsgeschwindigkeit Uθ,i des Deckbandes.
Um einen homogenen Gegendruck und damit eine in Umfangsrichtung homogene Strö-
mung im Prüfstand zu erzeugen, wurde am Austritt ebenfalls eine Spirale vorgesehen,
welche die Strömung sammelt und tangential ableitet.
Der Rotor wird nicht aerodynamisch, sondern durch einen Servomotor angetrieben. Auf-
grund der hohen Umfangsgeschwindigkeit des Deckbandes wird das Fluid im Bereich des
Deckbandes durch viskose Effekte in Umfangsrichtung beschleunigt und es kommt zu ei-
nem Anstieg der Totaltemperatur. Der Ventilations-Koeffizient σ

σ =
2cp∆Ttot
U2
θ,i

(4.3)

ist ein Maß für den Energieeintrag in das Fluid und beträgt σ = 0, 55. Der Antriebss-
trang erreicht eine Drehzahlstabilität von ±5 Umdrehungen pro Minute. Das Verhältnis
der Taylor-Zahl zur axialen Reynolds-Zahl ist Ta/Reax = 1, 36 ≥ 0, 2, weshalb nach
Waschka et al. (1990) die Rotation des Deckbandes nicht vernachlässigt werden darf.
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Die Couette-Reynolds-Zahl beträgt im Auslegungspunkt Recouette,i = 77.000, weswegen
unter der Voraussetzung einer Übertragbarkeit von Abb. 2.8 keine großskaligen, ko-
härenten Strukturen in Umfangsrichtung sondern eine voll turbulente Taylor-Couette
Strömung zu erwarten ist.
Tabelle 4.1 fasst die dimensionslosen Kenngrößen des RLP im Auslegungspunkt zusam-
men und stellt diese dem Stufenlabyrinth von Denecke et al. (2004) gegenüber. Beide
Prüfstände haben ähnliche Betriebsparameter wie Deckbandlabyrinthdichtungen in Nie-
derdruckturbinen von Flugtriebwerken. Allerdings sind sie im RLP aufgrund des höhe-
ren Totaldruckverhältnisses, der höheren Reynolds-Zahlen und der geringeren Spaltmaße
näher an den Betriebsparametern von modernen und zukünftigen Niederdruckturbinen.
Abb. 4.2 zeigt neben dem Auslegungspunkt die zusätzlich erreichbaren Betriebspunkte
in einem Dichtungskennfeld. Die Reduktion des Durchflusskoeffizienten ist eine Folge
der fliehkraftbedingten Dehnung des Rotors und damit der Reduktion des Spaltquer-
schnittes. Dieser Effekt wird nach Kluge et al. (2019) in den numerischen Modellen
berücksichtigt.

Instrumentierung und Genauigkeit

Das Kontrollvolumen für die experimentellen Analysen entspricht dem Rechengebiet
der numerischen Strömungssimulationen und erstreckt sich von der Eintrittsmessebene
ME2.11 bis zur Austrittsmessebene ME2.12 in Abb. 4.1. Das Instrumentierungskonzept
ist schematisch dargestellt in Abb. 4.3. Beide Messebenen ME2.11 und ME2.12 sind
in Umfangsrichtung mit jeweils drei Totaldruck- und Totaltemperatur-Kammsonden in-
strumentiert. Diese können gegeneinander vertauscht werden, sodass sich eine räumliche
Auflösung von 60◦ für die Totaldruck- und Totaltemperaturprofile ergibt. Die absolute
Messunsicherheit für die totalen und statischen Drücke und die Temperaturen beträgt
±60 Pa bzw. ±0, 6 K. Wie Kluge et al. (2019) zeigen, ist die Einlaufstrecke ausreichend
lang gewählt worden, sodass der Zungennachlauf der Spirale im Rahmen der Messun-
sicherheit vernachlässigt werden kann. Gleiches konnte für das Potentialfeld der Zunge
in der Austrittsspirale experimentell nachgewiesen werden. In Folge dessen können ho-
mogene Randbedingungen in Umfangsrichtung angenommen und das Rechengebiet für
stationäre RANS-Simulationen kann auf einen kleinen Umfangssektor beschränkt wer-
den.
Zur Validierung von numerischen Strömungssimulationen steht als integraler Parameter
der Leckagemassenstrom zur Verfügung. Dieser wird mittels thermischer Durchfluss-
messung und einer absoluten Messunsicherheit von ±5 g/s gemessen. Hieraus kann der
Durchflusskoeffizient CD mit einer Messunsicherheit von ±0, 01 bestimmt werden (Kluge
et al. 2019). Für die Validierung von lokalen Vorhersagen stehen nach Abb. 4.3 stati-
sche Drücke in den Kavitäten der Labyrinthdichtung zur Verfügung. Dabei werden die
Messebenen der Eintrittskavität mit K1.i, die der Wirbelkammer mit K2.i und die der
Austrittskavität mit K3.i bezeichnet. Der statische Druckabbau über die Dichtspitzen
der Deckbandlabyrinthdichtung kann damit an insgesamt neun axialen Positionen mit
einer absoluten Messunsicherheit von jeweils ±60 Pa bewertet werden. Zur Validierung
von instationären Strömungssimulationen sind in der Eintrittskavität K1.1 und in der
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Abbildung 4.2: Dichtungskennfeld des RLP nach Kluge et al. (2019)
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Abbildung 4.3: Instrumentierungskonzept des RLP. In den grün dargestellten Ebenen
ermöglichen wandbündig eingebaute Fenster PIV- und PTV-Messungen.

Austrittskavität K3.3 Kulite Drucksensoren des Typs XCE-093 eingebaut. Diese messen
die Fluktuationen des statischen Wanddruckes über 100 Umdrehungen des Rotors mit
einer Frequenz von 200 kHz und einer absoluten Messunsicherheit von ±40 Pa. Durch die
vier, an den Umfangspositionen 0◦, 7, 5◦, 15◦ und 35◦ verteilten Kulites können mögli-
che instationäre Effekte und deren Periodizität in Umfangsrichtung identifiziert werden.
So zeigen Lettmann et al. (2019) die Präsenz von periodisch instationären Fluktuatio-
nen in der Austrittskavität, die auf kohärente instationäre Phänomene zurückzuführen
sind. Diese sind nicht rotationsharmonisch und erscheinen in einem Frequenzband von
600-1000 Hz. Es besteht also eine Ähnlichkeit zu den von Beard et al. (2017) berichte-
ten Effekten. Die Analyse der Messdaten ist Gegenstand laufender Untersuchungen. Die
Amplitude der Fluktuationen ist jedoch klein gegenüber der Messunsicherheit, weswe-
gen kein signifikanter Einfluss der Strukturen auf die zeitlich gemittelte Strömung in der
Kavität erwartet wird.
Eine wichtige Kenngröße des Versuchs ist der Radialspalt c zwischen den Dichtspitzen
des Labyrinthes und dem Außengehäuse. Aufgrund der Größe des Spalts von c ≤ 1mm
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Tabelle 4.1: Dimensionslose Kenngrößen und Auslegungsdaten des RLP und des Stufen-
labyrinthes von Denecke et al. (2005)

RLP Denecke et al. (2005)
Axiale Reynolds-Zahl Reax 17100 10000
Umfangs Reynolds-Zahl Reθ 3410000 2730000
Couette-Reynolds-Zahl Recouette,i 77000 45600
Taylor-Zahl Ta 23300 11900
Krümmung ξ 0,977 0,98
Beschleunigungsparameter im Spalt K 0,00003 0,00002
Drallverhältnis Kθ 0,08 0,3
Spalt-Höhenverhältnis c

h 0,19 0,3
Spalt-Längenverhältnis c

L 0,06 0,16
Drehzahl N in min−1 7000 6000
Totaldruckverhältnis πtot 1,28 1,04
Dichtungsbeiwert CD 0,572 0,56
Ventilationskoeffizient σ 0,55 0,82

bewirken Messunsicherheiten und Fertigungstoleranzen der Geometrie einen erhöhten
Fehler im Sinne einer messbaren Änderung der zur Verfügung stehenden Validierungs-
größen (Kluge et al. 2019). Bedingt durch thermische und dynamische Lasten kommt
es zu einer Änderung des Spalts im Betrieb, die nicht vernachlässigt werden darf. Da
eine Messung des Radialspalts im Betrieb zum Zeitpunkt der Versuchsdurchführung
nicht möglich war, wurden der Rotor und das Gehäuse mittels Weißlichtinterferometrie
vermessen, um den Spalt im Ruhezustand zu ermitteln. Ausgehend vom sogenannten
Kaltspalt, wurde mittels Finite-Elemente Simulation unter Berücksichtigung der ther-
mischen und aerodynamischen Lasten und der Rotation des Deckbandes der Betriebss-
palt ermittelt. Auf diese Weise ist der Betriebsspalt nach Kluge et al. (2019) mit einer
Unsicherheit von ±2% bekannt. Mittels numerischer Strömungssimulationen wurde von
Kluge et al. (2019) festgestellt, dass die genannte Unsicherheit des Spalts zu einer abso-
luten Variation des Durchflusskoeffizienten von ±0, 01 führt. Die statischen Wanddrücke
in der Wirbelkammer unterliegen einer Unsicherheit von ±1000Pa. Nach Kluge et al.
(2019) wird diese Unsicherheit dem numerischen Modell zugeschrieben und im Verlauf
dieser Arbeit als Fehlerbalken berücksichtigt.
Eine Besonderheit des Prüfstandes ist es, dass durch optische Zugänge in der Eintritts-
und Austrittskavität flächige Messungen des Geschwindigkeitsfeldes möglich sind. Die er-
reichbaren Ebenen sind in Abb. 4.3 dargestellt und grün gekennzeichnet. Hierfür wurden
in Zusammenarbeit mit dem Institut für Strömungsmechanik und Aerodynamik der Uni-
versität der Bundeswehr in München dreidimensionale Particle Image Velocimetry, kurz
3D-PIV und dreidimensionale Particle Tracking Velocimetry, kurz 3D-PTV Messungen
durchgeführt. Als Partikel wurden der Strömung DEHS-Tropfen mit einer mittleren Grö-
ße von 1µm global injiziert. Es wird angenommen, dass diese der Strömung ohne Schlupf
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folgen (Hain et al. 2019). Das 95%-Konfidenzintervall für die drei Geschwindigkeitskom-
ponenten beträgt ±1, 97% des Messwertes. Aus den 3D-PIV- und 3D-PTV-Messungen
können die turbulenzbedingten Geschwindigkeitsfluktuationen ermittelt werden, die eine
wichtige Validierungsgröße für turbulenzauflösende Strömungssimulationen sind.

4.2 Taylor-Couette Strömung

Der numerische Ressourcenbedarf für Large-Eddy Simulationen ganzer Prüfstände ist zu
hoch, um alle Sensitivitäten an dem vollständigen Modell zu untersuchen. Selbst bei der
Nutzung von Rechenzentren zur Parallelisierung der Simulationen auf mehrere tausend
CPU’s ist es daher erforderlich, Sensitivitätsstudien anhand von vereinfachten Testfällen
durchzuführen. Eine Besonderheit von Deckbandlabyrinthdichtungen, die sich als rele-
vant für die Anforderungen an das numerische Modell erwiesen hat, ist die Rotation des
Deckbandes und damit die Scherung und Beschleunigung der Strömung in Umfangsrich-
tung. Der Geschwindigkeitsgradient der Strömung der sich hierbei einstellt, erfordert
eine hohe räumliche Diskretisierung, deren Grenzwerte bislang nicht bekannt sind. Ähn-
lich hohe Geschwindigkeitsgradienten in Folge einer Scherung des Fluids finden sich in
Taylor-Couette Strömungen, also der Strömung zwischen zwei koaxialen Zylindern bei
der mindestens ein Zylinder rotiert. In Abb. 4.4 ist ein typischer Versuchsaufbau darge-
stellt, bei dem der innere Zylinder, wie das Deckband, rotiert.
Nach Gl. 2.27 berechnen Davide und Maurizio (2008) mittels direkter numerischer Simu-
lation eine Taylor-Couette Strömung bei einer Couette-Reynolds-Zahl von Recouette,i =
10.500 und mit einer Krümmung von ξ = 0, 882. Bei derart hohen Reynolds-Zahlen ist
die Taylor-Couette Strömung vollständig turbulent und eine Zuordnung zu großskali-
gen kohärenten Strukturen nach Abb. 2.8 nicht möglich. Die Betriebsbedingungen und
geometrischen Parameter sind allerdings ähnlich denen RLP (Recouette,i = 77.000 und
ξ = 0, 977). Dieser Testfall ist daher dazu geeignet, um numerische Sensitivitäten wie
räumliche-, zeitliche- und mathematische Diskretisierung in Bezug auf die Vorhersa-

Abbildung 4.4: Koaxiale Zylinder mit Rotation des inneren Zylinders in denen sich eine
Taylor-Couette Strömung ausbildet (Davide und Maurizio 2008).
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ge der Schleppwirkung des Deckbandes ressourceneffizient zu untersuchen. Davide und
Maurizio (2008) publizieren dafür sowohl die zeitlich gemittelte Umfangsgeschwindigkeit
im Spalt als auch die Reynolds-Spannungen, wodurch eine Validierung der Impulsüber-
tragung am Deckband mittels LES und der implementierten Wandrandbedingungen in
OpenFOAM möglich wird.

4.3 Generische Testfälle

Für den RLP wurden Hinweise auf Strukturen mit einer Periodizität von 15 − 24◦ in
Umfangsrichtung experimentell nachgewiesen (Lettmann et al. 2019). Diese treten in
einem Frequenzband zwischen der fünften und neunten Erregerordnung auf, sind nicht
rotationsharmonisch und fallen nicht mit den dominanten Frequenzen der mechanischen
Schwingungen des Prüfstandes oder den Eigenfrequenzen der Sensoren zusammen (Lett-
mann et al. 2019). Da diese Effekte nur in der Austrittskavität nachgewiesen werden
konnten, muss deren Quelle in der Wirbelkammer, der Austrittskavität oder der Spalt-
durchströmung liegen. Die mit den Strukturen einhergehenden Fluktuationen des sta-
tischen Druckes betragen maximal ±24 Pa, was im Rahmen der Messunsicherheit der
eingesetzten Sensoren liegt. Es wird daher kein signifikanter Einfluss auf die mittleren
Geschwindigkeitsfelder in der Labyrinthdichtung erwartet. Um diese Annahme zu prü-
fen werden im Rahmen einer Sensitivitätsstudie zwei Ausschnitte des RLP als generische
Testfälle verwendet und durch eine sukzessive Vergrößerung des Rechengebietes von 1◦

auf 5◦, 10◦ und 15◦ in Umfangsrichtung, die erforderliche Mindestgröße ermittelt. Als
Testfälle werden die in Abb. 4.5(a) dargestellte Wirbelkammer und die in Abb. 4.5(b)
dargestellte Austrittskavität eingesetzt. In Wein et al. (2020) wurde gezeigt, dass die
relevanten Wirbelsysteme und die Gehäusedruckverteilung auch bei isolierter Betrach-
tung der Wirbelkammer und der Austrittskavität entsprechend der realen Strömung im
RLP wiedergegeben werden können. Eine Reduktion des numerischen Modells für die
zuvor genannten Sensitivitätsstudien ist daher möglich. Die Randbedingungen wurden
aus RANS-Simulationen des RLP extrahiert und an den Grenzen der Detailmodelle
unter Vernachlässigung möglicher Rückströmungen vorgegeben. Ein exakter Vergleich
zwischen dem vollständigen numerischen Modell des RLP und den Detailmodellen ist

(a) (b)

Abbildung 4.5: (a) Generischer Testfall der Wirbelkammer des RLP und (b) Generischer
Testfall der Austrittskavität des RLP
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daher nicht möglich. Die Dichtungsbeiwerte und Reynolds-Zahlen entsprechen dem Aus-
legungspunkt des RLP, sodass die gleichen turbulenten Längenmaße und Intensitäten
erwartet werden können.
Für die Betrachtung der Wirbelkammer wird der Austritt des Rechengebietes auf die
zweite Drosselstelle des RLP gelegt und diese axial verlängert. Dies gewährleistet eine
nicht abgelöste Strömung am Austritt und vermeidet numerische Instabilitäten. Der Ein-
tritt liegt vor der ersten Drosselstelle. Bei der Austrittskavität liegt der Eintritt vor der
zweiten Drosselstelle und der Austritt am Eintritt in den Diffusor. Der Rad-Seitenraum
unterhalb der Austrittskavität wird vernachlässigt.
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Um die Defizite der verfügbaren RANS-Modelle zu identifizieren, werden zunächst die
verfügbaren Modelle für den Einsatz im RLP erprobt. Dafür wurde ein 1◦-Segment des
RLP von der Eintrittsmessebene ME2.11 bis zur Austrittsmessebene ME2.12, vergl.
Abb. 4.1, verwendet und in TRACE simuliert. Die räumliche Diskretisierung entspricht
der von Kluge et al. (2019). Die Grenzschichten werden also vollständig aufgelöst und
nicht durch Wandfunktionen modelliert. Als Randbedingungen werden am Eintritt der
Totaldruck und die Totaltemperatur aus den Messwerten der Kammsonden, sowie ein
Turbulenzgrad von 4% aus Hitzdrahtmessungen vorgegeben. Das turbulente Längenmaß
beträgt 0,3 mm. Am Austritt wird der Mittelwert der statischen Drücke an Gehäuse und
Nabe unter der Annahme eines radialen Gleichgewichtes im Mittenschnitt vorgegeben.
Die eingesetzten numerischen Schemata wurden bereits in Abschn. 3.5.1 definiert. Neben
den in Abschn. 3 bereits vorgestellten Basis-Modellen zur Modellierung von Turbulenz,
d.h. dem k − ω-Modell von Wilcox (1998) und dem Shear Stress Transport (SST) nach
Menter (1994) werden in dieser Arbeit zusätzlich Modellerweiterungen erprobt, die für
die Simulation von Niederdruckturbinen mit Deckbandlabyrinthdichtungen häufig ein-
gesetzt werden. Dazu gehören die Modellkorrekturen zur Berücksichtigung von Stromli-
nienkrümmung von Bardina et al. (1985) (im Folgenden Bardina-Erweiterung genannt)
und zur Limitierung der zu hohen Produktion von turbulenter kinetischer Energie in
Staupunkten von Kato und Launder (1993a) (im Folgenden Kato-Launder-Erweiterung
genannt). Die Produktion von turbulenter kinetischer Energie k ist proportional zum
Quadrat der Scherrate SS, welche definiert ist als

Sij =
1

2

(
∂ui
∂xj

+
∂uj
∂xi

)
. (5.1)

Dies führt nach Kato und Launder (1993a) zu einer Überproduktion von k und damit der
Wirbelviskosität µt. Zur Korrektur wird das Quadrat der Scherrate durch das Produkt
aus Scherrate und Vortizität ersetzt. Die Vortizität Ω ist durch

Ωij =
1

2

(
∂ui
∂xj
− ∂uj
∂xi

)
. (5.2)

gegeben. Da eine starke Beschleunigung in den Dichtspalten und eine hohe Verzögerung
in der Wirbelkammer vorliegen, ist ein Einfluss der Modellkorrektur im Bereich des
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Leckagejets zu erwarten. Nach Hellsten (1998) haben Rotation und Stromlinienkrüm-
mung einen Einfluss auf das Abklingen von isotroper Turbulenz, was von klassischen
Wirbelviskositätsmodellen nicht ausreichend abgebildet werden kann. Zur Korrektur
schlagen Bardina et al. (1985) einen zusätzlichen Destruktionsterm in der Transport-
gleichung von ω nach

∂ρω

∂t
= −c2ρωΩ (5.3)

vor. In GL. 5.3 ist c2 eine Kalibrierkonstante. In Gegenwart von Rotation und Stromlini-
enkrümmung wird die Wirbelviskosität also erhöht, was insbesondere in den großskaligen
Rezirkulationsgebieten einen Einfluss auf die Lösung hat.

5.1 Vorhersage des Dichtungsbeiwertes

Wie Abb. 5.1(a) zeigt, ist die Vorhersage des Dichtungsbeiwertes in hohem Maße ab-
hängig von der Wahl des Turbulenzmodells. Modellkombinationen auf Basis des k −
ω−Modells leisten im Rahmen der Messunsicherheit der integralen Bewertungsgrößen
wie dem Dichtungsbeiwert und im Rahmen der geometrischen Unsicherheit des nume-
rischen Modells eine gute Vorhersage der Dichtwirkung. Im Gegensatz dazu führen die
Kombinationen auf Basis des SST−Turbulenzmodells zu einer Unterschätzung der Dicht-
wirkung, d.h. Überschätzung des Dichtungsbeiwertes um bis zu 20%. Für die Ausle-
gung von Dichtungssystemen in denen eine Mindestleckage zwecks Kühlung von, z.B.
Rad-Seitenräumen, erforderlich ist, ist dieser Umstand sicherheitskritisch für das Ge-
samtsystem. Für beide Turbulenzmodelle zeigt sich, dass die Bardina-Erweiterung zu
einer reduzierten und die Kato-Launder-Erweiterung zu einer erhöhten Vorhersage des
Dichtungsbeiwertes führen. Der Einfluss der Erweiterungen auf die Strömung ist also
konsistent. Für das hier verwendete Durchblicklabyrinth sagt die Korrelation von Egli
(1935) mit einer Abweichung von nur −0, 1% den Dichtungsbeiwert nahezu perfekt vor-
her, denn die Vorhersage ist im Rahmen der Messunsicherheit des Experimentes exakt.
Die Korrelation von Eckert und Schnell (1961) liefert eine Abweichung von −10% und
die von Stodola über 30%. Die Berücksichtigung der ablösungsbedingten Querschnitts-
veränderung im Dichtspalt (Vena-Contracta) durch Eckert und Schnell (1961) und die
zusätzliche Berücksichtigung der kinetischen Energie der Zuströmung durch Egli (1935)
gegenüber Stodola sind demnach für eine exakte analytische Vorhersage des Dichtungs-
beiwertes zwingend erforderlich.
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Abbildung 5.1: (a) Vorhersage des Dichtungsbeiwertes im Auslegungspunkt des RLP.
Die Fehlerbalken an den numerischen Ergebnissen berücksichtigen den
Einfluss der nicht exakt bekannten Geometrie des Radialspates (Kluge
et al. 2019).(b) Vorhersage des statischen Druckes entlang des Außenge-
häuses mit unterschiedlichen Wirbelviskositätsmodellen. Die Fehlerbal-
ken an den experimentellen Ergebnissen berücksichtigen den Einfluss der
nicht exakt bekannten Geometrie des Radialspates (Kluge et al. 2019).
Das 95%-Konfidenzintervall der experimentellen Ergebnisse ist kleiner
als die Symbolgröße.

5.2 Vorhersage des statischen Druckabbaus

Die Ursachen für die unterschiedliche Vorhersage der Dichtungsbeiwerte können mit
Hilfe der integralen Messdaten nicht identifiziert werden, sondern erfordern lokale Mess-
daten. Dafür stehen unter Anderem Messungen des statischen Druckes am Außenge-
häuse zur Verfügung. Insbesondere für das aeroelastische Verhalten von Deckbandla-
byrinthdichtungen ist eine exakte Vorhersage des zeitlich gemittelten und des zeitlich
variierenden Druckabbaus über die Drosselstellen erforderlich. Abbildung 5.1(b) zeigt
einen Vergleich der gemessenen mit den modellierten zeitlichen Mittelwerten der un-
terschiedlichen Wirbelviskositätsmodelle. Aus Gründen der Übersichtlichkeit, wurde der
Einfluss der Geometrieunsicherheit nicht, wie von Kluge et al. (2019) vorgeschlagen,
an die numerischen Vorhersagen gezeichnet, sondern an die experimentellen Ergebnis-
se. Das 95%-Konfidenzintervall des statischen Druckes ist kleiner als die Symbolgröße.
Alle Kombinationen leisten im Rahmen der Messunsicherheit des statischen Druckes ei-
ne gute Vorhersage des statischen Druckes in den Ebenen ME2.11, K1 und ME2.12,
vgl. Abb. 4.1 für die Definition der Messebenen. Die Messebene ME2.11 und ME2.12
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sind nur in Abb. A.1 dargestellt, um in Abb. 5.1(b), d.h. im Untersuchungsbereich,
mehr Details abbilden zu können. Die integrale Vorhersage reagiert wenig sensitiv auf
das verwendete Turbulenzmodell, trotz messbarer Sensitivität auf den Dichtungsbei-
wert. Die mit einem schwarzen Punkt gekennzeichneten Kombinationen auf Basis des
k − ω−Modells neigen zu einer zu geringen Vorhersage des Druckabbaus über die erste
Dichtspitze, während die mit einem schwarzen Quadrat gekennzeichneten Kombinatio-
nen auf Basis des SST−Turbulenzmodells diesen signifikant, d.h. um mehrere tausend
Pascal, überschätzen. Dies führt zu falschen Vorhersagen des statischen Druckes in der
Wirbelkammer, d.h. in K2 nach Abb. 4.1. Die aerodynamische Belastung der ersten
Drosselstelle ist also nicht genau vorhersagbar. Lediglich das k−ω−Modell in Kombina-
tion mit der Kato-Launder-Erweiterung und das SST−Modell in Kombination mit der
Bardina-Erweiterung leisten unter Berücksichtigung des Einflusses der Geometrieunsi-
cherheit eine näherungsweise genaue Vorhersage des statischen Druckes in der Wirbel-
kammer. Beide Ergebnisse weichen um fast 2500 Pa voneinander ab, was die Notwendig-
keit genauerer Messwerte des Radialspaltes oder eine exakte numerische Vorhersage aus
turbulenzauflösenden Simulationen für die Validierung von RANS-Turbulenzmodellen
aufzeigt. Im Vergleich numerischer Modelle untereinander entfällt die Unsicherheit aus
der nicht genau bekannten Geometrie, wodurch eine genauere Validierung der Ergeb-
nisse erfolgen kann. Das k − ω−Modell zusammen mit der Kato-Launder-Erweiterung
führt zu einer falschen Vorhersage des Druckabbaus in der Wirbelkammer. Während
die Versuchsergebnisse und die Kombinationen auf Basis des SST−Turbulenzmodells
eine kontinuierliche Beschleunigung der Strömung in der Wirbelkammer K2 prognosti-
zieren, lassen die k − ω−Modellkombinationen einen kontinuierlichen Druckrückgewinn
erwarten. Es bestehen also gegensätzliche Vorhersagen der Umwandlung von kinetischer
Energie in Druckenergie in der Wirbelkammer zwischen beiden Turbulenzmodellen, was
zu einer falschen Vorhersage der aerodynamischen und damit aeroelastischen Belastung
der zweiten Drosselstelle führt.
In der Austrittskavität, K3 nach Abb. 4.1, werden zwar die Abweichungen zu den Mess-
daten um ca. 60% geringer, aber auch hier sind die Abweichungen der Basismodelle
k−ω und SST größer als die Messunsicherheit und die Unsicherheit aus der nicht genau
bekannten Geometrie. Die Kombinationen auf Basis des SST−Turbulenzmodells sagen
den statischen Druck in der Austrittskavität um ca. 1000 Pa zu gering und die Kombina-
tionen auf Basis des k − ω−Modells um ca. 500 Pa zu hoch vorher. Die Kombinationen
k − ω−Modell mit Kato-Launder und SST−Modell mit Bardina sagen den statischen
Druck in der K3 im Rahmen der Unsicherheit aus der nicht genau bekannten Geometrie
korrekt vorher.

5.3 Wirbelsysteme und Geschwindigkeitsdreiecke in
der Ein- und Austrittskavität

Besonders die ungenaue Vorhersage des statischen Druckabbaus trotz guter Vorhersage
des Dichtungsbeiwertes mit dem k − ω Turbulenzmodell verdeutlicht die Notwendig-
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keit weiterer Messdaten zur Validierung von numerischen Modellen. Aufgrund der guten
Vorhersage des Dichtungsbeiwertes und des statischen Druckabbaus mit dem k−ω Mo-
dell zzgl. Kauto-Launder-Erweiterung (im Folgenden als k − ω + KT bezeichnet) und
dem SST Modell zzgl. der Bardina-Erweiterung (im Folgenden als SST+BD bezeichnet),
werden diese Modellkombinationen im Folgenden mit Hilfe der 3D-PIV- und 3D-PTV-
Messdaten näher validiert.
Abbildung 5.2 zeigt die Axial- und Umfangsgeschwindigkeit in der Eintrittskavität. Die
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Abbildung 5.2: Axialgeschwindigkeit (links) und Umfangsgeschwindigkeit (rechts) in der
Eintrittskavität für den Auslegungspunkt des RLP. Die numerischen Er-
gebnisse sind auf das Messraster der PIV-Messungen interpoliert. Das
95%-Konfidenzintervall der experimentellen Daten beträgt ±1, 97% des
Mittelwertes. a○ kennzeichnet die zurückspringende Stufe, b○ das Wie-
deranlegen des Leckagejets und c○ das Nahfeld der Rotorscheibe.

Messung reicht aufgrund von Reflexionen an festen Wänden nicht in die Grenzschichten
hinein. Die betroffenen Zonen sind grau überdeckt. Die Wirbelsysteme werden von bei-
den Modellkombinationen identisch wiedergegeben. Anhand der Stromlinienlage zeigt
sich, dass das k − ω + KT die Größe der gehäuseseitigen Eckenablösung an der zurück-
springenden Stufe (Position a○ in Abb. 5.2) um mindestens 50% unterschätzt. In Folge
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Abbildung 5.3: Messung und numerische Vorhersage des (a) radialen Einströmwinkels
und (b) des Drallverhältnis an der Stelle L1 in Abb. 5.2 mit RANS-
Turbulenzmodellen. Das 95%-Konfidenzintervall an den experimentellen
Daten ist dargestellt, ist jedoch kleiner als die Symbolgröße.

dessen strömt das Fluid unter einem zu steilen Winkel in die Kavität ein. Die Größe die-
ser Eckenablösung wird mit dem SST+BD−Modell besser vorhergesagt. Sie weicht um
nur 30% ab und der Fehler im Einströmwinkel wird um 5% reduziert. Die Einströmung
ist aber auch hier zu steil und in Folge dessen das Wiederanlegen des Leckagejets am
Außengehäuse zu früh, siehe Punkt b○ in Abb. 5.2. Der Einfluss auf den statischen Druck
am Außengehäuse ist nach Abb. 5.1(b) im Rahmen des 95%-Konfidenzintervalls vernach-
lässigbar. In realen Anwendungen kann hierdurch jedoch die Interaktion der Leckageströ-
mung mit der Hauptströmung und damit die Einströmverluste beeinflusst werden. Die
Abweichungen zwischen Messung und numerischer Vorhersage zeigen sich deutlicher in
Abb. 5.3, in der die Strömungsfelder auf einer konstanten radialen Ebene L1 in Abb. 5.2
extrahiert wurden. Dargestellt sind der Einströmwinkel β = tan−1 (VRad/VAx) und das
Drallverhältnis Vθ/Vθ,max. Im Bereich des freien Leckagejets zwischen 0, 3 ≤ X/L ≤ 0, 6
ist die Einströmung um näherungsweise 20◦ zu steil gegenüber den Messdaten. Zusätz-
lich ist die Beschleunigung in Umfangsrichtung durch viskose Effekte beim k − ω + KT
zu schwach im Bereich 0, 8 ≤ X/L und zu stark im Bereich X/L ≤ 0, 8, vgl. Position
c○ in Abb. 5.2. Mit dem SST+BD−Modell wird das Drallverhältnis in allen Bereichen
bis zu 60% überschätzt, vermutlich aufgrund einer zu hohen Wirbelviskosität und damit
einer Überschätzung der turbulenzbedingten Durchmischung. Dies kann erneut Folgen
für die Vorhersage der Mischungsverluste nach Gl. 2.20 haben.
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In der Austrittskavität verhindern abgelagerte Seeding-Partikel PTV-Messungen in
den Grenzschichtbereichen. Diese Bereiche sind daher wie in der Eintrittskavität ausge-
blendet. Im Bereich des Kammerwirbels der Austrittskavität führen die Reflexionen zu
einer erhöhten Messunsicherheit und werden daher in der Auswertung nicht berücksich-
tigt. Diese Bereiche sind mit grau-transparenten Boxen überdeckt. In Abb. 5.4 zeigen
sich Defizite in der Ausmischung des Leckagejets. Während die Stromlinienlage in den
PTV Messdaten eine Kontraktion des Leckagejets stromab der Deckbandhinterkante
zeigen, wird dies vom k − ω + KT−Modell nicht wiedergegeben. Die Messdaten des
statischen Druckes am Außengehäuse sind in diesem Bereich zu gering aufgelöst, um
diese Beobachtung verifizieren zu können. In den numerischen Modellen weitet sich der
Leckagejet kontinuierlich auf, was vermutlich auf eine zu stark modellierte turbulente
Diffusion zurückzuführen ist. Das SST+BD−Modell leistet hier eine bessere Vorhersa-
ge, jedoch sind auch hier die Abweichungen zu den PTV Messdaten deutlich größer
als das 95%-Konfidenzintervall von ±1, 97% des Messwertes. Von beiden Turbulenzmo-
dellen wird der Absolutwert der Axialgeschwindigkeit des Leckagejets um bis zu 7%
überschätzt. Auf Basis der Konturplots in Abb. 5.4 neigt das k − ω + KT−Modell zur
Vorhersage einer 5% zu geringen Umfangsgeschwindigkeit und das SST+BD−Modell zu
einer 10% zu hohen. Die Kontrolllinie L2 in Abb. 5.4 ist in Abb.5.5 dargestellt. Die Ver-
teilungen der Axialgeschwindigkeit aus den numerischen Ergebnissen weist darauf hin,
dass der Leckagejet zu nah am Gehäuse und die Axialgeschwindigkeit zu hoch model-
liert werden, trotz guter Vorhersage des Dichtungsbeiwertes. Dadurch wird vor Allem
der Impuls des Leckagejets überschätzt, was zu einer falschen Vorhersage der Mischungs-
verluste führt. Das SST+BD−Modell überschätzt die Schleppwirkung im Rezirkulati-
onsgebiet um bis zu 15%, trifft diese im Leckagejet jedoch gut. Das k−ω+KT−Modell
sagt die Schleppwirkung im Rezirkulationsgebiet gut vorher, unterschätzt diese jedoch
im Leckagejet um bis zu 1%.
Aus diesen Analysen werden die folgenden Defizite der RANS-Modelle für Labyrinth-
dichtungen ersichtlich. Die Modelle führen bei der Vorhersage

1. von Rezirkulationsgebieten und Ablösungen,

2. der Schleppwirkung und

3. der Ausmischung des Leckagejets

zu Modellierungsfehlern. Diese Erkenntnisse gilt es in Abschn. 6 anhand der LES zu
verifizieren.
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Abbildung 5.4: Axialgeschwindigkeit (links) und Umfangsgeschwindigkeit (rechts) in der
Austrittskavität für den Auslegungspunkt des RLP. Die numerischen Er-
gebnisse sind auf das Messraster der PIV-Messungen interpoliert. Das
95%-Konfidenzintervall der experimentellen Daten beträgt ±1, 97% des
Mittelwertes.

Neben der Geschwindigkeit kann aus den PIV und PTV Daten auch die turbulente
kinetische Energie k berechnet werden, dargestellt in Abb. 5.6 für die Eintritts- und
die Austrittskavität. Daraus wird ersichtlich, in welchen Bereichen der Strömung das
Turbulenzmodell einen Einfluss auf die Lösung hat. Dies sind insbesondere die Scher-
schichten des Leckagejets in der Austrittskavität an Position a○ in Abb. 5.6 und der
rotierenden Scheibe, Position b○ in Abb. 5.6. In der Eintrittskavität produzieren beide
Turbulenzmodelle ca. 25% zu viel turbulente kinetische Energie an der Vorderkante des
Deckbandes. In dieser Folge wird vermutlich auch die Wirbelviskosität überschätzt, was
die zu hoch modellierte Schleppwirkung der rotierenden Scheibe in Abb. 5.3 durch beide
Turbulenzmodelle erklären würde. Dies kann mit Hilfe der PIV und PTV-Daten jedoch
nicht bewertet werden.
In der Austrittskavität (Abb. 5.6) wird ein Großteil von k in der Scherschicht zwischen
Leckagejet und deckbandseitigem Rezirkulationsgebiet produziert, vgl. Position a○ in
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Abbildung 5.5: Messung und numerische Vorhersage der radialen Profile der (a) Axi-
algeschwindigkeit und (b) des Drallverhältnis an der Stelle L2 in Abb.
5.4 mit RANS-Turbulenzmodellen. Das 95%-Konfidenzintervall an den
experimentellen Daten ist dargestellt.

Abb. 5.6. Dies ist konsistent für beide Wirbelviskositätsmodelle und die PTV-Messdaten.
Keines der Wirbelviskositätsmodelle gibt allerdings den gehäuseseitigen Anstieg von k
auf Höhe der Deckbandhinterkante und im Staupunkt zwischen Kammerwirbel der Aus-
trittskavität und Rezirkulationsgebiet oberhalb des Deckbandes wieder, vgl. Position c○
in Abb. 5.6. Für eine weitere Analyse der Turbulenzmodelle sind Informationen über die
modellierten und tatsächlichen Dissipationsraten ε erforderlich

ε = ν
∂u′i
∂xk

∂u′i
∂xk

, (5.4)

d.h. der zeitliche Mittelwert der räumlichen Gradienten der Geschwindigkeitsfluktuatio-
nen. Diese Information geht aus den verfügbaren PIV-Daten jedoch nicht hervor und
muss daher aus turbulenzauflösenden Strömungssimulationen gewonnen werden. Eben-
falls unklar bleibt aus den PIV und PTV-Messdaten, welchen Einfluss die Durchströ-
mung der Drosselstellen und der Wirbelkammmer auf die Ergebnisse in der Austrittska-
vität haben. Wein et al. (2020) werten daher noch die modellierte Wirbelviskosität der
numerischen Modelle aus und betrachten das vollständige Strömungsfeld. Nach Wein
et al. (2017) modellieren die Modellkombinationen auf Basis des SST-Modells ca. 50%
Wirbelviskosität, was die zu geringen Verluste, d.h. die hohen Dichtungsbeiwerte er-
klärt. Insbesondere im Bereich der Drosselstellen modellieren diese kaum Wirbelviskosi-
tät. Hierdurch löst der Leckagejet an der Vorderkante der Drosselstellen stärker ab als
bei den k−ω-Modellkombinationen. Dies erklärt den höheren Druckabbau über die erste
Drosselstelle, siehe Abb. 5.1(b). Es erklärt ebenfalls die höheren Axialgeschwindigkeiten
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Abbildung 5.6: Turbulente kinetische Energie in der Eintritts- und Austrittskavität.
a○ Scherschicht des Lekagejets, b○ Nahfeld der Rotorscheibe und c○
Anstieg der Produktion von k auf Höhe der Deckbandhinterkante.

im Leckagejet in der Austrittskavität, da sich ein höherer Leckagemassenstrom auf eine
geringere Querschnittsfläche des Leckagejets verteilt. Für eine weitere Analyse und de-
taillierte Einblicke sind jedoch LES- oder DNS-Daten erforderlich.
Wein et al. (2020) zeigen, dass mit algebraischen Reynolds-Spannungsmodellen eine Ver-
besserung der numerischen Vorhersagen möglich ist. Es kann daher vermutet werden,
dass ein Teil der Modellierungsdefizite daraus entsteht, dass Wirbelviskositätsmodelle
den Einfluss von anisotroper Turbulenz nicht wiedergegeben können und das die Turbu-
lenz in Deckbandlabyrinthdichtungen in hohem Maße anisotrop ist. Auch die Abweichun-
gen des EARSM-Modells sind groß gegenüber der Konfidenzintervalle des Experimentes.
Wein et al. (2020) zeigen, dass die beobachteten Modellierungsdefizite in der Austrittska-
vität unabhängig von der Strömung in der Eintrittskavität sind. Für Detailstudien kann
das Rechengebiet daher deutlich verkleinert und Rechenleistung gespart werden. Zuvor
ist jedoch eine Validierung der LES mit dem vollständigen Labyrinth in Abschn. 6 erfor-
derlich, da für Detailstudien der Wirbelkammer und Austrittskavität keine geeigneten
Randbedingungen zur Verfügung stehen und diese Information zuvor aus turbulenzauf-
lösenden Strömungssimulationen gewonnen werden muss.

70



5.4 Zwischenfazit

5.4 Zwischenfazit

Die Analyse unterschiedlicher RANS-Turbulenzmodelle zeigt, dass im Rahmen der 95%-
Konfidenzintervalle eine genaue Vorhersage der Dichtungsbeiwerte mit dem k − ω Tur-
bulenzmodell möglich ist, wenn eine Korrektur zur erhöhten Produktion von k in Stau-
punkten eingesetzt wird. Die getesteten Wirbelviskositätsmodelle haben jedoch Defizite
in der Vorhersage

1. von Rezirkulationsgebieten und Ablösungen,

2. der Schleppwirkung und

3. der Ausmischung des Leckagejets.

Dadurch wird der statische Druckverlauf entlang des Gehäuses um mehr als 2500 Pa
falsch berechnet, was zu einer falschen Vorhersage der aerodynamischen Belastung der
Dichtspitzen führt. Durch die falsche Vorhersage der Schleppwirkung und der Ausmi-
schung des Leckagejets kommt es zu falsch vorhergesagten Mischungsverlusten mit dem
Hauptstrom. Der größte Einfluss des Turbulenzmodells auf die Lösung ist in den Scher-
schichten des Leckagejets und der rotierenden Scheibe zu erwarten, sodass mögliche
Modellierungsansätze in diesen Strömungsgebieten wirken und die Defizite in diesen
Bereichen genauer analysiert werden müssen. Es wird erwartet, dass die Turbulenz in
Deckbandlabyrinthdichtungen anisotrop ist und diese Anisotropie bei der Modellierung
berücksichtigt werden muss.
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6 Modellanforderungen für
Grobstruktursimulationen

6.1 Minimale räumliche Diskretisierung

Die Mindestanforderungen an die räumliche Diskretisierung und die Sensitivität der
Lösung in Bezug auf die Impulsübertragung am rotierenden Zylinder in Abhängigkeit
von dem eingesetzten mathematischen Diskretisierungsschema, werden am Testfall der
Taylor-Couette-Strömung erarbeitet. Dazu werden zunächst die DNS-Daten von Davide
und Maurizio (2008) mit einer Couette-Reynolds-Zahl von Recouette,i = 10.500 verwen-
det. Die Ergebnisse werden dann bei Recouette,i = 77.000, der Couette-Reynolds-Zahl des
RLP, verifiziert.
Aufgrund der geringen Ressourcenanforderungen dieses Testfalls konnte als Ausgangs-
basis ein Rechennetz gewählt werden, das sich an den unteren empfohlenen Grenzen
für LES aus der Literatur orientiert. Der dimensionslose Wandabstand beträgt demnach
y+ ≤ 0, 6 und die dimensionslosen Elementgrößen in Hauptströmungsrichtung und quer
dazu ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 (Scillitoe et al. 2018). Die Verwendung von räumlichen und
zeitlichen Diskretisierungs- und Interpolationsverfahren erster Ordnung ist aufgrund der
erhöhten numerischen Dissipation für LES nicht zielführend und wird daher nicht ein-
gesetzt. Zur Approximation von Gradienten wird aufgrund der idealen Orthogonalität
des Rechennetzes ein zentrales Differenzenverfahren zweiter Ordnung ohne Limiter ver-
wendet, d.h. Gauss linear. Auch die diffusiven und die konvektiven Flüsse des Fein-
strukturmodells werden mit diesem Schema approximiert. Für die konvektiven Flüsse
der Impuls- und Energiegleichung wird mit Gauss LUST zunächst ein Verfahren zweiter
Ordnung verwendet, welches einer Mischung aus 25% vorwärts Differenzenverfahren und
75% zentrale Differenzenverfahren entspricht. Durch den geringen Anteil des vorwärts
Differenzenverfahrens wird eine hohe numerische Stabilität bei gleichzeitig guter Genau-
igkeit erwartet.
Zur Modellierung der nicht aufgelösten turbulenten Skalen wird das WALE-Model von
Nicoud und Ducros (1999) eingesetzt. Das Rechengebiet richtet sich ebenfalls nach Da-
vide und Maurizio (2008) und ist in axialer Richtung L = 5h lang, wobei h der Abstand
der beiden koaxialen Zylinder ist. In axialer und in Umfangsrichtung werden zyklische
Geometrierandbedingungen (cyclic), am feststehenden äußeren Zylinder eine reibungs-
behaftete Wand (fixedValue) und am rotierenden inneren Zylinder eine rotierende Wand
(rotatingWallVelocity) definiert. Nach dem Einschwingen der Lösung ist das Strömungs-
feld über einen Zeitraum von mindestens 100 Umdrehungen des inneren Zylinders ge-
mittelt worden.
Als Konvergenzkriterium für die statistischen Größen, d.h. die zeitlichen Mittelwerte
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der Geschwindigkeitskomponenten, wird die halbe Messunsicherheit der Geschwindig-
keitsfluktuationen im RLP verwendet. Diese beträgt ±1, 97% des Messwertes. Für die
statistischen Größen der LES wird verlangt, dass das 95%-Konfidenzintervall kleiner als
±1% des Mittelwertes ist. Der Nachweis erfolgt im Falle der Taylor-Couette Strömung
für sechs gleichmäßig über die Höhe des Rechengebietes verteilte Kontrollpunkte. Für die
nachfolgend beschriebenen LES-Ergebnisse in Abschn. 6.1.1 und Abschn. 6.1.2 ist das
95%-Konfidenzintervall der mittleren Umfangsgeschwindigkeit sogar kleiner als ±0, 25%.
Die Umfangsgeschwindigkeit wird nachfolgend auf den Maximalwert am rotierenden Zy-
linder normiert.

6.1.1 Recouette = 10.500

In Abb. 6.1(a) zeigt sich, dass das verwendete numerische Modell die Schleppwirkung
des inneren rotierenden Zylinders und damit die Umfangsgeschwindigkeit des Fluides
mit einer Abweichung von weniger als 1, 4% genau vorhersagen kann. Diese Abweichung
ist größer als das 95%-Konfidenzintervall der LES, welches kleiner als ±0, 2% ist. Die
Abweichung ist damit kein Ergebnis einer unzureichenden Mittelungszeit. Wird für die
Approximation der konvektiven Flüsse der Energie- und Impulsgleichung ein vollständig
zentrales Differenzenverfahren zweiter Ordnung verwendet (Gauss linear), beträgt die
Abweichung weniger als 0, 1% und das Ergebnis der DNS wird im Rahmen des 95%-
Konfidenzintervalls der LES genau getroffen. Die Abweichung von weniger als 0, 1%
führt dazu, dass die Verläufe der DNS und des zentrale Differenzenverfahrens in Abb.
6.1(a) nicht zu unterscheiden sind. Die teilweise Verwendung eines einseitigen Schemas
führt demnach zu einer erhöhten numerischen Dissipation, in Folge derer die Produkti-
on von Turbulenz in der Scherschicht des rotierenden Zylinders zu gering vorhergesagt
wird. Da hohe Turbulenzgrade zu einem erhöhten Impulsaustausch quer zur Hauptströ-
mungsrichtung, zu einer erhöhten Durchmischung und damit letztlich zu einer stärkeren
Beschleunigung des Fluids in Umfangsrichtung führen, wird die Schleppwirkung mit
dem Gauss LUST -Schema um maximal 1, 4% unterschätzt. Das Gauss linear -Schema
ist jedoch nicht bedingungslos stabil und kann bei komplexeren Strömungen und nicht-
idealen Rechennetzen zu numerischen Instabilitäten neigen. Daher ist die Verwendung
von Gauss LUST ein guter Kompromiss aus Genauigkeit und numerischer Stabilität.
Die gute Übereinstimmung zwischen LES und DNS in der Vorhersage der Schlepp-
wirkung zeigt, dass die Implementierung, Funktion und Anwendung der verwendeten
Randbedingung rotatingWallVelocity des rotierenden Zylinders für die Modellierung des
Deckbandes im RLP geeignet sind.
Da LES für industriell relevante Anwendungen einen hohen Ressourcenbedarf hat, ist
das verwendete Rechennetz bzw. die räumliche Diskretisierung möglichst grob zu wäh-
len, um lediglich die für das Problem relevanten turbulenten Skalen aufzulösen. Zur
Identifikation der notwendigen Auflösung wurde das zuvor verwendete Rechennetz auf
∆x+ = ∆z+ ≤ 20 und ∆x+ = ∆z+ ≤ 40 vergröbert, wobei der dimensionslose Wandab-
stand mit y+ ≤ 0, 6 konstant gehalten wurde. Aus Stabilitätsgründen wurde das Gauss
LUST -Schema für die konvektiven Flüsse der Impuls- und Energiegleichung verwendet.
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Abbildung 6.1: Vorhersage der Umfangsgeschwindigkeit in einer Taylor-Couette-
Strömung in Abhängigkeit von (a) dem Diskretisierungsschema für
die konvektiven Flüsse der Impuls- und Energiegleichung und (b) in
Abhängigkeit der räumlichen Diskretisierung bei Recouette = 10.500.
Für die DNS-Lösung wird in Davide und Maurizio (2008) kein Kon-
fidenzintervall angegeben. Das 95%-Konfidenzintervall der LES ist
kleiner als ±0, 2% des Mittelwertes und geht in der Linienstärke unter.
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Abbildung 6.2: Auflösung turbulenter Strukturen in der Grenzschicht in Abhängigkeit
von der Netzauflösung für Recouette = 10.500.

Abbildung 6.1(b) zeigt, dass beide gröberen Rechennetze zu einer Unterschätzung der
Umfangsgeschwindigkeit von ≥30% führen. Besonders kritisch ist dabei der nicht-lineare
Einfluss der ∆x+ und ∆z+-Auflösung. Die Lösung hat also kein asymptotisches Verhal-
ten wie es z.B. von klassischen Netzstudien bei RANS-Simulationen bekannt ist. Dies
kann zu falschen Schlussfolgerungen im Rahmen einer Netzstudie führen, wenn nach
einer Verfeinerung von ∆x+ = ∆z+ ≤ 40 auf ∆x+ = ∆z+ ≤ 20 keine, im Vergleich
zur Abweichung zum experimentellen Ergebnis, signifikante Änderung der numerischen
Vorhersage mit einer weiteren Netzverfeinerung erwartet wird. Wenn es mit den zur
Verfügung stehenden numerischen Ressourcen möglich ist, sollte die Netzstudie daher
immer in den Bereich von ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 ausgeweitet werden, d.h. in den Bereich
der Netzauflösung der für DNS von turbulenten Wandgrenzschichten gefordert wird.

Nach Abb. 6.2 werden turbulente Streaks in der Grenzschicht des rotierenden Zylinders
nur von dem feinen Netz mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 detailliert aufgelöst. Die Detailansicht
einer der Strukturen macht deutlich, dass für deren Auflösung in axialer Richtung min-
destens vier Zellen erforderlich sind. Die Anzahl und der dreidimensionale Charakter der
turbulenten Streaks werden bei den groben Rechennetzen deutlich unterschätzt, sichtbar
durch eine axiale Schiefstellung der Streaks im feinen Rechennetz. Wie in der radialen-
axialen Schnittebene zu erkennen ist, führt dies sowohl im instationären Strömungsfeld
als auch nach Abb. 6.1(b) im zeitlichen Mittel zu geringeren Umfangsgeschwindigkeiten.
Diese Strukturen definieren demnach den relevanten Produktionsbereich der Turbulenz
in der Scherschicht der Taylor-Couette-Strömung und werden mit zu groben Gittern
nicht korrekt vorhergesagt. Wie zuvor bereits vermutet, wird hierdurch die turbulente
Durchmischung zwischen beschleunigter Grenzschicht und Freistrom, bzw. die Schlepp-
wirkung des rotierenden Zylinders unterschätzt. Gleichzeitig ist das Feinstrukturmodell
nicht geeignet, um den Einfluss der vom groben Rechennetz nicht aufgelösten turbu-
lenten Strukturen durch eine erhöhte Wirbelviskosität zu kompensieren. Formal ist dies
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Abbildung 6.3: (a) Energiedichtespektrum in der Grenzschicht des rotierenden Zylin-
ders in Abhängigkeit von der räumlichen Diskretisierung für Recouette =
10.500. (b) Vorhersage der Umfangsgeschwindigkeit in einer Taylor-
Couette-Strömung in Abhängigkeit von der räumlichen Diskretisie-
rung mittels LES bei Recouette = 77.000. Für die DNS-Lösung wird
in Davide und Maurizio (2008) kein Konfidenzintervall angegeben. Das
95%-Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±0, 25% des Mittelwertes
und geht in der Linienstärke unter.

auch korrekt, da das Feinstrukturmodell lediglich den Dissipationsbereich und nicht den
Produktionsbereich der Turbulenz modellieren soll. Auf Grund der Boussinesq-Annahme
werden mit dem Feinstrukturmodell nur isotrope turbulente Strukturen genau model-
liert und die hier beobachteten turbulenten Streaks sind anisotrop. Diese Hypothese wird
vom Energiedichtespektrum der Turbulenz für wandnahe Punkte gestützt, dargestellt in
Abb.6.3(a). Der analysierte Kontrollpunkt ist in Abb. 6.2 gekennzeichnet. Darin machen
sich die nicht-aufgelösten Streaks durch einen zu kleinen Produktionsbereich bemerkbar.
Dieser ist zu kurz und auf einem zu geringen Energie-Niveau, wodurch sich auch das Ab-
klingen im Inertial- und Dissipationsbereich ändert. Der Dissipationsbereich wiederum
ist deutlich kürzer da höhere Frequenzen als 80.000 Hz nicht abgebildet werden können.
Es bleibt festzuhalten, dass der Einfluss der räumlichen Diskretisierung mindestens 20
mal größer ist, als der der mathematischen Diskretisierung des Problems, was die Ver-
wendung des Gauss LUST -Schemas trotz einer höheren numerischen Diffusivität und
damit verbundenen Unterschätzung der Schleppwirkung von 1, 4% zusätzlich rechtfer-
tigt. Der Fehler ist damit näherungsweise so groß wie das 95%-Konfidenzintervall zur
Verfügung stehenden Validierungsdaten des RLP, welches ±1, 97% des Messwertes be-
trägt.
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6.1.2 Recouette = 77.000

Um die erforderliche räumliche Diskretisierung für die im RLP relevanten Betriebs-
bedingungen zu verifizieren, wird die Drehzahl des inneren Zylinders und damit die
Couette-Reynolds-Zahl von 10.500 auf 77.000 erhöht. Da für diesen Betriebspunkt keine
DNS-Daten zur Verfügung stehen, wird angenommen, dass das zuvor validierte LES-
Modell nach einer Anpassung der räumlichen Diskretisierung auf y+ ≤ 0, 6 und ∆x+ =
∆z+ ≤ 10 ebenfalls eine korrekte Vorhersage der Taylor-Couette-Strömung liefert. Das
95%-Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±0, 25% des Mittelwertes, geht in der
Linienstärke unter und wird daher nicht dargestellt.
In Abb. 6.3(b) zeigt sich erwartungsgemäß, dass das Geschwindigkeitsprofil gegenüber
den DNS-Daten bei Recouette = 10.500 einen höheren Gradienten hat, eine geringere
Grenzschichtdicke aufweist und zu einer ca. 2% höheren Umfangsgeschwindigkeit in der
Kanalmitte führt. Im Gegensatz zu Recouette = 10.500 hat die Vorhersage der Schlepp-
wirkung bei Recouette = 77.000 allerdings eine geringere Abhängigkeit von der räum-
lichen Diskretisierung. Schon mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 20 stellt sich im Rahmen des 95%-
Konfidenzintervalls der LES-Ergebnisse von kleiner als ±0, 25% des Mittelwertes eine
Netzkonvergenz der Schleppwirkung ein. Der numerische Ressourcenbedarf ist dadurch
um den Faktor 4 geringer als bei der Verwendung eines Netzes mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 10. Die
turbulenten Streaks sind bei der höheren Reynolds-Zahl vermutlich stärker ausgeprägt
und werden daher auch von einem gröberen Gitter erfasst. Es wird postuliert, dass über
eine Korrelation der Größe der Streaks oder deren turbulenter kinetischer Energie in Ab-
hängigkeit von der Couette-Reynolds-Zahl, die erforderliche räumliche Diskretisierung a
priori abgeschätzt werden kann. Diese Hypothese wird in an diese Arbeit anschließende
Studien verifiziert.

6.2 Mindestgröße des Rechengebietes

6.2.1 Wirbelkammer

Wie Wein et al. (2020) auf Basis von RANS-Simulationen zeigen, ist die Strömung in
der Austrittskavität des RLP unabhängig von der Strömung in der Eintrittskavität. Dies
eröffnet die Möglichkeit, die Abhängigkeit der Lösung von den numerischen Randbedin-
gungen separat zu untersuchen und dabei die gleichen strömungsmechanischen Phäno-
mene in den Teilmodellen abzubilden. Mit den zuvor erarbeiteten Anforderungen an die
räumliche Diskretisierung und das mathematische Schema wird daher im Folgenden die
Abhängigkeit der Lösung von der Größe des Rechengebietes in Umfangsrichtung für die
Wirbelkammer des RLP analysiert. Aufgrund der geringen Größe des Rechengebietes
wird ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 eingehalten, um Einflüsse der räumlichen Diskretisierung auf die
Lösung zu minimieren. Die nicht aufgelösten turbulenten Skalen werden ebenso wie bei
dem vorangegangenen Testfall mit dem WALE-Model von Nicoud und Ducros (1999)
modelliert. In Umfangsrichtung werden zyklische Geometrierandbedingungen (cyclic),
an feststehenden Wänden eine reibungsbehaftete Wand (fixedValue) und am Deckband
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eine rotierende Wand (rotatingWallVelocity) definiert. Am Eintritt des Rechengebietes,
1h stromauf der ersten Drosselstelle, werden der Totaldruck, die Totaltemperatur und ein
Richtungsvektor definiert. Da in diesem Bereich keine Messdaten zur Verfügung stehen,
werden die Randbedingungen aus der RANS-Simulation mit k− ω+KT extrahiert. Am
Austritt wird ein statischer Gegendruck in Kombination mit einer nicht-reflektierenden
Randbedingung definiert (waveTransmissive). Der Betriebspunkt wurde am Referenz-
modell derart eingestellt, dass die gleiche axiale Reynolds-Zahl und Taylor-Couette-
Reynolds-Zahl erreicht werden wie im Auslegungspunkt des RLP. Dieser Betriebspunkt
wird anschließend für alle folgenden Variationen des numerischen Modells übernommen.
Als Referenz wird eine Rechengebietsgröße von 1◦ in Umfangsrichtung definiert und die-
se schrittweise auf 2◦, 3◦, 5◦, 10◦ und 15◦ erhöht.
Nach dem Einschwingen der Lösung ist das Strömungsfeld über einen Zeitraum von
mindestens 3 Rotorumdrehungen gemittelt worden, was einer Anzahl von mindestens
110 Durchströmungen des Rechengebietes entspricht. Als Konvergenzkriterium für die
statistischen Größen wird die halbe Messunsicherheit der Geschwindigkeitsfluktuationen
im RLP verwendet. Diese beträgt ±1, 95% des Messwertes. Für die statistischen Größen
der LES wird verlangt, dass das 95%-Konfidenzintervall kleiner als ±1% des Mittelwer-
tes ist. Der Nachweis erfolgt anhand von 12 Kontrollpunkten im Rechengebiet, die in
Abb. 6.4 dargestellt sind. Die Kennzeichnung erfolgt von links nach rechts mit RiX1 bis
RiX3 und von unten nach oben mit R1Xi bis R4Xi. Im Verlauf der Arbeit ausgewertete
Schnittebenen sind mit S1 und S2 gekennzeichnet. Neben der Konvergenz lokaler Größen
wurde auch die Konvergenz des Dichtungsbeiwertes überprüft und als Konvergenzkrite-
rium die Messunsicherheit des RLP definiert. Diese beträgt ±0, 01 absolut.

Integrale Bewertung und qualitativer Einfluss auf die Wirbelsysteme

Für den Dichtungsbeiwert wurde in allen Simulationen der Wirbelkammer ein 95%-
Konfidenzintervall kleiner als ±0, 001 erreicht, was um den Faktor 10 geringer ist, als
die Messunsicherheit im Experiment. Exemplarisch dargestellt ist dies in Abb. A.2. Bei
einer integralen Bewertung des Einflusses der Sektorengröße zeigt sich, dass die Vorher-
sage des Dichtungsbeiwertes absolut um weniger als ±0, 005 schwankt, was 50% geringer
ist als die Messunsicherheit des Experimentes. Die Vorhersage des Dichtungsbeiwertes
nimmt dabei mit zunehmender Größe des Rechengebietes ab. Aufgrund dieser Abwei-
chungen im Rahmen der Messunsicherheit, wird der Einfluss der Sektorengröße auf den
Dichtungsbeiwert für die Validierung der LES als vernachlässigbar gering eingestuft.
Die zeitlich gemittelten Wirbelsysteme in der Wirbelkammer stimmen zwischen den nu-
merischen Modellen unterschiedlicher Sektorengröße überein. Allerdings wird der Ecken-
wirbel stromab der ersten Drosselstelle von dem Referenzmodell ca. 40% größer vorher-
gesagt als von dem 15◦-Modell, dargestellt in Abb. 6.4. Die Modelle mit 5◦ und 10◦ sagen
die gleiche Größe der Ablösung wie das 15◦-Modell vorher, weswegen diese nicht darge-
stellt werden. Die Form des Eckenwirbels kann einen direkten Einfluss auf die Form des
Kammerwirbels und damit die Beschleunigung des Leckagejets haben, weswegen eine
quantitative Betrachtung der Wirbelsysteme notwendig ist und nachfolgend erfolgt.

79



6 Modellanforderungen für Grobstruktursimulationen
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Abbildung 6.4: Zeitlich gemittelte Wirbelsysteme und Axialgeschwindigkeit in der Wir-
belkammer des RLP in Abhängigkeit von der Sektorengröße (links) 1◦

und (rechts) 15◦ des Rechengebietes. Die Kennzeichnung der grün mar-
kierten Kontrollpunkte erfolgt von links nach rechts mit RiX1 bis RiX3
und von unten nach oben mit R1Xi bis R4Xi. Im Verlauf der Arbeit aus-
gewertete Schnittebenen sind mit S1 und S2 gekennzeichnet. Das 95%-
Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±1% des Mittelwertes und ist
als Fehlerbalken angegeben.

Quantitativer Einfluss auf die Axialgeschwindigkeit und Schleppwirkung

Abbildung 6.5(a) zeigt das radiale Geschwindigkeitsprofil an der in Abb. 6.4 gekennzeich-
neten Position S2. Das erreichte 95%-Konfidenzintervall für die meisten Kontrollpunkte
ist kleiner als ±0, 25% und damit nicht darstellbar. Daher wird ein Konfidenzintervall der
Axial- und Umfangsgeschwindigkeit von ±1% in Abb. 6.5(a) und 6.5(b) als Fehlerbalken
an den numerischen Ergebnissen dargestellt. Dieser Fehlerbalken ist näherungsweise so
groß wie die Linienstärke.
Es bestätigt sich die Beobachtung aus den Kontur-Abbildungen, dass im Rahmen der
Messunsicherheit des Experimentes keine Abhängigkeit der Lösung oberhalb von 5◦-
Sektorgröße besteht. Der Schnitt im 1◦-Modell zeigt entsprechend des größeren Ecken-
wirbels, ein abweichendes Axialgeschwindigkeitsprofil und ein Defizit in der Umfangsge-
schwindigkeit i.H.v. 3, 7%, dargestellt in Abb. 6.5(b). Die Form des Leckagejets ist in der
Schnittebene S2 im Rahmen des 95%-Konfidenzintervalls unabhängig von der Größe des
Rechengebietes in Umfangsrichtung. Die Strömung wird hier also nicht von der Form
und Größe des Eckenwirbels oder des Kammerwirbels beeinflusst sondern primär durch
das Durchflussverhalten der stromauf liegenden ersten Drosselstelle. Die Abhängigkeit
der Lösung für den Kammerwirbel verstärkt sich stromab, wobei die Form des Leckage-
jets auf ein abweichendes Ausmischverhalten hinweist. Die Breite des Leckagejets nimmt
dabei mit zunehmender Größe des Rechengebietes um 1, 4% ab, während der Impuls um
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Abbildung 6.5: (a) Axialgeschwindigkeit und (b) Umfangsgeschwindigkeit in der Wirbel-
kammer in Abhängigkeit von der Sektorengröße des Rechengebietes. Das
95%-Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±0, 25% des Mittelwertes
und geht in der Linienstärke unter.

2, 4% zunimmt, vgl. Anh. A.3(a). Dadurch werden im 1◦-Modell der Impuls des Lecka-
gejets und die Überströmverluste der zweiten Drosselstelle falsch vorhergesagt, was den
erhöhten Dichtungsbeiwert erklärt.

Identifikation der größten Skalen

Zur Lokalisierung der größten turbulenten Längenmaße der Wirbelkammer werden die
normierten Zweipunktkorrelationen Bnorm

11 in Umfangsrichtung für die Punkte R1X1 bis
R4X3 in Abb. 6.4 betrachtet. Nach Davidson (2017b) ist diese definiert als

Bnorm
11

(
xA, x̂

)
=

u′ (xA)u′ (xA + x̂)

urms (xA)urms (xA + x̂)
, (6.1)

wobei u′ die Fluktuation des Geschwindigkeitsfeldes, urms =
√
u′2 deren Standardab-

weichung und x̂ der Verschiebungsvektor zwischen den beiden Punkten der Zweipunkt-
korrelation ist. Die Positionen wurden derart gewählt, dass Bereiche hoher Scherung,
d.h. Bereiche in denen Turbulenz produziert wird, erfasst werden. Die größten Korrelati-
onswerte in Umfangsrichtung treten für die Punkte der Axialposition X1 auf, weswegen
sich die Diskussion auf diese Punkte beschränkt. Die Scherschicht zwischen Eckenwirbel
und und Kammerwirbel scheint damit die größten turbulenten Strukturen in der Wir-
belkammer zu definieren. In Abb. 6.6(a) sind die Zweipunktkorrelationen für die vier
Radien am Beispiel des 5◦ Modells dargestellt. Der Anstieg der Korrelationswerte zum
periodischen Rand ab einer Umfangsposition von 2, 5◦ und beispielhaft gekennzeichnet
durch den Punkt a○ in Abb. 6.6(a) ist eine Folge der zyklischen Randbedingung des
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Abbildung 6.6: (a) Zweipunktkorrelation und (b) Energiedichtespektrum der turbulenz-
bedingten Fluktuationen der axialen Position X1 der Wirbelkammer und
den vier radialen Positionen R1 bis R4. a○ Anstieg der Zweipunktkor-
relation durch die zyklische Geometrierandbedingung und b○ Abklingen
der Zweipunktkorrelation auf Null.

numerischen Modells. An allen vier radialen Positionen klingt die Zweipunktkorrelation
nach spätestens 1, 25◦ auf 0,2 ab. Dies ist nach Davidson (2017b) das Limit, unterhalb
dessen von nicht korrelierten Signalen ausgegangen werden kann. Nach spätestens 2, 2◦,
im Punkt b○, klingt die Korrelation auf allen Radien auf Null ab. Das Integral der
normierten Zweipunktkorrelation

Lint =

∫ ∞
0

Bnorm
11 dx̂. (6.2)

definiert das turbulente Längenmaß Lint des Problems (Davidson 2017b). In diesem Fall
wird die Berechnung des Integrals lediglich bis zum ersten Nulldurchgang der Zwei-
punktkorrelation berechnet, da die Werte darüber hinaus durch die zyklische Geome-
trierandbedingung beeinflusst werden können. Lint,max beträgt in diesem Fall 2,81 mm.
Turbulente Strukturen können sich in dem numerischen Modell mit 5◦ Periodizität al-
so unabhängig von den Randbedingungen des numerischen Modells frei entwickeln. Die
größten turbulenten Längenmaße treten dabei im Eckenwirbel stromab der ersten Dros-
selstelle auf. Das Energiedichtespektrum der Punkte R1X1 bis R3X1, dargestellt in Abb.
6.6(b), zeigt keine energiereichen dominanten Frequenzen. Folglich enthält die Strömung
in diesem Bereich keine großskaligen periodischen Strukturen wie Nierenwirbel. Diese
Beobachtungen sind konsistent für die axialen Positionen X2 und X3, die in Anh. A.4(a)
bis Anh. A.5(b) dargestellt sind. Allerdings zeigt sich für den Punkt X1R4 eine Spitze
im Energiedichtespektrum bei näherungsweise 30.000Hz. Dies entspricht der Frequenz
der Wirbelablösung an der Vorderkante der ersten Dichtspitze.
Abbildungen 6.7(a) und 6.7(b) zeigen die Zweipunktkorrelation und das Energiedich-
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Abbildung 6.7: (a) Zweipunktkorrelation und (b) Energiedichtespektrum der turbulenz-
bedingten Fluktuationen an der Position R1X1 der Wirbelkammer für
numerische Modelle unterschiedlicher Periodizität. a○ Zweipunktkorre-
lation klingt durch die zyklische Geometrierandbedingung nicht auf Null
ab.

tespektrum für den Punkt R1X1 in Abhängigkeit von der Periodizität des numerischen
Modells. Es zeigt sich deutlich, dass die Korrelation bei kleinerer Periodizität als 5◦

von den Randbedingungen des numerischen Modells beeinflusst wird und in den mit a○
gekennzeichneten Punkten nicht mehr auf Null abklingt. Demzufolge wird die Lösung
von den Randbedingungen beeinflusst und turbulente Strukturen können sich hier nicht
frei entwickeln. Dadurch wird der relevante Produktionsbereich der turbulenten kine-
tischen Energie vom numerischen Modell nicht ausreichend abgebildet. Eindrucksvoll
zeigt sich dies auch im Energiedichtespektrum, siehe Abb. 6.7(b). Ähnlich dem Netzein-
fluss bei der Taylor-Couette-Strömung, werden die großen und energiereichen Skalen im
Grenzschichtbereich des rotierenden Deckbandes von numerischen Modellen zu kleiner
Periodizität nicht vollständig aufgelöst. Dies zeigt sich besonders für die Frequenzen
unterhalb von 10.000 Hz im 1◦- und 2◦-Modell. Hier liegt der Produktionsbereich der
Turbulenz und das 1◦-Modell löst relevante Strukturen nicht auf. Das 5◦-Modell und das
15◦-Modell zeigen ein näherungsweise identisches Verhalten der Zweipunktkorrelation.
In beiden Modellen klingt die Korrelation nach 2◦ auf Null ab und liefert ein integrales
Längenmaß von 2,74 mm. Die Frequenz der Wirbelablösung an der ersten Dichtspitze
wird im Punkt X1R4 unabhängig von der Größe des Rechengebietes bei näherungsweise
30.000 Hz voraus gesagt, dargestellt in Anh. A.8(b). Das Längenmaß dieses Effektes ist
also klein genug, um bereits vom 1◦-Modell korrekt vorhersagt zu werden. Die Sektor-
größenabhängigen Zweipunktkorrelationen und Energiedichtespektren der übrigen Kon-
trollpunkte sind dargestellt in Anh. A.6(a) bis Anh. A.16(b).
Auch in den numerischen Modellen mit einer Periodizität von 15◦ in Umfangsrichtung
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tauchen nach Abb. 6.7(b) im Energiedichtespektrum keine dominanten Frequenzen auf.
Es werden also im betrachteten Zeitbereich keine großskaligen periodischen Effekte er-
fasst, wie sie im experimentellen Aufbau in der Austrittskavität gemessen wurden. Eine
Herausforderung in der Deutung der Ergebnisse ist neben den nicht verfügbaren instatio-
nären Druckmessungen in der Wirbelkammer die starke Spreizung der zeitlichen Skalen
der Strömung in Deckbandlabyrinthdichtungen. Wie zuvor bereits genannt, wurden am
RLP Frequenzbänder zwischen 600 bis 1000 Hz gemessen. Im betrachteten Zeitbereich
dieser LES-Simulationen liegen also 18 bis 30 Perioden des Effektes. Problematisch hier-
bei ist, dass diese Frequenz sehr gering gegenüber dem Zeitschritt der Simulation ist.
Dieser liegt aus Gründen der numerischen Stabilität bei 2·10−9s, was einer CFL-Zahl von
0,6 entspricht. Eine Periode des gemessenen Effektes muss also mit 100.000-170.000 Zeit-
schritten aufgelöst werden. Aufgrund der begrenzten numerischen Ressourcen kann die
Simulationszeit für die Aufnahme der statistischen Größen nicht beliebig lang sein und
diese Studien müssen auf den dargestellten Zeitbereich begrenzt bleiben. Allerdings sind
die Schwankungen der Mittelwerte der Radialprofile und der integralen Größen gerin-
ger als die Messunsicherheit der Validierungsgrößen, weswegen von einer ausreichenden
Mittelungszeit ausgegangen wird. Eine Erweiterung des untersuchten Zeitbereiches kann
über numerisch effizientere, explizite Zeitschrittverfahren oder Diskretisierungsverfahren
höherer Ordnung erreicht werden. Diese stehen zum gegenwärtigen Zeitpunkt in Open-
FOAM jedoch nicht zur Verfügung, weshalb für zukünftige Studien alternative Strö-
mungslöser erprobt werden. Die Tatsache, dass die LES keine dominanten Frequenzen
in den Energiedichtespektren auflöst, kann daher folgende Gründe haben:

1. Der in der Austrittskavität gemessene Effekt tritt in der Wirbelkammer nicht auf.

2. Die Fluktuationen der in der Austrittskavität gemessenen kohärenten Strukturen
sind gegenüber den turbulenzbedingten Fluktuationen vernachlässigbar gering und
sind daher in der, im Vergleich zum Experiment, kurzen Mittelungszeit nicht deut-
lich.

Insbesondere für den zweiten Punkt spricht, dass die Amplituden der im Versuchsauf-
bau gemessenen Fluktuationen kleiner sind, als die Messunsicherheit der eingesetzten
Sensoren. Deren Einfluss auf das zeitlich gemittelte Strömungsfeld wird daher als ver-
nachlässigbar gering eingestuft. Für die Wirbelkammer ist daher eine Periodizität des
numerischen Modells von 5◦ die notwendige und hinreichende Größe des Rechengebietes
in Umfangsrichtung.

6.2.2 Austrittskavität

Die Erkenntnisse des Testfalls der Wirbelkammer werden am Testfall der Austrittskavi-
tät verifiziert. Das Vorgehen zur Einstellung des Betriebspunktes über die Randbedin-
gungen, der Initialisierung der Rechnung und der Mittelwertbildung entspricht dem der
Wirbelkammer. Für die Austrittskavität wurde die Konvergenz der zeitlichen Mittelwerte
wie in Abschn. 6.2.1 beschrieben überprüft und es wurden die gleichen Konvergenzkri-
terien eingehalten.
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Auch für die Austrittskavität zeigt sich eine Abhängigkeit der Größe des Eckenwirbels
hinter der Dichtspitze von der Größe des Rechengebietes. Ab 5◦ ist die Vorhersage der
Wirbelsysteme in den Konturabbildungen konstant und ca. 25% geringer als im 1◦-
Modell. Dargestellt ist dies am Beispiel des 1◦ und 15◦ Modells in Abb. 6.8. An der
darin gekennzeichneten Schnittebene S1 zeigt sich die Verschiebung der Wirbelsysteme
in einer signifikanten Änderung der Profile der Axialgeschwindigkeit, wie in der Wir-
belkammer. Die Profile werden daher nur in Anh. A.17(a) bis Anh. A.18(b) dargestellt.
Auch die Umfangsgeschwindigkeit und damit die Schleppwirkung der Rotorscheibe wird
vom 1◦ Modell im Mittel um 10% unterschätzt.
Die Diskrepanz zwischen Axial- und Umfangsgeschwindigkeit der Grenzschichten des
Leckagejets und der Grenzschicht am rotierenden Deckband lässt eine hohe Anisotro-
pie der Turbulenz in Deckbandlabyrinthdichtungen erwarten. Sie verdeutlicht die hohen
Anforderungen an die räumliche Diskretisierung mit strukturierten Gittern. Die Empfeh-
lungen der Literatur schlagen hier für die Auflösung in Hauptströmungsrichtung meist
um den Faktor vier bis sechs gröbere Werte vor, da entsprechende Wirbelstrukturen
in der Grenzschicht eine Ausrichtung parallel dazu haben. Da die Hauptströmungsrich-
tung in Deckbandlabyrinthdichtungen für die beiden zuvor genannten Scherschichten des
Leckagejets und des Deckbandes jedoch um 90◦ versetzt zueinander sind, muss das Re-
chengitter sowohl in axialer als auch in Umfangsrichtung ähnlich fein aufgelöst werden.

1◦−Modell 15◦−Modell

UAxial/UAxial,ref

0 0,5 1

S1 S2

R1X1 R1X2 R1X3
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Eckenablösung
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Abbildung 6.8: Zeitlich gemittelte Wirbelsysteme und Axialgeschwindigkeit in der Aus-
trittskavität des RLP in Abhängigkeit von der Sektorengröße (links) 1◦

und (rechts) 15◦ des Rechengebietes. Die Kennzeichnung der grün mar-
kierten Kontrollpunkte erfolgt von links nach rechts mit RiX1 bis RiX3
und von unten nach oben mit R1Xi bis R4Xi. Im Verlauf der Arbeit aus-
gewertete Schnittebenen sind mit S1 und S2 gekennzeichnet. Das 95%-
Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±1% des Mittelwertes und ist
als Fehlerbalken angegeben.
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Abbildung 6.9: (a) Zweipunktkorrelation an der Position R2X2 und (b) Energiedichte-
spektrum der turbulenzbedingten Fluktuationen an der Position R1X1
der Austrittskavität für numerische Modelle unterschiedlicher Periodizi-
tät. a○ größte Struktur im 15◦-Modell mit einer schwachen Korrelation
bis 6, 3◦.

Identifikation der größten Skalen der Austrittskavität

Auch für die Austrittskavität wurden an den in Abb. 6.8 dargestellten drei axialen und
vier radialen Messpositionen Zweipunktkorrelationen in Umfangsrichtung berechnet um
das turbulente Längenmaß zu bestimmen (siehe Anh. A.19(a) bis Anh. A.30(b)). Die
größten turbulenten Strukturen finden sich hier nach Gl. 6.1 nahe der Hinterkante des
Deckbandes im Punkt R2X2. Mit Ausnahme dieses Punktes, klingt die Zweipunktkor-
relation überall nach weniger als 2◦ auf Null ab. Am Punkt R2X2, dargestellt in Abb.
6.9(a), ist dies auch im 5◦ Modell nicht der Fall. Das 15◦ Modell weist in diesem Punkt
eine schwache Korrelation bis 6, 3◦ in Umfangsrichtung auf und das turbulente Längen-
maß beträgt 3,6 mm, siehe Marker a○ in Abb. 6.9(a). Das 18% kleinere Längenmaß
erklärt sich dadurch, dass die Zweipunktkorrelation schon nach weniger als 1◦ auf unter
0,2 abklingt. Das größte turbulente Längenmaß findet sich auch hier im Punkt R1X1
und beträgt 4,4 mm. Dies entspricht näherungsweise der Höhe der Dichtspitzen. Die
Zweipunktkorrelation klingt hier nach 4, 5◦ auf Null ab. Die Verwendung zu kleiner
Rechengebiete führt analog zur Wirbelkammer dazu, dass der Produktionsbereich der
Turbulenz nicht vollständig aufgelöst wird, siehe Abb. 6.9(b). Dieses Defizit ist allerdings
nur für das 1◦-Modell im Energiedichtespektrum sichtbar.
Für beide Teilmodelle, die Wirbelkammer und die Austrittskavität, finden sich die größ-
ten integralen Längenmaße der Turbulenz also im Bereich der Eckenablösung stromab
der Dichtspitzen, wobei diese in der Austrittskavität 70% größer ausfallen als in der
Wirbelkammer. Für die Austrittskavität muss daher davon ausgegangen werden, dass
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6.2 Mindestgröße des Rechengebietes

sie Strukturen enthält, die von einem numerischen Modell bei der Annahme einer Pe-
riodizität von 5◦ nicht vollständig aufgelöst werden. Wie die Vergleiche der radialen
Geschwindigkeitsprofile für die Axial- und Umfangsgeschwindigkeit zeigen, ist der Ein-
fluss auf die zeitlich gemittelten Geschwindigkeitsprofile jedoch geringer als die Mes-
sunsicherheit der zur Validierung zur Verfügung stehenden experimentellen Messdaten
(1, 97% des Messwertes). Auch in der Austrittskavität zeigt das Energiedichtespektrum
im aufgelösten Zeitbereich in keinem der numerischen Modelle dominante Frequenzen im
Frequenzband der experimentell ermittelten Effekte. Dies erhärtet die Hypothese, dass
die experimentell beobachteten kohärenten Strukturen keinen darstellbaren Einfluss auf
das zeitlich gemittelte Strömungsfeld haben, gegenüber turbulenzbedingten Fluktuatio-
nen vernachlässigbar sind und im aufgelösten Zeitbereich der LES nicht darstellbar sind.
Wie in der Wirbelkammer, wird die Frequenz der Wirbelablösung an der Vorderkante
der Dichtspitze der Austrittskavität bei ca. 30.000 Hz vorhergesagt und ist nicht ab-
hängig von der Größe des Rechengebietes, siehe Anh. A.22(b). Die Wirbelablösung an
der Dichtspitze ist in Abb. 6.11 gezeigt. Für die Validierung ist die Verwendung eines
numerischen Modells mit einer Periodizität von 5◦ daher ausreichend.

Abhängigkeit der Reynolds-Spannungen von der Größe des Rechengebietes

Für die Ableitung von Turbulenzmodellen aus LES ist neben einer korrekten Vorher-
sage der primitiven Variablen des Geschwindigkeitsfeldes, des Druckes und der Tempe-
ratur auch eine korrekte Vorhersage der Reynolds-Spannungen erforderlich. Das 95%-
Konfidenzintervall ist kleiner als ±1, 7% des Mittelwertes. Dabei ist u′u′ die Reynolds-
Spannung in axialer Richtung, v′v′ in radialer Richtung und w′w′ in Umfangsrichtung.
Abbildung 6.10 zeigt, dass auch die Reynolds-Spannungen vom 5◦-Modell im Vergleich
zum 15◦-Modell an der Schnittebene S1 der Austrittskavität gut vorhersagt werden. Die
Verläufe beider Modelle sind im Rahmen des 95%-Konfidenzintervalls identisch und in
Abb. 6.10 nicht voneinander zu unterscheiden. Die Schubspannungskomponenten des
Reynolds-Spannungstensors sind für die Ebenen S1 und S2 dargestellt in Anh. A.31
bis A.33. Die Darstellung bestätigt die vorherigen Indizien für die hohe Anisotropie
der Turbulenz in Deckbandlabyrinthdichtungen. Im Bereich des Leckagejets überwie-
gen die Reynolds-Spannungen in axialer und in radialer Richtung gegenüber der Um-
fangsrichtung, während in der Grenzschicht des rotierenden Deckbandes die Reynolds-
Spannungen in Umfangsrichtung gegenüber den anderen Komponenten überwiegen. Ent-
sprechend dem Produktionsterm der turbulenten kinetischen Energie aus Gl. 3.27:

Pij = −ρu′′i u
′′
k

∂ũj
∂xk
− ρu′′ju

′′
k

∂ũi
∂xk

. (6.3)

ist diese Beobachtung verständlich, da die Produktion proportional zum Geschwindig-
keitsgradienten ist. Da der Leckagejet durch hohe Axialgeschwindigkeiten und Gradi-
enten derselbigen gekennzeichnet ist, ist auch die axiale Komponente der Reynolds-
Spannung dominant gegenüber den übrigen Normal- und Schubspannungen. Gleiches gilt
für den Grenzschichtbereich des rotierenden Deckbandes, wobei hier die Scherung des
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Abbildung 6.10: Reynolds-Spannungen an der Schnittebene S1 der Austrittskavi-
tät in Abhängigkeit von der Größe des Rechengebietes. Das 95%-
Konfidenzintervall der LES ist kleiner als 1, 7% des Mittelwertes.

Fluides in Umfangsrichtung ursächlich für die entsprechende Dominanz der Reynolds-
Spannungen in Umfangsrichtung ist. Bei der Verwendung des 1◦-Modells werden die
Reynolds-Spannungen in den Scherschichten um ca. 10% überschätzt, sind oberhalb von
5◦ jedoch unabhängig von dem verwendeten Rechengebiet. Sowohl für die Validierung
als auch für die Ableitung von turbulenten Größen zur Entwicklung von Turbulenzmo-
dellen ist die Verwendung eines numerischen Modells mit einer Periodizität von 5◦ daher
ausreichend.

Grenzschicht des rotierenden Deckbandes

Die Studien zur Taylor-Couette-Strömung, zur Wirbelkammer und zur Austrittskavität
haben gezeigt, dass die Grenzschicht am rotierenden Deckband die größten turbulen-
ten Strukturen in der Labyrinthdichtung definieren und hier ein wesentlicher Teil der
turbulenten kinetischen Energie der Strömung produziert wird. Bei der Verwendung zu
kleiner Rechengebiete von weniger als 5◦ und zu grober räumlicher Diskretisierung mit
∆x+ = ∆z+ ≥ 20, zeigt sich in den Energiedichtespektren ein Defizit im Produktionsbe-
reich der turbulenten Strukturen. Eine genauere Betrachtung der Grenzschichtstruktur
in der Austrittskavität ist für das 1◦ und 15◦-Modell in Abb. 6.11 dargestellt. Es zeigt die
Iso-Fläche der Umfangsgeschwindigkeit von 100 m/s, eingefärbt mit der Axialgeschwin-
digkeit.
Wie bei der Taylor-Couette Strömung, zeigen sich auch hier turbulente Streaks in der
Grenzschicht, deren Rotationsachse in Umfangsrichtung ausgerichtet ist. Sie entstehen
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Streaks an den
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Abbildung 6.11: Turbulente Strukturen in der Grenzschicht des rotierenden Deckbandes
in Abhängigkeit von der Größe des Rechengebietes in Umfangsrichtung.

vorzugsweise im Bereich des Ablösepunktes zwischen dem Kammerwirbel der Austritts-
kavität und der Eckenablösung hinter der Dichtspitze, vgl. Abb. 6.8. Beim 15◦-Modell
sind mehr Streaks erkennbar, insbesondere an der Rückseite der Dichtfinne und nahe der
Deckbandhinterkante. Im 1◦-Modell werden an diesen Positionen keine Streaks aufgelöst,
was nicht nur für den gezeigten Zeitpunkt gültig ist. Der Bereich, in dem die Streaks
auftreten, ist daher ca. 40% breiter. Die Streaks im 15◦-Modell scheinen in Umfangs-
richtung zu fluktuieren, während diese im 1◦-Modell statisch an einer Position erschei-
nen. Dies sind Anzeichen dafür, dass der dreidimensionale Charakter der turbulenten
Grenzschicht im 1◦-Modell unterschätzt wird. Wie auch aus den Energiedichtespektren
hervorgeht, wird also die turbulenzbedingte Durchmischung und Impulsübertragung bei
der Verwendung numerischer Modelle zu geringer Periodizität unterschätzt.

6.3 Zwischenfazit

Die Vorstudien definieren die Anforderungen von LES-Modellen zur Simulation von La-
byrinthdichtungen. Numerische Schemata zweiter Ordnung aus 25% vorwärts Differen-
zenmethode und 75% zentrale Differenzenmethode sind ein guter Kompromiss aus nu-
merischer Stabilität und Genauigkeit gegenüber reinen zentrale Differenzenmethoden.
Der Fehler in der Vorhersage der Schleppwirkung ist kleiner als 1, 4% und nahe der
Messunsicherheit des Experimentes im RLP von 1, 97%. Das Strömungsfeld muss mit
∆x+ = ∆z+ ≤ 20 aufgelöst werden, um die Schleppwirkung korrekt vorherzusagen und
dieser Grenzwert ist abhängig von der Couette-Reynolds-Zahl. Maßgeblich hierfür sind
turbulente Grenzschichtstrukturen, die von dem Feinstrukturmodell nicht korrekt mo-
delliert werden und daher numerisch aufgelöst werden müssen. Bei geringeren Couette-
Reynolds-Zahlen, kann auch eine räumliche Diskretisierung mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 not-
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6 Modellanforderungen für Grobstruktursimulationen

wendig sein, um die dann energetisch schwächeren turbulenten Strukturen auflösen zu
können.
Die Verwendung eines 5◦-Modells ist notwendig und ausreichend, um die LES im Rahmen
der Messunsicherheit des Experimentes zu validieren. Es ist allerdings ein Kompromiss
aus einer ausreichenden Größe zur Abbildung aller relevanten Effekte und turbulenten
Strukturen im Strömungsfeld und dem numerischen Ressourcenbedarf. 5◦ entsprechen
dem 3,9-fachen der Höhe h der Dichtspitze, bzw. der zurückspringenden Stufe stromab
der Drosselstellen. Dieser Grenzwert liegt nahe an den Empfehlungen zur direkten nume-
rischen Simulation klassischer Modellierungstestfälle wie der zurückspringenden Stufen
in ebenen Kanälen oder periodischen Hügeln. Für erstere wird z.B. 4h (Le und Moin
1992) und für letztere 4, 5h (Rumsey 2017) empfohlen um alle turbulenten Strukturen
aufzulösen. Zur Ableitung einer Korrelation der erforderlichen Größe des Rechengebie-
tes in Umfangsrichtung wird in zukünftigen Arbeiten der Einfluss des Betriebspunktes,
d.h. der axialen Reynolds-Zahl und der Couette-Reynolds-Zahl untersucht. Eine direkte
Abhängigkeit von geometrischen Abmessungen der Kavität liegt nach aktuellem Kennt-
nisstand nicht vor.
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7 Grobstruktursimulation des RLP

7.1 Validierung der Grobstruktursimulation

Die Erkenntnisse aus den Abschnitten 6.1 bis 6.2.2 werden nun auf den rotierenden
Labyrinthprüfstand übertragen. Aufgrund des zu erwartenden hohen numerischen Res-
sourcenbedarfes wird ein numerisches Modell erstellt, welches ein möglichst kleines Re-
chengebiet und eine möglichst grobe räumliche Diskretisierung hat, aber gleichzeitig alle
relevanten Phänomene der Strömung abbilden kann. Dies führt nach Abschn. 6.1 auf ei-
ne räumliche Diskretisierung mit einem dimensionslosen Wandabstand von y+ ≤ 1 und
dimensionslose Elementgrößen in Hauptströmungsrichtung und quer dazu von ∆x+ =
∆z+ ≤ 20. Auch der Rad-Seitenraum unterhalb der Austrittskavität wird zunächst
vernachlässigt, vgl. Abb. 4.1. Der Einfluss dieser Vereinfachung wird in Abschn. 7.1.5
untersucht. Zur Approximation von Gradienten wird ein zentrales Differenzenverfahren
zweiter Ordnung ohne Limiter verwendet, d.h. Gauss linear. Auch die mathematische
Diskretisierung der diffusiven und konvektiven Flüsse des Feinstrukturmodells erfolgt
mit diesem Schema. Für die konvektiven Flüsse der Impuls- und Energiegleichung wird
mit Gauss LUST ein Verfahren zweiter Ordnung verwendet, welches einer Mischung aus
25% vorwärts Differenzenverfahren und 75% zentrale Differenzenverfahren entspricht.
Dies ist nach Abschn. 6.1 ein guter Kompromiss aus numerischer Stabilität und Genau-
igkeit. Zur Modellierung der nicht aufgelösten turbulenten Skalen wird das WALE-Model
von Nicoud und Ducros (1999) eingesetzt.
Das Rechengebiet erstreckt sich von der Eintrittsmessebene des RLP, vgl. Abb. 4.1 bis
zum Eintritt in den konischen Ringdiffusor. In diesem herrschen Mach-Zahlen von unter
0,05 wodurch die Rechenzeiten bis zur Einstellung des Betriebspunktes zu lang sind und
zu viele numerische Ressourcen verbrauchen. Nach Kluge et al. (2019) und Abschn. 5
wird die Umwandlung von kinetischer in Druckenergie im Diffusor von k − ω-basierten
Modellen im Rahmen der Messunsicherheit jedoch genau vorhergesagt. Daher wird der
Gegendruck am Eintritt des Diffusors aus den entsprechenden Simulationsergebnissen
extrahiert und als nicht-reflektierende Austrittsrandbedingung in dem LES-Modell vor-
gegeben. Neue, bislang nicht veröffentlichte Messdaten einer zusätzlichen Messstelle am
Eintritt des Diffusors validieren dieses Vorgehen, d.h. die korrekte Vorhersage des sta-
tischen Druckes am Eintritt des Diffusors mit dem k − ω−+KT Turbulenzmodell. Die
Veröffentlichung erfolgt im Rahmen des Abschlussberichtes zum Luftfahrt Forschungs-
programm des BMWi LuFo V Call 3 mit der Förderkennziffer 20T1506A. Das Rechen-
gebiet erfasst nach Abschn. 6.2.1 und 6.2.2 eine Teilung von 5◦ um die Ausbildung
turbulenter Strukturen nicht durch zyklische Geometrierandbedingungen zu beeinflus-
sen. Das resultierende numerische Modell diskretisiert das Rechengebiet mit ca. 150 ·106

Rechenpunkten.
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Zur Gewährleistung der numerischen Stabilität werden CFL-Zahlen von unter 0,6 einge-
halten, wofür ein physikalischer Zeitschritt von 2 ·10−9 s erforderlich ist. Für eine Durch-
strömung des Rechengebietes muss ein Zeitbereich von 2, 41 · 10−3 s berechnet werden.
Dies erfordert 4, 82 ·105 Zeitschritte und eine vollständige Umdrehung des Rotors (360◦)
wird mit 1, 7 · 106 Zeitschritten aufgelöst. Nach dem Einschwingen der Lösung ist das
Strömungsfeld über einen Zeitraum von mindestens 2,3 Umdrehungen des Rotors bzw.
8 Durchströmungen des Rechengebietes gemittelt worden. Als Konvergenzkriterium für
die statistischen Größen wird die halbe Messunsicherheit der Geschwindigkeitsfluktua-
tionen im RLP verwendet. Diese beträgt ±1, 97% des Messwertes. Für die statistischen
Größen der LES wird daher verlangt, dass das 95%-Konfidenzintervall kleiner als ±1%
des Mittelwertes ist. Der Nachweis erfolgt, wie in den vorherigen Abschnitten, anhand
von Kontrollpunkten im Rechengebiet, die gleichmäßig in der Eintrittskavität, der Wir-
belkammer und der Austrittskavität verteilt sind.Neben der Konvergenz lokaler Größen
wurde auch die Konvergenz des Dichtungsbeiwertes überprüft und als Konvergenzkrite-
rium das 95%-Konfidenzintervall des RLP definiert. Diese beträgt ±0, 01 absolut, sodass
das 95%-Konfidenzintervall der LES kleiner als ±0, 01 sein muss.
Die Simulation wurde für eine effiziente Parallelisierung auf dem Rechenzentrum des
Norddeutschen Verbundes zur Förderung des Hoch- und Höchstleistungsrechnens in der
vierten Ausbaustufe (HLRN IV) auf 4800 CPU’s verteilt. Das System wurde im Novem-
ber 2019 auf Platz 40 der weltweit schnellsten Hochleistungsrechner gelistet. Für das
Einschwingen der Lösung wurden zwei Durchströmungen des Rechengebietes gerechnet,
dabei 1·106 CPUh verbraucht und für die anschließende Mittelwertbildung der primitiven
Variablen nochmals 3, 9 · 106 CPUh eingesetzt. Diese Zahlen machen deutlich, dass ei-
ne industrielle Anwendung von LES für vollständige Deckbandlabyrinthdichtungen zum
gegenwärtigen Zeitpunkt nicht und für akademische Anwendungen nur in Einzelfällen
möglich ist.

7.1.1 Vorhersage des Dichtungsbeiwertes

Abbildung 7.1(a) zeigt, dass mit dem gewählten LES-Modell im Rahmen der Mes-
sunsicherheit eine genaue Vorhersage des Dichtungsbeiwertes erreicht wird. Das 95%-
Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±0, 0002, damit um den Faktor 50 kleiner als
das 95%-Konfidenzintervall des Experimentes und gegenüber der geometriebedingten
Unsicherheit vernachlässigbar. Die LES liefert im Rahmen der genannten Unsicherhei-
ten eine gute Übereinstimmung mit dem k−ω+KT-Turbulenzmodell, dem Messwert des
Experimentes und der Korrelation von Egli (1935). Folglich werden die aerodynamischen
Verluste bei der Durchströmung der Labyrinthdichtung von der LES korrekt wiederge-
geben. Aufgrund des geringen Modellierungsanteils der LES, kann davon ausgegangen
werden, dass die gute Vorhersage eine Folge der korrekt wiedergegebenen relevanten
physikalischen Prozesse ist. Ob dies für das k − ω+KT-Turbulenzmodell auch der Fall
ist, ist an dieser Stelle aufgrund des hohen Anteils der Modellierung nicht eindeutig fest-
zustellen.
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Abbildung 7.1: (a) Vorhersage des Dichtungsbeiwertes im Auslegungspunkt des RLP.
Die schwarzen Fehlerbalken berücksichtigen den Einfluss der nicht exakt
bekannten Geometrie des Radialspates (Kluge et al. 2019) und die oran-
genen Strichlinien bilden das 95%-Konfidenzintervall des Experimentes
ab. Das 95%-Konfidenzintervall der LES ist kleiner als ±0, 0002 und da-
mit kleiner als die Größe des Symbols. (b) Vorhersage des statischen
Druckes entlang des Außengehäuses mit unterschiedlichen Wirbelvisko-
sitätsmodellen und LES. Die Fehlerbalken an den experimentellen Er-
gebnissen berücksichtigen den Einfluss der nicht exakt bekannten Geo-
metrie des Radialspates (Kluge et al. 2019). Das 95%-Konfidenzintervall
der experimentellen Ergebnisse und das der LES ist kleiner als die Sym-
bolgröße.

7.1.2 Vorhersage des statischen Druckabbaus

In Abb. 7.1(b) wurde aus Gründen der Übersichtlichkeit, der Einfluss der Geometrieun-
sicherheit nicht, wie von Kluge et al. (2019) vorgeschlagen, an die numerischen Vorhersa-
gen gezeichnet, sondern an die experimentellen Ergebnisse. Die 95%-Konfidenzintervalle
des Experimentes und der LES sind kleiner als die Symbolgröße. Der Vergleich des sta-
tischen Druckabbaus entlang des Außengehäuses weist auf Modellierungsdefizite beider
Wirbelviskositätsmodelle hin. Die LES und die experimentellen Ergebnisse bestätigen
sich gegenseitig und zeigen eine sehr gute Übereinstimmung des Druckverlustes über die
erste Drosselstelle, d.h. der statischen Drücke in der Wirbelkammer K2, vgl. Abb. 4.1 für
die Definition der Messebenen. Die statischen Drücke werden in der Wirbelkammer mit
einer Abweichung von weniger als 150 Pa und damit im Rahmen der geometriebedingten
Unsicherheiten genau getroffen. Auch der Bereich der Nachexpansion in der Wirbelkam-
mer, in dem zunächst ein weiterer Druckabbau erfolgt, wird von der LES und vom Ex-
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periment näherungsweise identisch vorhergesagt. Beide Wirbelviskositätsmodelle sagen
hier einen ≥50% kürzeren Bereich der Nachexpansion vorher. Im Mittel über die Wirbel-
kammer überschätzt das k−ω+KT-Turbulenzmodell den statischen Druck um 1660 Pa
und das SST+BD-Turbulenzmodell unterschätzt diesen um ca. 1000 Pa. Der Verlauf des
statischen Druckes ist ein Indikator für das Verhalten des Leckagejets. Ein sich aufweiten-
der Leckagejet führt zu geringeren Geschwindigkeiten und höheren statischen Drücken.
Die beobachteten Defizite der Wirbelviskositätsmodelle weisen also darauf hin, dass der
Leckagejet beim k−ω+KT-Turbulenzmodell zu stark und beim SST+BD Turbulenzmo-
dell zu wenig aufweitet. Ursache für dieses Verhalten ist die modellierte Wirbelviskosität,
die beim SST+BD Turbulenzmodell im Bereich der Spaltdurchströmung und im Bereich
des Leckagejets bis zu 80% geringer ist als beim k−ω+KT-Turbulenzmodell (Wein et al.
2020). Eine korrekte Vorhersage der Aufweitung des Leckagejets ist jedoch eine Grund-
voraussetzung für eine korrekte Vorhersage der Überströmverluste der stromab liegenden
Drosselstelle und damit der Gesamtverluste der Dichtung.
In der Austrittskavität leisten beide Wirbelviskositätsmodelle eine gute Vorhersage des
statischen Druckes und weichen im Mittel über alle vier Messstellen um 450 Pa ab. Die
LES liefert hier im Mittel um 625 Pa zu geringe Drücke. Dies deutet auf eine zu gering
vorhergesagte Ausmischung des Leckagejets gegenüber dem Experiment hin. Allerdings
führt eine Berücksichtigung der von Kluge et al. (2019) untersuchten Unsicherheiten der
Geometrie der Drosselstellen zu 800 Pa höheren Drücken der ersten beiden Druckmess-
stellen der Austrittskavität, wenn die Spaltweite beider Drosselstellen um 20µm erhöht
wird. Auch eine Reduktion der Spaltweite beider Drosselstellen um 20µm führt an den
ersten beiden Druckmessstellen der Austrittskavität bei gleichen Eintritts- und Aus-
trittsrandbedingungen zu 200 Pa höheren Drücken, sodass diese hohe Sensitivität der
Lösung von der Geometrie der Drosselstellen ein Grund für die beobachteten Differenzen
zu den experimentellen Daten sein kann und den Einsatz von LES zusätzlich motiviert.
Die Vorhersage der LES ist also im Rahmen der Unsicherheit der nicht genau bekannten
Geometrie des Radialspaltes exakt. Die letzte Druckmessstelle der Austrittskavität und
mit der Kennung K3.4 in Abb. 7.1(b), wird von der LES exakt vorhergesagt, was die
Vernachlässigung des Diffusors und die gewählte Austrittsrandbedingung verifiziert.

7.1.3 Vorhersage der Wirbelsysteme in der Eintrittskavität

Das 95%-Konfidenzintervall des zeitlich gemittelten Geschwindigkeitsfeldes der LES an
den Kontrollpunkten ist kleiner als ±0, 5% und ist damit im Vergleich zur Linienstärke
der Abbildungen nicht darstellbar. Daher wird ein Konfidenzintervall der Strömungswin-
kel und Geschwindigkeiten von ±1% in Abb. 7.3 als Fehlerbalken an den numerischen
Ergebnissen dargestellt.
Abbildung 7.2 zeigt einen Vergleich der Wirbelsysteme der Eintrittskavität aus PIV,
k − ω+KT, SST+BD und LES. Das LES-Modell liefert hier eine signifikant bessere
Vorhersage als die Wirbelviskositätsmodelle. Sowohl die Größe der Eckenablösung im
Bereich a○ nach Abb. 7.2 als auch die Stromlinienlage und die Geschwindigkeiten im
sich ausbildenden Leckagejet an der Stelle b○ nach Abb. 7.2, werden von der LES sehr
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Abbildung 7.2: Messung und numerische Vorhersage der Axial- und Umfangsgeschwin-
digkeit in der Eintrittskavität des RLP mit RANS-Turbulenzmodellen
und LES. Die numerischen Ergebnisse sind auf das Messraster der PIV-
Messungen interpoliert. Das 95%-Konfidenzintervall der experimentellen
Ergebnisse beträgt ±1, 97% und das 95%-Konfidenzintervall der LES be-
trägt ±1% des Mittelwertes. a○ Eckenwirbel, b○ Leckagejet, c○ Wieder-
anlegen des Leckagejets am Außengehäuse, d○ Nahfeld der Rotorscheibe
und e○ Fernfeld der Rotorscheibe

.

95



7 Grobstruktursimulation des RLP

gut wiedergegeben. Die Wirbelviskositätsmodelle sagen die Eckenablösung um 20−30%
zu klein und damit das Einströmen in die Eintrittskavität um ca. 20% zu steil vorher. Da-
durch wird der Wiederanlegepunkt an der Stelle c○ nach Abb. 7.2 stromauf verschoben.
Die Vorhersage von Ablösungen stromab von Stufen ist ein bekanntes Modellierungs-
defizit von Wirbelviskositätsmodellen und bestätigt sich an diesem Beispiel. Auch die
Schleppwirkung der Rotorscheibe wird von der LES sowohl im Bereich d○ nach Abb.
7.2, d.h. dem Nahfeld der Rotorscheibe, als auch in deren Fernfeld (Bereich e○) besser
vorher gesagt. Beide Wirbelviskositätsmodelle überschätzen die Schleppwirkung um bis
zu 50%, was zu dem bereits beschriebenen zu steilen Einströmen in die Kavität und
nach Gl. 2.20 zu falsch modellierten Mischungsverlusten führen kann.
Auf der in Abb. 7.2 gekennzeichneten und in Abb. 7.3 dargestellten Schnittebene L1
bestätigt sich die aus den Konturabbildungen ersichtliche bessere Vorhersage der LES.
Zwischen 0, 4 ≤ x/L ≤ 1 ist die Vorhersage des radialen Einströmwinkels im Rahmen der
95%-Konfidenzintervalle exakt. Die Größe der Eckenablösung (x/L ≤ 0, 4) weicht um
lediglich 2% ab, während die Wirbelviskositätsmodelle Abweichungen von mehr ≥20%
liefern. Zwischen 0, 4 ≤ x/L ≤ 0, 7 ist auch die Vorhersage des Drallverhältnisses mit der
LES im Rahmen der 95%-Konfidenzintervalle exakt. Für x/L ≥ 0, 7 zeigt sich ein Defizit
der Umfangsgeschwindigkeit in Höhe von maximal 30%. Die Wirbelviskositätsmodelle
sagen zwischen 0, 4 ≤ x/L ≤ 0, 7 eine um bis zu 50% zu hohe Umfangsgeschwindigkeit
vorher. Die Schleppwirkung wird also, nach Wein et al. (2020) vermutlich aufgrund einer
zu hoch modellierten Wirbelviskosität, überschätzt.
Die Beobachtung, dass das SST+BD 3% bessere Vorhersagen liefert und nach Wein
et al. (2020) eine 40% geringere Wirbelviskosität modelliert als das k − ω+KT Modell,
bekräftigt diese Annahme. Zusammenfassend liefert das LES-Modell gemessen an der
Vorhersage der Wirbelsysteme, des Einströmwinkels und der Schleppwirkung also eine
bessere Vorhersage der Strömung in der Eintrittskavität als die Wirbelviskositätsmodelle
und kann für eine weitere Eingrenzung der Modellierungsdefizite genutzt werden.
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Abbildung 7.3: Messung und numerische Vorhersage des (a) radialen Einströmwinkels

und (b) des Drallverhältnis an der Stelle L1 in Abb. 7.2 mit RANS-
Turbulenzmodellen und LES. Das 95%-Konfidenzintervall der experi-
mentellen Ergebnisse beträgt ±1, 97% und das 95%-Konfidenzintervall
der LES beträgt ±1% des Mittelwertes.

7.1.4 Vorhersage der Wirbelsysteme in der Austrittskavität

Das 95%-Konfidenzintervall des zeitlich gemittelten Geschwindigkeitsfeldes der LES an
den Kontrollpunkten der Austrittskavität erreicht Werte kleiner als ±1, 5% und wird in
Abb. 7.5 als Fehlerbalken an den numerischen Ergebnissen dargestellt. In Abb. 7.4 ist ein
Vergleich der Wirbelsysteme der Austrittskavität aus PIV, k−ω+KT, SST+BD und LES
dargestellt. Die Bereiche erhöhter Messunsicherheit wurden durch grau-transparente Fel-
der überdeckt, gekennzeichnet durch a○ in Abb. 7.4, und werden im Vergleich zwischen
numerischen und experimentellen Ergebnissen nicht diskutiert. Auf Basis der Stromli-
nienlage zeigt sich eine bessere Vorhersage der Wirbelsysteme durch die LES gegenüber
den Wirbelviskositätsmodellen. Nach den PIV-Daten weitet sich der Leckagejet bis zur
Hinterkante des Deckbandes auf und wird verzögert, gekennzeichnet durch b○ in Abb.
7.4. Der Kammerwirbel ( c○) in der Austrittskavität wiederum führt zu einer erneuten
Kontraktion und Beschleunigung des Leckagejets. Dieses Verhalten gibt die LES sehr gut
wieder. Die Wirbelviskositätsmodelle geben die Beschleunigung des Leckagejets nicht
wieder und modellieren eine kontinuierliche Aufweitung, d.h. Verzögerung des Leckage-
jets. In der Gehäusedruckverteilung, Abb. 7.1(b), wird die Kontraktion des Leckagejets
durch ein Plateau des statischen Druckes deutlich. Dieses ist in der LES gegenüber den
Wirbelviskositätsmodellen 30% breiter und flacher. Die Anzahl axialer Druckmessstel-
len im Versuchsaufbau ist hier nicht ausreichend um die Unterschiede zwischen LES und
Wirbelviskositätsmodellen bewerten zu können bzw. die richtige Lösung zu identifizie-
ren. Mit Unterstützung der PIV-Ergebnisse ist jedoch die Schlussfolgerung zulässig, dass
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Abbildung 7.4: Messung und numerische Vorhersage der Axial- und Umfangsgeschwin-
digkeit in der Eintrittskavität des RLP mit RANS-Turbulenzmodellen
und LES. Die numerischen Ergebnisse sind auf das Messraster der PIV-
Messungen interpoliert. Das 95%-Konfidenzintervall der experimentellen
Ergebnisse beträgt ±1, 97% und das 95%-Konfidenzintervall der LES be-
trägt ±1, 5% des Mittelwertes.
a○ In PTV nicht auswertbare Bereiche, b○ Aufweitung des Leckagejets
bis zur Hinterkante des Deckbandes und c○ Kammerwirbel der Austritts-
kavität.
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die LES die richtige Lösung darstellt, was den Wert und die Notwendigkeit von räumlich
hoch aufgelösten und nicht invasiven Messmethoden betont.
Trotz der guten Übereinstimmung der Stromlinienlage in LES und Experiment, zei-
gen sich in der LES Abweichungen der Absolutwerte gegenüber den PIV-Messungen
und den Vorhersagen der Wirbelviskositätsmodelle. So wird die Axialgeschwindigkeit
im Leckagejet um 15% überschätzt und die Umfangsgeschwindigkeit im gesamten, in
Abb. 7.4 dargestellten Ausschnitt des Rechengebietes um bis zu 15% unterschätzt. Ab-
bildung 7.5 zeigt die Geschwindigkeitsprofile in der Schnittebene L2 (siehe Abb. 7.4).
Da der Leckagejet und der Kammerwirbel über viskose Effekte miteinander gekoppelt
sind, führen Defizite in der Vorhersage des Leckagejets zu Defiziten in der Vorhersage
des Kammerwirbels. Die Axialgeschwindigkeit des Leckagejets wird von der LES um bis
zu 15% überschätzt. Aufgrund der Drehimpulserhaltung werden daher auch die Rota-
tionsgeschwindigkeit des Kammerwirbels und die deckbandseitige Rückströmgeschwin-
digkeit um bis zu 15% zu hoch vorhersagt. Beide Wirbelviskositätsmodelle sagen hier
um bis zu 7% zu hohe Geschwindigkeiten vorher. Ebenso deutlich ist die Fehlvorhersage
der Umfangsgeschwindigkeit. Die LES zeigt hier um bis zu 15% geringere Werte als die
PIV-Messung. Im gleichen Maße überschätzt das SST+BD die Umfangsgeschwindigkeit,
während das k − ω+KT im Rahmen des 95%-Konfidenzintervalls der Messdaten bis zu
einer relativen Höhe von 65% eine gute Vorhersage trifft.
Eine mögliche Ursache für die Abweichung der LES ist der Einfluss der räumlichen Dis-
kretisierung des Rechengebietes, was im Folgenden analysiert wird. Wie schon bei der
Taylor-Couette-Strömung, wird für den RLP eine hohe Sensitivität der Schleppwirkung
auf die räumliche Diskretisierung erwartet, da auf Grund der gleichen Couette-Reynolds-
Zahl, eine strömungsmechanische Ähnlichkeit besteht. Auffällig ist, dass die Abweichung
der LES über die Höhe der Kavität nahezu konstant ist und keine lokalen Extrempunkte
aufweist. Dies lässt darauf schließen, dass die Schleppwirkung der Rotorscheibe über die
gesamte Länge des Deckbandes zu gering vorhergesagt wird und kein Fehler vorliegt,
der sich auf die Austrittskavität beschränkt. Dies bedeutet gleichzeitig, dass eine lokale
Verfeinerung der räumlichen Diskretisierung in der Austrittskavität nicht ausreichend
ist, sondern auf das komplette Rechengebiet des RLP ausgeweitet werden muss.

7.1.5 Schleppwirkung und Ausmischung in der Austrittskavität
in Abhängigkeit von dem numerischen Modell

Wie bereits beschrieben, wurde für das LES-Modell mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 20 die gröbste
in Abschn. 6.1 validierte Netzauflösung eingesetzt, um den numerischen Ressourcen-
bedarf zu limitieren. Aus diesen Vorstudien ist bekannt, dass eine zu grobe räumliche
Diskretisierung zu einer um bis zu 30% geringeren Umfangsgeschwindigkeit in der Ka-
nalmitte führen kann und das diese Abhängigkeit nicht linear ist. Zur Einhaltung von
∆x+ = ∆z+ ≤ 10 ist jedoch eine Verdoppelung der räumlichen Auflösung des Re-
chennetzes in axialer und in Umfangsrichtung notwendig, was zu einem numerischem
Modell mit ≥ 600 · 106 Rechenpunkten führt. Hierfür stehen nicht ausreichend numeri-
sche Ressourcen zur Verfügung, weswegen diese Studie nicht durchgeführt werden kann.
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Abbildung 7.5: Messung und numerische Vorhersage der Radialprofile der (a) Axialge-
schwindigkeit und (b) des Drallverhältnis an der Stelle L2 in Abb. 7.4
mit RANS-Turbulenzmodellen und LES. 95%-Konfidenzintervalle an den
experimentellen Daten sind dargestellt und beträgt ±1, 97% des Mittel-
wertes. Das 95%-Konfidenzintervall der LES beträgt ±1, 5% des Mittel-
wertes.

Allerdings besteht die Möglichkeit, den Einfluss der räumlichen Diskretisierung erneut
am Beispiel der Austrittskavität zu untersuchen, siehe Abb. 4.5(a). Dies bringt jedoch
Einschränkungen im Vergleich zu den experimentellen Daten mit sich, da die Rand-
bedingungen für dieses Teilmodell nicht aus experimentellen Daten gewonnen werden
können. Wie in Abschn. 6.2.2 wird der Betriebspunkt über Druckrandbedingungen auf
den Dichtungsbeiwert von CD = 0, 572 im Auslegungspunkt des RLP eingestellt, wo-
durch auch die gleiche axiale Reynolds-Zahl von Reax = 17100 eingestellt wird. Über
die Rotationsgeschwindigkeit des Deckbandes wird die Couette-Reynolds-Zahl auf den
Auslegungswert von Recouette,i = 77000 eingestellt. Das k − ω+KT-Modell scheint nach
Abb. 7.5 am besten geeignet, die Schleppwirkung der Rotorscheibe vorherzusagen. In
einer Parameterstudie wird mit Kθ = 0 einerseits eine rein axiale Zuströmung angenom-
men und andererseits eine Zuströmung mit einem Vordrall von Kθ = 0, 25 gemäß der
k − ω+KT-Rechnung. Die räumliche Diskretisierung ist identisch mit der im vorheri-
gen Abschnitt, d.h. y+ ≤ 1 und ∆x+ = ∆z+ ≤ 20. Die Auflösung des Rechengebietes
wird dann um den Faktor 2 in der axialen Richtung und der Umfangsrichtung erhöht
um y+ ≤ 1 und ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 zu erreichen. In einer weiteren Parametervariation
wird der Einfluss des Rad-Seitenraums auf die Schleppwirkung und die Ausmischung
des Leckagejets in der Austrittskavität hin untersucht. Das 95%-Konfidenzintervall des
zeitlich gemittelten Geschwindigkeitsfeldes an den Kontrollpunkten der Austrittskavität
erreicht für die Studien mit Vordrall Werte kleiner als ±1% und für die Studien ohne
Vordrall Werte kleiner als ±1, 8% des Mittelwerts. Die Konfidenzintervalle werden in
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Abb. 7.6 als Fehlerbalken dargestellt.
In Abb. 7.6 zeigt sich, dass bei allen Teilmodellen die Verfeinerung der räumlichen Dis-
kretisierung von ∆x+ = ∆z+ ≤ 20 auf ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 bzw. von ∆x+ = ∆z+ ≤ 40 auf
∆x+ = ∆z+ ≤ 20 zu einer Erhöhung der Umfangsgeschwindigkeit führt. Die Form der
Wirbelsysteme bleibt dabei erhalten und entspricht der des RLP. An der zuvor bereits
diskutierten und in Abb. 7.6 gekennzeichneten Schnittposition L2 führt die Verfeinerung
des Rechennetzes für den Fall Kθ = 0 zu einer Erhöhung der Schleppwirkung um 23, 5%
und für den Fall Kθ = 0, 25 zu einer Erhöhung der Schleppwirkung um 4, 4%. Beides
sind Mittelwerte über die Höhe der Kavität, die Radialverteilungen sind dargestellt in
Anh. A.34 bis Anh. A.39. Da die Umfangsgeschwindigkeiten für den Fall Kθ = 0, 25 auch
stromab der Drosselstelle höher sind als im Fall von Kθ = 0, bestätigt sich die Erwar-
tung, dass die Verteilung der Umfangsgeschwindigkeit in der Austrittskavität abhängig
von der Schleppwirkung stromauf ist. Das beobachtete Defizit im Gesamtmodell des RLP
ist also ein Resultat der unterschätzten Schleppwirkung über den gesamten Bereich des
rotierenden Deckbandes. Dementsprechend muss auch die räumliche Diskretisierung im
gesamten Rechengebiet erhöht werden und nicht nur in der Austrittskavität. Die Studie
zeigt, dass der Rad-Seitenraum nicht vernachlässigt werden darf. Auch in diesem findet
eine Beschleunigung der Grenzschichtströmung in Umfangsrichtung statt, die sich durch
die Engstelle unterhalb der Deckbandhinterkante bis in die Austrittskavität ausbreitet.
An der Schnittposition L2 erhöht sich dadurch die Umfangsgeschwindigkeit im Mittel
über die Kanalhöhe um 5, 1%.
Die Ausmischung des Leckagejets ändert sich durch die höhere räumliche Diskretisierung
lediglich oberhalb von 90% der Kanalhöhe und führt sogar zu 3, 8% höheren Axialge-
schwindigkeiten. In diesem Bereich stehen jedoch keine experimentellen Daten für eine
Validierung zur Verfügung, weswegen der Vergleich nicht dargestellt wird. Der statische
Druck am Außengehäuse reduziert sich entsprechend der höheren Geschwindigkeit des
Leckagejets um weitere 250 Pa und der Beschleunigungsbereich des Leckagejets stromab
der Deckbandhinterkante ist stärker ausgeprägt. Ursache für die geringere Ausmischung
ist eine um 60% reduzierte Wirbelviskosität des Feinstrukturmodells zwischen den Mo-
dellen mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 20 und ∆x+ = ∆z+ ≤ 10. Der Einfluss der räumlichen Diskre-
tisierung kann das beobachtete Defizit in der berechneten Ausmischung des Leckagejets
alleine also nicht erklären, bzw. bewirkt sogar eine um 3, 8% verstärkte Abweichung der
LES-Ergebnisse von den experimentellen Daten.
Eine bereits diskutierte Unsicherheit, die einen Einfluss auf den Impuls des Leckagejets
haben kann, ist der nicht exakt bekannte Radialspalt der Drosselstellen der Labyrinth-
dichtung. Dieser unterliegt einer Messungenauigkeit von ±20µm. Der Einfluss dieser
möglichen Spaltänderung auf den Impuls des Leckagejets kann analytisch abgeschätzt
werden. Dazu werden Änderungen der Dichte und viskose Effekte vernachlässigt. Aus
der Kontinuitätsgleichung folgt dann für zwei Spaltquerschnitte Ai bei gleichem Lecka-
gemassenstrom

vAx,1A1 = vAx,2A2. (7.1)
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Die Axialgeschwindigkeit des Leckagejets wird bei der LES um 15% überschätzt, d.h.
vAx,1 = 1, 15 · vAx,2. Bei den Querschnitten handelt es sich um Kreisringflächen, woraus

A2

A1

=
r2

a,2 − r2
i,2

r2
a,1 − r2

i,1

= 1, 15 (7.2)

und nach Umstellung

ri,1 =

√
r2

a,1 −
r2

a,2 − r2
i,2

1, 15
(7.3)

folgt. Wird zusätzlich angenommen, dass die Messunsicherheit ausschließlich auf die Mes-
sung des inneren Radius bzw. den Radius der Dichtspitzen zurückzuführen ist, ergibt sich
eine Differenz zwischen ri,1 und ri,2 von 13µm. Ein um 13µm zu geringer Radialspalt in
den numerischen Simulationen bewirkt also einen Impulsüberschuss i.H.v. 15% im Lecka-
gejet und erklärt die beobachtete Abweichung zwischen LES-Modell und PIV-Messung.
Eine Abweichung von 20µm führt demnach zu einer 25% höheren Axialgeschwindigkeit
im Leckagejet. Analog zu den von Kluge et al. (2019) vorgeschlagenen Fehlerbalken an
den numerischen Vorhersagen des Leckagemassenstromes und der statischen Gehäuse-
druckverteilung, müssten die numerischen Ergebnisse der Axialgeschwindigkeit im Be-
reich des Leckagejets ab einer Kanalhöhe von 80% also ein 95%-Konfidenzintervall von
±25% tragen, was in Abb. 7.7 dargestellt ist. Die Gehäusedruckverteilung der Wirbel-
viskositätsmodelle aus Abb. 7.1(b) und deren Stromlinienlage in Abb. 7.4 unterstützen
diese Vermutung. Der statische Druck in der Austrittskavität wird hier kontinuierlich
um ca. 450 Pa überschätzt, d.h. auch die Ausmischung des Leckagejets wird überschätzt.
Dennoch werden nach Abb. 7.4 die Axialgeschwindigkeiten im Leckagejet um 7% über-
schätzt.
Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass die LES im Rahmen der 95%-Konfi-
denzintervalle der experimentellen Größen und im Rahmen der 95%-Konfidenzintervalle
des numerischen Modells auf Grund der endlichen Mittelungszeit und der geometrischen
Unsicherheit der Drosselstellen eine korrekte Vorhersage der Strömung in Labyrinthdich-
tungen liefern kann. Hierfür muss das numerische Modell folgende Mindestanforderungen
erfüllen:

• Die räumliche Diskretisierung muss y+ ≤ 1 und ∆x+ = ∆z+ ≤ 10 erfüllen.

• Das Rechengebiet muss in Umfangsrichtung 3, 9 mal größer sein, als die Höhe der
Dichtspitzen.

• Die Verwendung des LUST -Schemas zur Approximation der konvektiven Flüsse
der Impuls- und Energiegleichung ist hinreichend genau und numerisch stabil.

Allerdings ist der numerische Aufwand für ein solches Modell für den vollständigen RLP
zu groß und LES-Studien zur Entwicklung oder Verbesserung von Wirbelviskositäts-
modellen müssen auf Ausschnitte des RLP beschränkt werden. Hierfür müssen jedoch
Methoden zur Vorgabe turbulenter Einströmrandbedingungen eingesetzt werden, da der
Einströmrand nah an den Untersuchungsbereich rückt, was die Ausbildung physikalisch
korrekter turbulenter Strukturen verhindern kann.
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Abbildung 7.6: Umfangsgeschwindigkeit in der Austrittskavität des RLP in Abhängig-
keit von der räumlichen Diskretisierung. (a) ohne Eintrittsdrall (Kθ = 0),
(b) mit Eintrittsdrall (Kθ = 0, 25) und (c) mit Eintrittsdrall und Berück-
sichtigung des Rad-Seitenraums.
Das 95%-Konfidenzintervall der LES ist für (a) kleiner als ±1, 8% und
für (b) und (c) kleiner als ±1% des Mittelwertes.
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Abbildung 7.7: Messung und numerische Vorhersage der Radialprofile der Axialge-
schwindigkeit an der Stelle L2 in Abb. 7.4 mit RANS-Turbulenzmodellen
und LES. Das 95%-Konfidenzintervall der experimentellen Ergebnisse
beträgt ±1, 97% des Mittelwertes, ist jedoch kleiner als die Symbolgröße.
Das 95%-Konfidenzintervall der LES beträgt ±1, 5% des Mittelwertes.
In Blau dargestellt sind 25%-Fehlerbalken, die sich analytisch auf Grund
von Unsicherheiten der Spaltgeometrie für die Axialgeschwindigkeit des
Leckagejets ergeben.
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7.2 Verteilung und Modellierung von Turbulenz in
Deckbandlabyrinthdichtungen

In Abschn. 5 wurden Defizite der Wirbelviskositätsmodelle in der Vorhersage

1. von Rezirkulationsgebieten und Ablösungen,

2. der Schleppwirkung und

3. der Ausmischung des Leckagejets

identifiziert und im vorangegangenen Abschn. 7.1 mit Hilfe der LES verifiziert. Trotz der
Abweichungen der LES in Bezug auf die Vorhersage der Schleppwirkung in der Austritts-
kavität werden die Modellierungsdefizite der Wirbelviskositätsmodelle mit Hilfe der LES
näher analysiert. Dieses Defizit der LES konnte durch den Einfluss der räumlichen Dis-
kretisierung erklärt werden und es hat keine Auswirkung auf die qualitative Vorhersage
der Wirbelsysteme, d.h. die Lage und Größe von Ablösegebieten. Insbesondere in der
Eintrittskavität ist die Unterschätzung der Schleppwirkung durch die LES 50% geringer
als der Fehler der RANS-Modelle, weswegen sich die weitere Analyse auf die Eintrittska-
vität beschränkt und stromab liegende Rechengebiete nur qualitativ betrachtet werden.
Abbildung 7.8 zeigt einen Vergleich der gemessenen, der mit Wirbelviskositätsmodel-
len modellierten und der mit LES aufgelösten turbulenten kinetischen Energie k in der
Eintrittskavität. Hier wird k von den Wirbelviskositätsmodellen bis zu 25% zu hoch mo-
delliert, besonders im Nahfeld der Rotorscheibe, gekennzeichnet mit a○ in Abb. 7.8. Die
LES leistet eine bessere Vorhersage, wobei sie k im Fernfeld der Rotorscheibe, Punkt
b○ in Abb. 7.8, um 10% zu gering vorhersagt. Dies ist neben dem Defizit der LES in
der Vorhersage der Schleppwirkung, ein weiteres Indiz für ein zu grobes Rechennetz der
LES, welches die turbulenzproduzierenden Grenzschichtstrukturen nicht vollständig ab-
bildet und zu dissipativ ist, um den Transport von k in das Fernfeld aufzulösen. Dies
wird vom WALE-Feinstrukturmodell nicht korrekt modelliert. Der Vergleich zeigt, dass
das Defizit der Wirbelviskositätsmodelle in der Vorhersage der Schleppwirkung mit einer
Überproduktion von k in der Grenzschicht des Deckbandes einher geht. Dies verifiziert
die LES, die sowohl eine 50% bessere Vorhersage von der Schleppwirkung als auch von
k in der Eintrittskavität liefert. Die turbulente kinetische Energie in der Zuströmung
beträgt auch in den PIV-Ergebnissen < 2% von k im Nahfeld der Rotorscheibe. Dies
macht deutlich, dass die bisherige Vernachlässigung der Turbulenz der Zuströmung im
RLP zulässig ist.
Es hat sich gezeigt, dass die LES eine bessere Vorhersage der Wirbelsysteme, Ablö-
sungen und Ausmischung des Leckagejets liefert als die Wirbelviskositätsmodelle. Daher
ermöglicht sie eine Validierung der Wirbelviskositätsmodelle in messtechnisch nicht zu-
gänglichen Bereichen des RLP, d.h. z.B. in den für den Durchflusswiderstand wichtigen
Drosselstellen und in der Wirbelkammer. Abbildung 7.9 zeigt daher einen Vergleich der
Wirbelsysteme in der Wirbelkammer und der Ablösung in der zweiten Drosselstelle. Bei-
de Wirbelviskositätsmodelle sagen in der Wirbelkammer lediglich einen Kammerwirbel
vorher. Im Gegensatz dazu sagt die LES stromab der ersten Drosselstelle einen Eckenwir-
bel vorher, der einen Durchmesser von näherungsweise h/2 hat und den Kammerwirbel
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Abbildung 7.8: Gemessene, modellierte und aufgelöste turbulente kinetische Energie k
im RLP aus Experiment, RANS und LES.
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Abbildung 7.9: Wirbelsysteme in der Wirbelkammer und der Spaltdurchströmung der
zweiten Drosselstelle. Das 95%-Konfidenzintervall der LES ist kleiner als
±1% des Mittelwertes.
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verdrängt. Wie in den Vorstudien der Wirbelkammer in Abschn. 6.2.1 herausgestellt
wurde, bilden sich in der Scherschicht des Sekundärwirbels und des Kammerwirbels
großskalige turbulente Strukturen ähnlich der turbulenten Streaks der Taylor-Couette-
Strömung aus. Deren Einfluss auf das zeitlich gemittelte Strömungsfeld darf von den
Wirbelviskositätsmodellen nicht vernachlässigt werden, da hier zusätzliche aerodyna-
mische Verluste und ein Impulstransport quer zur Hauptströmungsrichtung entstehen.
Die Ablösungen und die Rückströmungen über den Drosselstellen sind in den Wirbel-
viskositätsmodellen 42% geringer als in der LES, exemplarisch dargestellt für die zweite
Drosselstelle in Abb. 7.9. Dies erklärt den geringeren Druckverlust der Wirbelviskositäts-
modelle, wie es aus den Gehäusedruckverteilungen hervor geht. In zukünftigen Studien
zur Entwicklung oder Verbesserung von Wirbelviskositätsmodellen sind die Wirbelkam-
mer und die Drosselstellen also einzubeziehen, was auch durch die Beobachtungen von
Wein et al. (2020) zu dem Modellverhalten der Produktionslimiter nach Kato und Laun-
der (1993b) in den Drosselstellen motiviert wird.
Für eine weitere Analyse der Modellierungsdefizite von Wirbelviskositätsmodellen muss
auch die Dissipationsrate der turbulenten kinetischen Energie aus den LES berechnet
werden, wofür zusätzlich die Berechnung des Dissipationsterms 3.29 in den Strömungs-
löser implementiert wurde. Die Mittelwerte der entsprechenden Größen konvergieren al-
lerdings deutlich langsamer als das Geschwindigkeitsfeld und die Reynolds-Spannungen,
sodass eine Auswertung für die LES des vollständigen RLP zum gegenwärtigen Zeit-
punkt nicht sinnvoll ist. Auch ist davon auszugehen, dass der Dissipationsbereich nicht
vollständig aufgelöst ist, wenn bereits der Produktionsbereich von k im Bereich des ro-
tierenden Deckbandes nicht ausreichend aufgelöst ist. Daher muss neben der aufgelösten
auch die vom Feinstruktur modellierte Dissipation bei der Analyse berücksichtigt wer-
den. Dies erfolgt im Rahmen zukünftiger Analysen an höher aufgelösten Ausschnitten
des RLP.
Angesichts der Komplexität der Strömung in der Deckbandlabyrinthdichtung stellt sich
die Frage, ob mit Wirbelviskositätsmodellen auf Basis der Boussinesq-Annahme über-
haupt eine zuverlässige Vorhersage der Strömung möglich ist. Die Auswertung der zwei-
ten und dritten Invariante des Anisotropietensors nach (Lumley und Newman 1977),
definiert in Gl. 3.16, eröffnet die Möglichkeit zunächst die turbulenten Strukturen in der
Labyrinthdichtung zu charakterisieren. Die Invariantenkarte des RLP ist dargestellt in
Abb. 7.10. Über das ebenfalls dargestellte Dreieck aller real möglichen Kombinationen
der zweiten und dritten Invariante des Anisotropietensors ist eine Aussage über die Ani-
sotropie der Turbulenz im RLP möglich. Alle Werte im Rechengebiet liegen innerhalb
des Dreieckes, weshalb von der Ausbildung physikalisch korrekter turbulenter Strukturen
ausgegangen werden kann. Aus der laminaren Zuströmung hat sich bis zum Einström-
bereich der Eintrittskavität 2-Komponenten Turbulenz ausgebildet. In der Grenzschicht
des rotierenden Deckbandes, gekennzeichnet durch a○ in Abb. 7.10, liegt überwiegend
1-Komponenten Turbulenz vor, die sich mit zunehmendem Abstand von der Rotorschei-
be zu 2-Komponenten Turbulenz entwickelt, deren Form an Zigarren erinnert und daher
als „Cigar-Shaped“-Turbulenz bezeichnet wird. In den Grenzschichten des stationären
Gehäuses, gekennzeichnet durch b○ in Abb. 7.10, liegt überwiegend 2-Komponenten
Turbulenz vor. Die in Abb. 7.10 mit c○ gekennzeichneten Bereiche der Labyrinthdich-
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tung, wie z.B. die Eckenablösungen und freie Scherschichten in der Eintrittskavität und
die Wirbelsysteme der Austrittskavität, sind durch homogene isotrope Turbulenz und im
Falle der freien Scherschichten des Leckagejets durch schwach 2-Komponenten Turbulenz
geprägt. Näherungsweise 70% der Deckbandlabyrinthdichtung ist damit durch anisotro-
pe Turbulenz charakterisiert. Aufgrund dieses hohen Anteils von 1- und 2-Komponenten
Turbulenz ist fraglich, ob mit Turbulenzmodellen auf Basis der Boussinesq-Hypothese
eine gute Vorhersage der Strömung in Labyrinthdichtungen erzielt werden kann.
Dies lässt sich weiter überprüfen, indem die Ausrichtung des Anisotropietensors zum
Scherratentensor untersucht wird. Nach (Revell et al. 2006) geht die Boussinesq-Annahme
davon aus, dass der Anisotropietensor bij und der Scherratentensor Sij parallel zueinander
ausgerichtet sind. Daraus folgt, dass das innere Produkt beider Tensoren, normiert mit
dem Produkt der jeweiligen Invarianten, 1 sein muss um mit der Boussinesq-Annahme
eine zuverlässige Vorhersage der Turbulenz treffen zu können. D.h.

Cs =
bijSij

||b|| · ||S|| = 1, (7.4)

wobei ||b|| =
√
bijbij und ||S|| =

√
2SijSij sind. Daraus ergibt sich das in Abb. 7.11 dar-

gestellte Skalarfeld Cs. Im gesamten Rechengebiet des RLP ist Cs ≤ 0, 75 und erreicht
diesen Maximalwert nur in den freien Scherschichten zwischen den Wirbelsystemen und
dem Leckagejet, gekennzeichnet durch a○ in Abb. 7.11. In den freien Scherschichten, dem
Leckagejet und den Wirbeln der Labyrinthdichtung ist 0, 55 ≤ Cs ≤ 0, 75 und geht in
den Grenzschichten gegen Null. Folglich führt der schwach zweidimensionale Charakter
der Turbulenz in der Freiströmung dazu, dass die Boussinesq-Annahme in Labyrinth-
dichtungen nicht erfüllt wird und entsprechende Turbulenzmodelle ohne Korrekturen zu
einer Fehlvorhersage führen werden. Eine solche Erweiterung könnte z.B. die übermäßige
Produktion von k im Bereich des rotierenden Deckbandes korrigieren, die weder durch
den Produktionslimiter nach (Kato und Launder 1993b) im k − ω-Modell noch durch
die Erweiterung zur Berücksichtigung von Stromlinien-Krümmung nach (Bardina et al.
1985) im SST-Modell, korrekt vorhersagt wird. Es zeigt sich eindeutig, dass die Vor-
hersage von Deckbandlabyrinthdichtungen durch den Einsatz von Reynolds-Spannungs-
Modellen profitieren kann, da diese die Anisotropie der Turbulenz berücksichtigen.
Es sei abschließend angemerkt, dass sich weder die Invarianten noch Cs qualitativ än-
dern, wenn das Rechengebiet des gesamten RLP z.B. auf die Austrittskavität oder die
Wirbelkammer reduziert wird. Dies ist ein weiterer Nachweis dafür, dass die Reduktion
aus aerodynamischer Sicht zulässig ist und physikalisch korrekte Turbulenz abgebildet
werden kann. Dies wird in zukünftigen Studien verfolgt, um Ergebnisse für die Modell-
entwicklung zu generieren, die unabhängig von der räumlichen Diskretisierung sind.
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Abbildung 7.10: Invariantenkarte des Anisotropietensors nach Lumley und Newman
(1977) für den RLP. a○ kennzeichnet 1-Komponenten Turbulenz, b○
kennzeichnet 2-Komponenten Turbulenz und c○ kennzeichnet homoge-
ne isotrope Turbulenz.
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Abbildung 7.11: Ausrichtung des Scherratentensors zum Anisotropietensor nach Revell
et al. (2006). a○ kennzeichnet Scherschichten, die den Maximalwert von
Cs erreichen.
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8 Schlussfolgerungen und Ausblick

8.1 Schlussfolgerungen

In dieser Arbeit wurde gezeigt, dass Wirbelviskositätsmodelle im Rahmen des 95%-
Konfidenzintervalls von ±0, 01 genaue Vorhersagen des Dichtungsbeiwertes und der inte-
gralen Druckverluste von Durchblicklabyrinthdichtungen liefern können. Für industrielle
Auslegungsprozesse relevant ist der Nachweis, dass auch die Korrelation von Egli (1935)
eine genaue Vorhersage des Dichtungsbeiwertes liefert. Der Einfluss des Turbulenzmo-
dells auf integrale und lokale Validierungsgrößen des Experimentes ist jedoch signifikant,
d.h. er übersteigt das 95%-Konfidenzintervall der Messdaten um bis zu 900%. Die Wahl
eines ungeeigneten Turbulenzmodells ist demnach kritisch für die Auslegung und damit
die Betriebssicherheit von Deckbandlabyrinthdichtungen.
Die geometrischen Unsicherheiten des Versuchsaufbaus in Bezug auf den Radialspalt der
Drosselstellen führen zu zusätzlichen Unsicherheiten der Validierungsgrößen des Dich-
tungsbeiwertes um 0,01 (absolut), der statischen Drücke in der Wirbelkammer um ±1000
Pa, der statischen Drücke in der Austrittskavität um ±200 bis 800 Pa und der Axialge-
schwindigkeit des Leckagejets um bis zu 25%. Sie müssen daher als zusätzliche Fehler-
balken bei der Validierung numerischer Modelle berücksichtigt werden.
Das k − ω Turbulenzmodell nach Wilcox (1998) zusammen mit einer Korrektur für die
Produktion turbulenter kinetischer Energie in Staupunkten nach Kato und Launder
(1993b) liefert dabei unter allen getesteten Modellkombinationen die beste Vorhersage
des Dichtungsbeiwertes mit einer Abweichung von weniger als 0, 006 und der lokalen
statischen Drücke in den Kavitäten mit einer Abweichung von 500−1250 Pa. Diese Mo-
dellkombination wird daher für den industriellen Einsatz empfohlen. Bei Modellkombi-
nationen auf Basis des SST-Turbulenzmodells führt die Limitierung der Wirbelviskosität
im Vergleich zu k−ω-basierten Modellkombinationen zu 50% geringeren Wirbelviskosi-
täten, geringeren Verlusten und bis zu 15% höheren Dichtungsbeiwerten.
Trotz der zum Teil guten Vorhersagen der statischen Drücke und Dichtungsbeiwerte
zeigen alle getesteten Wirbelviskositätsmodelle im Vergleich zu den PIV- und PTV-
Messungen Abweichungen in der Vorhersage der Wirbelsysteme der Eintritts- und Aus-
trittskavität des RLP (z.B. bis zu 50% im Strömungswinkel), was negative Folgen für
die Vorhersage der Mischungsverluste mit dem Hauptstrom hat. Dies verdeutlicht die
Notwendigkeit von räumlich hoch aufgelösten Messungen der Geschwindigkeitsfelder zur
Validierung numerischer Modelle. Gebiete mit Ablösungen und Rückströmungen werden
von den Wirbelviskositätsmodellen bis zu 50% zu klein vorhergesagt, wodurch z.B. der
Einströmwinkel in die Eintrittskavität um 20% zu groß vorhergesagt wird, gemessen zur
Rotationsachse des RLP. Gleichzeitig wird die Beschleunigung der Strömung in Umfangs-
richtung aufgrund einer zu hohen Wirbelviskosität um bis zu 50% in der Eintrittskavität
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und um bis zu 15% in der Austrittskavität überschätzt. Die Ausmischung des Leckagejets
wird bei allen Wirbelviskositätsmodellen falsch vorhersagt, wodurch es zu falsch model-
lierten Überströmverlusten der zweiten Drosselstelle und Mischungsverlusten mit dem
Hauptstrom von Turbinen kommt. Zusammenfassend haben Wirbelviskositätsmodelle
Defizite bei der Vorhersage von

1. der Größe von Ablösungen und Rückströmungen um bis zu 50%,

2. der Ausmischung des Leckagejets um bis zu 15% der Axialgeschwindigkeit und

3. der Schleppwirkung, definiert in Abschn. 2.4.1, um bis zu 50%.

In diesen Kategorien kann mit LES des vollständigen RLP eine verbesserte Vorhersage
erreicht werden:

1. Der Dichtungsbeiwert wird mit einer Abweichung von 0, 01 (absolut) genau vor-
hergesagt.

2. Die Eckenablösung der Eintrittskavität wird mit einer Abweichung von 4% vorher-
gesagt.

3. Das Einströmen in die Kavität wird im Rahmen der 95%-Konfidenzintervalle von
Messung und LES exakt vorhergesagt.

4. Die Ausmischung des Leckagejets in der Wirbelkammer und der Austrittskavität
des RLP werden im Rahmen der 95%-Konfidenzintervalle von Messung und LES
exakt vorhergesagt.

5. Die Schleppwirkung wird in der Eintrittskavität mit einer Abweichung von ma-
ximal 30% und in der Austrittskavität mit einer Abweichung von maximal 15%
vorhergesagt.

In Folge dessen werden auch Phänomene wie die Nachexpansion in der Wirbelkammer
und die Beschleunigung des Leckagejets in der Austrittskavität stromab der Deckband-
hinterkante genau vorhersagt, was für die korrekte Vorhersage der aerodynamischen
Belastung der Dichtspitzen relevant ist. Die zu Beginn der Arbeit formulierte These,
dass Grobstruktursimulationen eine hinreichend genaue Vorhersage der Strömung in
Labyrinthdichtungen liefern können, konnte damit bestätigt werden. Die geometrischen
Unsicherheiten und deren Einfluss auf die Validierungsgrößen verdeutlichen den Wert des
Einsatzes von LES für die Entwicklung von Wirbelviskositätsmodellen, da der Vergleich
numerischer Modelle untereinander nicht von Unsicherheiten wie der Spaltgeometrie be-
troffen ist.
Die Anforderungen an das LES-Modell für eine korrekte Vorhersage der Strömung in
Labyrinthdichtungen sind allerdings hoch. Zur Auflösung aller relevanten turbulenten
Strukturen der Strömung muss das Rechengebiet in Umfangsrichtung mindestens 3,9 mal
so groß wie die Höhe der Dichtspitzen h sein. In den Scherschichten zwischen Kammer-
wirbel und Rückströmgebieten bilden sich turbulente Strukturen, die ein integrales Län-
genmaß von bis zu 4,4 mm haben, was näherungsweise so groß ist wie h. Damit die LES
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auch eine genaue Vorhersage der Schleppwirkung leisten kann, ist mit ∆x+ = ∆z+ ≤ 10
eine räumliche Diskretisierung der deckbandseitigen Grenzschicht erforderlich, die den
Anforderungen von DNS-Modellen gleich kommt. Bei der Wahl einer um den Faktor zwei
gröberen räumlichen Diskretisierung, wird die Schleppwirkung um 15% unterschätzt, da
die Turbulenz produzierenden und für den Quertransport des Impulses verantwortli-
chen Grenzschichtstrukturen nicht ausreichend aufgelöst werden. Die gleichen Grenz-
schichtstrukturen konnten auch in der Taylor-Couette-Strömung nachgewiesen werden.
In beiden Fällen war das Feinstrukturmodell, das nur für die Modellierung der turbulenz-
bedingten Dissipation verantwortlich ist, nicht dazu in der Lage den nicht aufgelösten
Produktionsbereich zu kompensieren. Die Berechnung des vollständigen Prüfstandes mit
einer derart feinen räumlichen Diskretisierung ist aufgrund begrenzter numerischer Res-
sourcen mit dem eingesetzten numerischen Verfahren nicht möglich. Diese Arbeit zeigt
aber, dass bei der Simulation von Ausschnitten des Prüfstandes die charakteristischen
Merkmale der Strömung wiedergegeben werden können. Dies sind die Form der Ecken-
ablösung, der Kammerwirbel, der Leckagejet und die Eigenschaften der Turbulenz, d.h.
die Invarianten des Reynolds-Spannungstensors.

8.2 Ausblick

Aus den Schlussfolgerungen dieser Arbeit ergibt sich das folgende Vorgehen für die wei-
tere Analyse der turbulenten Strömung in Labyrinthdichtungen und deren Modellierung
mit industriell einsetzbaren Modellen. Das in dieser Arbeit vorgestellte Grobstruktursi-
mulationsmodell wird auf Ausschnitte wie die Wirbelkammer und die Austrittskavität
des RLP reduziert und die räumliche Diskretisierung so weit verfeinert, dass eine Netzu-
nabhängigkeit der aufgelösten Reynolds-Spannungen erreicht wird. Daraus können die
exakten Terme der Reynolds-Spannungs-Transportgleichung ausgewertet und das not-
wendige Verhalten von RANS-Turbulenzmodellen abgeleitet werden. Die Analyse der
bisher durchgeführten LES zeigt, dass sie im Unterschied zu Wirbelviskositätsmodellen,
den anisotropen Charakter der Turbulenz in Labyrinthdichtungen modelliert. Vor allem
die 1-komponentigen turbulenten Strukturen in der Grenzschicht des rotierenden Deck-
bandes führen bei den getesteten Wirbelviskositätsmodellen zu einer Überproduktion
der turbulenten kinetischen Energie k um ca. 25% und zu 50% zu hohen Umfangsge-
schwindigkeiten in der Eintrittskavität. Auf Grund der gezeigten aerodynamischen Ähn-
lichkeit der Grenzschichtstrukturen zwischen dem rotierenden Deckband im RLP und
der Taylor-Couette-Strömung, wird dieser Testfall in die Analyse und die Modellierung
der Grenzschicht am rotierenden Zylinder einbezogen.
Damit eine möglichst hohe Zahl von Betriebspunkten und Dichtungsgeometrien mit
LES berechnet werden kann, ist eine weitere Effizienzsteigerung der numerischen
Verfahren vonnöten. Dafür wird zukünftig der Einsatz unstrukturierter Netze in open-
FOAM erprobt. Unstrukturierte Netze weisen zwar eine höhere numerische Diffusion
auf als die in dieser Arbeit eingesetzten strukturierten Netze und müssen Gradienten-
behaftete Strömungen daher feiner auflösen; allerdings können Sie besser räumlich ver-
feinert werden. Es ist zu überprüfen, ob dadurch der numerische Ressourcenbedarf in
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Summe reduziert werden kann. Alternativ dazu werden auch mathematische Diskreti-
sierungsverfahren höherer Ordnung wie diskontinuierliche Galerkin-Verfahren, spektrale
Elemente-Verfahren oder Flussrekonstruktions-Verfahren untersucht. Diese erreichen bei
gleicher räumlicher Diskretisierung eine höhere Genauigkeit, wodurch der numerische
Ressourcenbedarf reduziert wird. Die Eignung des Flussrekonstruktions-Verfahrens in
dem Strömungslöser pyFR für komplexe Strömungen wie der in Labyrinthdichtungen ist
Gegenstand aktueller Studien des Autors.
Wird das Rechengebiet auf einen Ausschnitt des RLP begrenzt, rückt der Eintrittsrand
des Rechengebietes näher an den Untersuchungsbereich heran, weswegen die Vorgabe
turbulenter Einströmrandbedingungen erforderlich wird. Numerisch effizient ist
dies mit synthetischen Wirbel-Methoden möglich, die bereits erfolgreich für die Simu-
lation von nicht-rotationssymmetrischen Kaskaden eingesetzt werden. Für Deckband-
labyrinthdichtungen wird das verfügbare Verfahren aktuell für rotationssymmetrische
Rechengebiete erweitert und wird zukünftig eingesetzt.
Nach der Effizienzsteigerung der numerischen Verfahren und der Entwicklung einer ef-
fizienten turbulenten Einströmrandbedingung, kann eine Testfall-Datenbank aus ver-
schiedenen Dichtungsvarianten bei verschiedenen Reynolds- und Taylor-Zahlen aufge-
baut werden. Damit entsteht eine breite Basis zur Entwicklung neuer Turbulenzmodel-
le für industrielle Anwendungen. In diese Testfall-Datenbank wird die Taylor-Couette-
Strömung aufgenommen werden, um die Eignung eines Turbulenzmodells auf die Vor-
hersage der Schleppwirkung isoliert bewerten zu können. Daraus kann auch eine Korre-
lation zur a priori Abschätzung der erforderlichen Mindestgröße des Rechengebietes in
Umfangsrichtung erarbeitet werden.
Die experimentelle Untersuchung von Deckbandlabyrinthdichtungen ist auch zu-
künftig ein unerlässliches Instrument für die Forschung und Entwicklung von Turboma-
schinen. So muss die Präsenz der im RLP beobachteten Nierenwirbel in Abhängigkeit
von geometrischen Gestaltungsparameten, Reynolds- und Taylor-Zahlen der Dichtung
und deren Einfluss auf die mittlere Strömung oder den angrenzenden Haupströmungs-
pfad weiter untersucht werden. Da zukünftige Flugtriebwerke durch technologische Fort-
schritte z.B. im Bereich der Materialwissenschaften bei noch höheren Drehzahlen be-
trieben werden sollen als aktuelle Flugtriebwerke, steigen auch die Couette-Reynolds-
Zahlen und die Mach-Zahlen in den Deckbandlabyrinthdichtungen. Damit ändert sich
der Einsatzbereich der industriell eingesetzten Turbulenzmodelle. Sowohl diese, als auch
die LES-Methoden müssen also für die geänderten Betriebsbedingungen stetig validiert
werden, wofür der RLP eingesetzt werden kann. Für diesen Fall wird der Einsatz eines
Radialspaltmesssystems empfohlen, um eine genauere Validierung der numerischen Ver-
fahren zu ermöglichen. Auch sollte der Rad-Seitenraum unterhalb der Austrittskavität
aerodynamisch vom Hauptströmungspfad entkoppelt werden, um einen Einfluss auf die
Strömung in der Austrittskavität zu vermeiden. Hierdurch können 20% der numerischen
Ressourcen gespart werden.
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A Anhang

A.1 Quellterm zur Abbildung viskoser Effekte in der
Energiegleichung

Der Code zur Berücksichtigung der viskosen Dissipation in der Energiegleichung ist
gegeben durch
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2017 OpenCFD Ltd .
\\/ M anipulation |

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#inc lude "myvi scousDis s ipat ion .H"
#inc lude " fvMatr i ce s .H"
#inc lude " turbulentTransportModel .H"
#inc lude " turbulentFluidThermoModel .H"
#inc lude "basicThermo .H"
#inc lude "addToRunTimeSelectionTable .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Stat ic Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace fv
{

defineTypeNameAndDebug ( myviscousDiss ipat ion , 0 ) ;

addToRunTimeSelectionTable
(

option ,
myviscousDiss ipat ion ,
d i c t i ona ry

) ;
}
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Private Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : tmp<Foam : : vo lSca l a rF i e l d > Foam : : fv : : myv i scousDis s ipat ion : : rho ( ) const
{

tmp<vo lSca l a rF i e l d > trho
(

new vo l S c a l a rF i e l d
(

IOobject
(

" trho " ,
mesh_ . time ( ) . timeName ( ) ,
mesh_ ,
IOobject : :NO_READ,
IOobject : :NO_WRITE
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) ,
mesh_ ,
rho_

)
) ;

i f ( rho_ . value ( ) > 0)
{

return trho ;
}
else i f (rhoName_ != "none" )
{

trho . r e f ( ) = mesh_ . lookupObject<vo lSca l a rF i e l d >(rhoName_ ) ;
return trho ;

}

Fata lErrorInFunct ion
<< "Neither ␣rhoName␣nor␣ rho␣ are ␣ s p e c i f i e d . "
<< ex i t ( Fata lError ) ;

return tmp<vo lSca l a rF i e l d >() ;
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Constructors ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : fv : : myv i scousDis s ipat ion : : myv i scousDis s ipat ion
(

const word& sourceName ,
const word& modelType ,
const d i c t i ona ry& dict ,
const fvMesh& mesh

)
:

opt ion ( sourceName , modelType , d ict , mesh ) ,
UName_( coe f f s_ . lookupOrDefault<word>("U" , "U" ) ) ,
rhoName_( coe f f s_ . lookupOrDefault<word>(" rho" , "none" ) ) ,
rho_
(

coe f f s_ . lookupOrDefault
(

" rho In f " ,
d imens ionedScalar ( " rho" , dimDensity , 0)

)
)

{
const basicThermo∗ thermoPtr =

mesh_ . lookupObjectPtr<basicThermo>(basicThermo : : dictName ) ;

i f ( thermoPtr )
{

fieldNames_ . s e t S i z e (1 , thermoPtr−>he ( ) . name ( ) ) ;
}

i f ( fieldNames_ . empty ( ) )
{

coe f f s_ . lookup ( " f i e l d s " ) >> fieldNames_ ;
}

i f ( fieldNames_ . s i z e ( ) != 1)
{

Fata lErrorInFunct ion
<< " s e t t i n g s ␣ are : " << fieldNames_ << ex i t ( Fata lError ) ;

}

applied_ . s e t S i z e ( fieldNames_ . s i z e ( ) , f a l s e ) ;
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : tmp<Foam : : volSymmTensorField> Foam : : fv : : myv i scousDis s ipat ion : :
devRhoReff ( ) const
{

// Incompressible
{

typedef i n compre s s ib l e : : turbulenceModel turbType ;

const turbType∗ turbPtr =
mesh_ . lookupObjectPtr<turbType>(turbulenceModel : : propertiesName ) ;

i f ( turbPtr )
{

return tmp<volSymmTensorField>(rho ( )∗ turbPtr−>devRhoReff ( ) ) ;
}

}

// Compressible
{

typedef compres s ib l e : : turbulenceModel turbType ;
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const turbType∗ turbPtr =
mesh_ . lookupObjectPtr<turbType>(turbulenceModel : : propertiesName ) ;

i f ( turbPtr )
{

return tmp<volSymmTensorField>(turbPtr−>devRhoReff ( ) ) ;
}

}

Fata lErrorInFunct ion
<< "␣The␣ turbu lence ␣model␣ i s ␣not␣ found␣ in ␣ the ␣ database . "
<< ex i t ( Fata lError ) ;

return tmp<volSymmTensorField >() ;
}

void Foam : : fv : : myv i scousDis s ipat ion : : addSup
(

const vo l S c a l a rF i e l d& rho ,
fvMatrix<sca l a r>& eqn ,
const l a b e l f i e l d i

)
{

typedef typename outerProduct<vector , vector >: : type GradType ;
typedef GeometricField<GradType , fvPatchFie ld , volMesh> GradFieldType ;

word gradUName( "grad ( " + UName_ + ’ ) ’ ) ;

tmp<GradFieldType> tgradU
(

new GradFieldType
(

IOobject
(

"gradU" ,
mesh_ . time ( ) . timeName ( ) ,
mesh_ . time ( ) ,
IOobject : :NO_READ,
IOobject : :NO_WRITE

) ,
mesh_ ,
dimensionedTensor ( " zero " , inv (dimTime) , t enso r : : ze ro )

)
) ;

// Cached?
const GradFieldType∗ gradUPtr =

mesh_ . lookupObjectPtr<GradFieldType>(gradUName ) ;

i f ( gradUPtr )
{

tgradU . r e f ( ) = ∗gradUPtr ;
}
else
{

const vo lVecto rF i e ld& U = mesh_ . lookupObject<volVectorFie ld >(UName_) ;
tgradU . r e f ( ) = fvc : : grad (U) ;

}

const vo l S c a l a rF i e l d D( "D" , devRhoReff ( ) && tgradU . r e f ( ) ) ;

eqn −= D;
}

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

und das zugehörige Header-File ist durch
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2017 OpenCFD Ltd
\\/ M anipulation |

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .
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You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

Class
Foam: : fv : : myviscousDissipation

Group
grpFvOptionsSources

Description
Calculates and appl ies the viscous diss ipat ion energy source to the energy
equation .

Usage
Example usage :
\verbatim
f i e l d s (h ) ; // Name of energy f i e l d
\endverbatim

SourceFiles
myviscousDissipation .C

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#i f n d e f myviscousDissipation_H
#de f i n e myviscousDissipation_H

#inc lude " fvOption .H"
#inc lude " uni formDimensionedFie lds .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace fv
{

/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\
Class myviscousDissipation Declaration

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

c l a s s myvi scousDis s ipat ion
:

pub l i c opt ion
{

// Private data

//− Name of ve loc i t y f i e l d ; de fau l t = U
word UName_;

//− Name of the rho f i e l d for incompressible so lvers
word rhoName_ ;

//− Density for s ing l e phase f lows
dimens ionedScalar rho_ ;

// Private Member Functions

//− Return the v i s cos i t y f i e l d
tmp<volSymmTensorField> devRhoReff ( ) const ;

//− Disallow de fau l t b i twise copy construct
myviscousDis s ipat ion ( const myviscousDis s ipat ion&) = de l e t e ;

//− Disallow de fau l t b i twise assignment
void operator=(const myviscousDis s ipat ion&) = de l e t e ;

p r i va t e :

// Private member functions

//− Return rho f i e l d
tmp<vo lSca l a rF i e l d > rho ( ) const ;

pub l i c :

//− Runtime type information
TypeName( "myvi scousDis s ipat ion " ) ;

// Constructors

//− Construct from exp l i c i t source name and mesh
myviscousDis s ipat ion
(

const word& sourceName ,
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const word& modelType ,
const d i c t i ona ry& dict ,
const fvMesh& mesh

) ;

// Member Functions

// Evaluate

//− Add e xp l i c i t contribution to compressible energy equation
v i r t u a l void addSup
(

const vo l S c a l a rF i e l d& rho ,
fvMatrix<sca l a r>& eqn ,
const l a b e l f i e l d i

) ;

// IO

//− Read source dict ionary
v i r t u a l bool read ( const d i c t i ona ry& d i c t )
{

return t rue ;
}

} ;

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

} // End namespace fv
} // End namespace Foam

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

#end i f

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

gegeben.

A.2 Terme zur Berechnung der Dissipation von
Reynolds-Spannungen

Der Code zur Berechnung des viskosen Spannungstensors lautet
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation |

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#include " tau .H"
#include " fvcGrad .H"
#include "addToRunTimeSelectionTable .H"
#include " e t cF i l e s .H"
#include " IFstream .H"
// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Stat ic Data Members ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
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namespace funct i onObjec t s
{

defineTypeNameAndDebug ( tau , 0 ) ;

addToRunTimeSelectionTable
(

funct ionObject ,
tau ,
d i c t i ona ry

) ;
}
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Private Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

bool Foam : : funct i onObjec t s : : tau : : c a l c ( )
{

i f ( foundObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ))
{

const fvMesh& mesh = refCast<const fvMesh>(obr_ ) ;
const vo lVecto rF i e ld& U = lookupObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ) ;
const tmp<volTensorFie ld> tgradU ( fvc : : grad (U) ) ;
const vo lTensorF ie ld& gradU = tgradU ( ) ;
const ob j e c tReg i s t r y& db = mesh . thisDb ( ) ;

vo lTensorF ie ld diag_gradU = gradU ;

f o rA l l ( diag_gradU , c e l l I )
{

diag_gradU [ c e l l I ] . xy ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . xz ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . yx ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . yz ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . zx ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . zy ()=0;

}

i f (db . foundObject<IOdict ionary >(" thermophys i ca lProper t i e s " ) )
{

const vo l S c a l a rF i e l d& mu = mesh . lookupObject<vo lSca l a rF i e l d >("thermo :mu" ) ;

return s t o r e
(

resultName_ ,
2 ∗mu ∗( gradU + gradU .T()−(1/3.0)∗ diag_gradU )

) ;

}
else
{

const d i c t i ona ry& t ran spo r tP rope r t i e s = db . lookupObject<IOdict ionary >(" t r an spo r tP rope r t i e s " ) ;
const dimens ionedScalar mu( t r an spo r tP rope r t i e s . lookup ( "mu" ) ) ;

return s t o r e
(

resultName_ ,
2 ∗mu ∗( gradU + gradU .T()−(1/3.0)∗ diag_gradU )

) ;

}

}
else
{

return f a l s e ;
}

}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Constructors ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : funct i onObjec t s : : tau : : tau
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

)
:

f i e l dExp r e s s i o n (name , runTime , d ict , "U" )
{

setResultName ( typeName , "U" ) ;
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Destructor ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //
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Foam : : funct i onObjec t s : : tau : : ~ tau ( )
{}

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

und das zugehörige Header-File ist durch
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation | Copyright (C) 2016 OpenCFD Ltd .

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

Class
Foam: : functionObjects : :Q

Group
grpFieldFunctionObjects

Description
Calculates and outputs the second invariant of the ve loc i t y gradient tensor
[1/ s ^2].

\ f [
Q = 0.5( sqr ( tr (\nabla U)) − t r (((\ nabla U) \cdot (\nabla U))))

\ f ]

where
\vartab le

U | ve loc i t y [m/s ]
\endvartable

Usage
Example of function object spec i f i ca t ion to ca lcu la te Q:
\verbatim
Q1
{

type Q;
l i b s (" l ib f ie ldFunct ionObjects . so ");
. . .

}
\endverbatim

Where the entr ies comprise :
\ tab l e

Property | Description | Required | Default value
type | type name: Q | yes |
U | Name of ve loc i t y f i e l d | no | U
resu l t | Name of Q f i e l d | no | <function name>
log | Log to standard output | no | yes

\endtable

See also
Foam: : functionObjects : : f ie ldExpress ion
Foam: : functionObjects : : fvMeshFunctionObject

SourceFiles
Q.C

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#ifndef functionObjects_tau_H
#define functionObjects_tau_H

#include " f i e l dExp r e s s i o n .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace funct i onObjec t s
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{

/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\
Class Q Declaration

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

c l a s s tau
:

pub l i c f i e l dExp r e s s i o n
{

// Private Member Functions

//− Calculate the Q f i e l d and return true i f success fu l
v i r t u a l bool c a l c ( ) ;

pub l i c :

//− Runtime type information
TypeName( " tau" ) ;

// Constructors

//− Construct from Time and dictionary
tau
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

) ;

//− Destructor
v i r t u a l ~tau ( ) ;

} ;

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

} // End namespace functionObjects
} // End namespace Foam

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

#endif

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

gegeben. Der Code zur Berechnung des Geschwindigkeitsgradiententensors lautet
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation |

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#include "gradU .H"
#include " fvcGrad .H"
#include "addToRunTimeSelectionTable .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Stat ic Data Members ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace funct i onObjec t s
{

defineTypeNameAndDebug ( gradU , 0 ) ;

addToRunTimeSelectionTable
(
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funct ionObject ,
gradU ,
d i c t i ona ry

) ;
}
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Private Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

bool Foam : : funct i onObjec t s : : gradU : : c a l c ( )
{

i f ( foundObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ))
{

const vo lVecto rF i e ld& U = lookupObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ) ;

return s t o r e
(

resultName_ ,
fvc : : grad (U)

) ;

}
else
{

return f a l s e ;
}

}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Constructors ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : funct i onObjec t s : : gradU : : gradU
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

)
:

f i e l dExp r e s s i o n (name , runTime , d ict , "U" )
{

setResultName ( typeName , "U" ) ;
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Destructor ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : funct i onObjec t s : : gradU : : ~ gradU ( )
{}

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

und das zugehörige Header-File ist durch
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation | Copyright (C) 2016 OpenCFD Ltd .

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

Class
Foam: : functionObjects : :Q

Group
grpFieldFunctionObjects

Description
Calculates and outputs the second invariant of the ve loc i t y gradient tensor
[1/ s ^2].

\ f [
Q = 0.5( sqr ( tr (\nabla U)) − t r (((\ nabla U) \cdot (\nabla U))))
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\ f ]

where
\vartab le

U | ve loc i t y [m/s ]
\endvartable

Usage
Example of function object spec i f i ca t ion to ca lcu la te Q:
\verbatim
Q1
{

type Q;
l i b s (" l ib f ie ldFunct ionObjects . so ");
. . .

}
\endverbatim

Where the entr ies comprise :
\ tab l e

Property | Description | Required | Default value
type | type name: Q | yes |
U | Name of ve loc i t y f i e l d | no | U
resu l t | Name of Q f i e l d | no | <function name>
log | Log to standard output | no | yes

\endtable

See also
Foam: : functionObjects : : f ie ldExpress ion
Foam: : functionObjects : : fvMeshFunctionObject

SourceFiles
Q.C

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#ifndef functionObjects_gradU_H
#define functionObjects_gradU_H

#include " f i e l dExp r e s s i o n .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace funct i onObjec t s
{

/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\
Class Q Declaration

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

c l a s s gradU
:

pub l i c f i e l dExp r e s s i o n
{

// Private Member Functions

//− Calculate the Q f i e l d and return true i f success fu l
v i r t u a l bool c a l c ( ) ;

pub l i c :

//− Runtime type information
TypeName( "gradU" ) ;

// Constructors

//− Construct from Time and dictionary
gradU
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

) ;

//− Destructor
v i r t u a l ~gradU ( ) ;

} ;

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

} // End namespace functionObjects
} // End namespace Foam

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //
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#endif

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

gegeben. Der Code zur Berechnung des Produktes aus viskosem Spannungstensor und
Geschwindigkeitsgradiententensor lautet
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation |

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#include "tauGradU .H"
#include " fvcGrad .H"
#include "addToRunTimeSelectionTable .H"
#include " e t cF i l e s .H"
#include " IFstream .H"
// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Stat ic Data Members ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace funct i onObjec t s
{

defineTypeNameAndDebug ( tauGradU , 0 ) ;

addToRunTimeSelectionTable
(

funct ionObject ,
tauGradU ,
d i c t i ona ry

) ;
}
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Private Member Functions ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

bool Foam : : funct i onObjec t s : : tauGradU : : c a l c ( )
{

i f ( foundObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ))
{

const fvMesh& mesh = refCast<const fvMesh>(obr_ ) ;
const vo lVecto rF i e ld& U = lookupObject<volVectorFie ld >(fieldName_ ) ;
const tmp<volTensorFie ld> tgradU ( fvc : : grad (U) ) ;
const vo lTensorF ie ld& gradU = tgradU ( ) ;
const ob j e c tReg i s t r y& db = mesh . thisDb ( ) ;

vo lTensorF ie ld diag_gradU = gradU ;

f o rA l l ( diag_gradU , c e l l I )
{

diag_gradU [ c e l l I ] . xy ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . xz ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . yx ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . yz ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . zx ()=0;
diag_gradU [ c e l l I ] . zy ()=0;

}

i f (db . foundObject<IOdict ionary >(" thermophys i ca lProper t i e s " ) )
{

//Info<< nl << "compressible" << endl ;

const vo l S c a l a rF i e l d& mu = mesh . lookupObject<vo lSca l a rF i e l d >("thermo :mu" ) ;
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return s t o r e
(

resultName_ ,
2 ∗mu ∗( gradU + gradU .T()−(1/3.0)∗ diag_gradU ) && gradU

) ;

}
else
{

//Info<< nl << "incompressible" << endl ;

const d i c t i ona ry& t ran spo r tP rope r t i e s = db . lookupObject<IOdict ionary >(" t r an spo r tP rope r t i e s " ) ;
const dimens ionedScalar mu( t r an spo r tP rope r t i e s . lookup ( "mu" ) ) ;

return s t o r e
(

resultName_ ,
2 ∗mu ∗( gradU + gradU .T()−(1/3.0)∗ diag_gradU ) && gradU

) ;

}

}
else
{

return f a l s e ;
}

}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Constructors ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : funct i onObjec t s : : tauGradU : : tauGradU
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

)
:

f i e l dExp r e s s i o n (name , runTime , d ict , "U" )
{

setResultName ( typeName , "U" ) ;
}

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ Destructor ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

Foam : : funct i onObjec t s : : tauGradU : : ~ tauGradU ( )
{}

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

und das zugehörige Header-File ist durch
/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\

========= |
\\ / F ie l d | OpenFOAM: The Open Source CFD Toolbox
\\ / O peration |
\\ / A nd | Copyright (C) 2013−2016 OpenFOAM Foundation
\\/ M anipulation | Copyright (C) 2016 OpenCFD Ltd .

−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−
License

This f i l e i s part of OpenFOAM.

OpenFOAM is free software : you can red i s t r i bu t e i t and/or modify i t
under the terms of the GNU General Public License as publ ished by
the Free Software Foundation , e i ther version 3 of the License , or
( at your option ) any la t e r version .

OpenFOAM is d i s t r i bu ted in the hope that i t w i l l be useful , but WITHOUT
ANY WARRANTY; without even the implied warranty of MERCHANTABILITY or
FITNESS FOR A PARTICULAR PURPOSE. See the GNU General Public License
for more de ta i l s .

You should have received a copy of the GNU General Public License
along with OpenFOAM. I f not , see <http ://www. gnu . org/ l i censes />.

Class
Foam: : functionObjects : :Q

Group
grpFieldFunctionObjects

Description
Calculates and outputs the second invariant of the ve loc i t y gradient tensor
[1/ s ^2].
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\ f [
Q = 0.5( sqr ( tr (\nabla U)) − t r (((\ nabla U) \cdot (\nabla U))))

\ f ]

where
\vartab le

U | ve loc i t y [m/s ]
\endvartable

Usage
Example of function object spec i f i ca t ion to ca lcu la te Q:
\verbatim
Q1
{

type Q;
l i b s (" l ib f ie ldFunct ionObjects . so ");
. . .

}
\endverbatim

Where the entr ies comprise :
\ tab l e

Property | Description | Required | Default value
type | type name: Q | yes |
U | Name of ve loc i t y f i e l d | no | U
resu l t | Name of Q f i e l d | no | <function name>
log | Log to standard output | no | yes

\endtable

See also
Foam: : functionObjects : : f ie ldExpress ion
Foam: : functionObjects : : fvMeshFunctionObject

SourceFiles
Q.C

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

#ifndef functionObjects_tauGradU_H
#define functionObjects_tauGradU_H

#include " f i e l dExp r e s s i o n .H"

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

namespace Foam
{
namespace funct i onObjec t s
{

/∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗\
Class Q Declaration

\∗−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−−∗/

c l a s s tauGradU
:

pub l i c f i e l dExp r e s s i o n
{

// Private Member Functions

//− Calculate the Q f i e l d and return true i f success fu l
v i r t u a l bool c a l c ( ) ;

pub l i c :

//− Runtime type information
TypeName( "tauGradU" ) ;

// Constructors

//− Construct from Time and dictionary
tauGradU
(

const word& name ,
const Time& runTime ,
const d i c t i ona ry& d i c t

) ;

//− Destructor
v i r t u a l ~tauGradU ( ) ;

} ;

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

} // End namespace functionObjects
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} // End namespace Foam

// ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ ∗ //

#endif

// ∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗∗ //

gegeben. Von diesen Größen wird der zeitliche Mittelwert berechnet, woraus die Dissi-
pation ε der Reynolds-Spannungen in der Auswertung mit

ε =
1

ρ

(
τij
∂ui
∂xj
− τij

∂ui
∂xj

)
(A.1)

berechnet werden kann.
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Abbildung A.1: Vorhersage des statischen Druckes entlang des Außengehäuses mit un-
terschiedlichenWirbelviskositätsmodellen und LES. Die Fehlerbalken an
den experimentellen Ergebnissen berücksichtigen den Einfluss der nicht
exakt bekannten Geometrie des Radialspates (Kluge et al. 2019). Das
95%-Konfidenzintervall der experimentellen Ergebnisse ist kleiner als die
Symbolgröße.
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A.4 Modellanforderungen für
Grobstruktursimulationen

A.4.1 Wirbelkammer

Abbildung A.2: Statistische Konvergenz des Dichtungsbeiwertes
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Abbildung A.3: Schnittposition X2 in der Wirbelkammer nach Abb. 6.4
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Abbildung A.4: Position X2 der Wirbelkammer in Abhängigkeit der vier radialen Posi-
tionen R1 bis R4 nach Abb. 6.4

145



A Anhang

0 1 2 3 4
−0,2

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

Umfangsposition in Grad

B
n
o
rm

1
1

R1

R2

R3

R4

(a) Zweipunktkorrelation

103 104 105 106

10−9

10−7

10−5

10−3

10−1

Frequenz in Hz
E

ne
rg

ie
di

ch
te

in
m

2
/s

R1

R2

R3

R4

(b) Energiedichtespektrum der turbulenzbe-
dingten Fluktuationen.

Abbildung A.5: Position X3 der Wirbelkammer in Abhängigkeit der vier radialen Posi-
tionen R1 bis R4 nach Abb. 6.4

0 1 2 3 4 5

0

0,5

1

Umfangsposition in Grad

B
n
o
rm

1
1

1◦

2◦

3◦

5◦

15◦

(a) Zweipunktkorrelation

103 104 105 106

10−12

10−9

10−6

10−3

Frequenz in Hz

En
er

gi
ed

ic
ht

e
in

m
2
/s

1◦

2◦

3◦

5◦

15◦

(b) Energiedichtespektrum der turbulenzbeding-
ten Fluktuationen.

Abbildung A.6: Position R2X1 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.7: Position R3X1 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.8: Position R4X1 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.9: Position R1X2 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.10: Position R2X2 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.11: Position R3X2 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.12: Position R4X2 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.13: Position R1X3 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.14: Position R2X3 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.15: Position R3X3 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.16: Position R4X3 der Wirbelkammer nach Abb. 6.4 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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A.4.2 Austrittskavität
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Abbildung A.17: Schnittposition S1 in der Austrittskavität nach Abb. 6.8
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Abbildung A.18: Schnittposition S2 in der Austrittskavität nach Abb. 6.8
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Abbildung A.19: Position R1X1 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.20: Position R2X1 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.21: Position R3X1 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.22: Position R4X1 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.23: Position R1X2 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.24: Position R2X2 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.25: Position R3X2 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.26: Position R4X2 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.27: Position R1X3 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.28: Position R2X3 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.29: Position R3X3 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.30: Position R4X3 der Austrittskavität nach Abb. 6.8 in Abhängigkeit der
Sektorgröße
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Abbildung A.31: Reynolds-Schubspannungen an der Schnittebene S1 der Austrittskavi-
tät in Abhängigkeit der Größe des Rechengebietes
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Abbildung A.32: Reynolds-Spannungen an der Schnittebene S2 der Austrittskavität in
Abhängigkeit der Größe des Rechengebietes
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Abbildung A.33: Reynolds-Schubspannungen an der Schnittebene S2 der Austrittskavi-
tät in Abhängigkeit der Größe des Rechengebietes
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A.5 Sensitivität der Lösung in der Austrittskavität
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Abbildung A.34: Netzabhängigkeit der Radialprofile der (a) Axialgeschwindigkeit und
(b) Drallverhältnis an der Stelle L1 in Abb. 7.4mit Kθ = 0
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Abbildung A.35: Netzabhängigkeit der Radialprofile der (a) Axialgeschwindigkeit und
(b) Drallverhältnis an der Stelle L2 in Abb. 7.4mit Kθ = 0
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Abbildung A.36: Netzabhängigkeit der Radialprofile der (a) Axialgeschwindigkeit und
(b) Drallverhältnis an der Stelle L1 in Abb. 7.4mit Kθ = 0, 25
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Abbildung A.37: Netzabhängigkeit der Radialprofile der (a) Axialgeschwindigkeit und
(b) Drallverhältnis an der Stelle L2 in Abb. 7.4mit Kθ = 0, 25

0 0,5 1
0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

VAx/VAx,ref

R
−
R

R
o
t
o
r

H

∆x+ = ∆z+ ≤ 40 ∆x+ = ∆z+ ≤ 20

∆x+ = ∆z+ ≤ 20 ohne Rad-Seitenraum

(a)

0,2 0,4 0,6 0,8 1
0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

Vθ/Vθ,max

Abbildung A.38: Einfluss des Rad-Seitenraumes auf die Radialprofile der (a) Axialge-
schwindigkeit und (b) Drallverhältnis an der Stelle L1 in Abb. 7.4mit
Kθ = 0, 25
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Abbildung A.39: Einfluss des Rad-Seitenraumes auf die Radialprofile der (a) Axialge-
schwindigkeit und (b) Drallverhältnis an der Stelle L2 in Abb. 7.4mit
Kθ = 0, 25

165



A Anhang

166



Wissenschaftlicher Werdegang

Persönliche Daten
Name Lars Carsten Wein

Geburtsdatum 1. Februar 1989

Geburtsort Langenhagen

Familienstand verheiratet

Schulausbildung
1995 - 2001 Peter-Petersen-Schule, Hannover,

Grundschule und Orientierungsstufe

2001 - 2005 Gymnasium Tellkampfschule, Hannover,
Sekundarstufe 1

2005 - 2008 Technisches Gymnasium BBS|me, Hannover
Abschluss: Allgemeine Hochschulreife

Studium
2008 - 2014 Leibniz Universität Hannover

Abschluss: Diplom Maschinenbau

2014 - 2020 Leibniz Universität Hannover
Promotionsstudium Maschinenbau

Berufstätigkeit
seit 2014 Wissenschaftlicher Mitarbeiter am Institut für Turbomaschinen und

Fluid-Dynamik der Leibniz Universität Hannover

Hannover, im September 2020

167


	Inhaltsverzeichnis
	Abbildungsverzeichnis
	Tabellenverzeichnis
	Formelzeichen
	Einleitung
	Deckbandlabyrinthdichtungen in Turbomaschinen
	Sekundärströmungen im Hauptströmungspfad
	Bauformen und Funktion von Deckbandlabyrinthdichtungen
	Deckbandlabyrinthdichtungen in Niederdruckturbinen
	Strömung in Labyrinthdichtungen
	Zeitlich gemitteltes Strömungsfeld
	Instationäre Strömung in Kavitäten und Labyrinthdichtungen


	Numerische Strömungssimulation
	Grundgleichungen
	Turbulenz
	RANS-Modellierung
	Reynolds-Spannungsmodelle
	Wirbelviskositätsmodelle

	Large-Eddy-Simulation
	Feinstrukturmodelle
	Anforderungen an die räumliche Diskretisierung

	Diskretisierung der Erhaltungsgleichungen
	TRACE
	OpenFOAM


	Testfälle zur Validierung der numerischen Modelle
	Rotierender Labyrinthprüfstand
	Taylor-Couette Strömung
	Generische Testfälle

	Eignung und Defizite von Wirbelviskositätsmodellen
	Vorhersage des Dichtungsbeiwertes
	Vorhersage des statischen Druckabbaus
	Wirbelsysteme und Geschwindigkeitsdreiecke in der Ein- und Austrittskavität
	Zwischenfazit

	Modellanforderungen für Grobstruktursimulationen
	Minimale räumliche Diskretisierung
	Recouette=10.500
	Recouette=77.000

	Mindestgröße des Rechengebietes
	Wirbelkammer
	Austrittskavität

	Zwischenfazit

	Grobstruktursimulation des RLP
	Validierung der Grobstruktursimulation
	Vorhersage des Dichtungsbeiwertes
	Vorhersage des statischen Druckabbaus
	Vorhersage der Wirbelsysteme in der Eintrittskavität
	Vorhersage der Wirbelsysteme in der Austrittskavität
	Schleppwirkung und Ausmischung in der Austrittskavität in Abhängigkeit von dem numerischen Modell

	Verteilung und Modellierung von Turbulenz in Deckbandlabyrinthdichtungen

	Schlussfolgerungen und Ausblick
	Schlussfolgerungen
	Ausblick

	Literaturverzeichnis
	Anhang
	Quellterm zur Abbildung viskoser Effekte in der Energiegleichung
	Terme zur Berechnung der Dissipation von Reynolds-Spannungen
	Vorhersage des statischen Druckabbaus
	Modellanforderungen für Grobstruktursimulationen
	Wirbelkammer
	Austrittskavität

	Sensitivität der Lösung in der Austrittskavität

	Wissenschaftlicher Werdegang

