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Aerodynamische Auslegung von Radialverdichtern

fur aktive kennfelderweiternde Mal3nahmen

Kurzfassung

Moderne Ladungswechselstrategien bei Downsizing-Ottomotoren der zweiten Generation
steigern die Anforderungen an das Aufladeaggregat zusehends. Neben einer grof3en stabilen
Kennfeldbreite und hohen isentropen Wirkungsgraden im Teillastbereich steigen die erforder-
lichen Aufladegrade und folglich die Verdichterdruckverhaltnisse kontinuierlich. Hierbei ist
es notwendig, in den kostengetriebenen Hubraumklassen bis 2 Liter, die Applikation von
mehrstufigen Aufladeaggregaten zu vermeiden. Aus diesem Grund wird aktuell der realisier-
bare Downsizing-Grad, der vom effektiven Mitteldruck bestimmt wird, durch das Aufladesys-
tem begrenzt.

In der vorliegenden Arbeit wird eine Auslegungsstrategie entwickelt, um die Anforderun-
gen moderner Downsizing-Ottomotoren hinsichtlich des Ladedrucks, der stabilen Kennfeld-
breite und des Teillastwirkungsgrads mit einem einstufigen Aufladeaggregat zu erfllen.
Hierbei wird der Ansatz verfolgt, dass sich die stabile Kennfeldbreite mit einer Querschnitts-
variabilitat in Form einer Irisblende am Verdichtereintritt und einer Breitenvariabilitat des
unbeschaufelten Diffusors signifikant erweitern lasst. Hieraus resultieren neue Freiheitsgrade
bei der Auslegung der Verdichterstufe.

Vor diesem Hintergrund wird eine Verdichterstufe mit einem hohen Durchmesserverhalt-
nis (di/d2 = 0,8) und einem hohen Flachenverhaltnis (Az/A: = 0,65) entworfen. Zusammen
mit fur hohe Massenstrdme optimierten Schaufelwinkeln und einer fir den Teillastbereich
dimensionierten Volute erreicht dieser Verdichter einen maximalen isentropen Wirkungsgrad
von 75 % bereits bei Druckverhéltnissen von i+ < 2. Im gesamten Betriebsbereich werden
Wirkungsgrade im Bereich von 65...75 % dargestellt. Trotz des Teillastfokus bei der Stufen-
auslegung wird ein maximales Stufendruckverhaltnis von .. = 3,2 erzielt. Somit erfillt die
entwickelte Verdichterstufe abgesehen von der Kennfeldbreite zunéchst alle Anforderungen
an einen Turboverdichter fur Downsizing-Ottomotoren der zweiten Generation.

Die Kennfeldbreite wird mit Hilfe der applizierten kennfelderweiternden Mal3nahmen im
transsonischen Betriebsbereich verdreifacht, wodurch auch die Anforderung hinsichtlich einer
hohen Kennfeldbreite im gesamten Drehzahlbereich erfillt werden kann. Zusétzlich wird die
Ubertragbarkeit der kennfelderweiternden MaRnahmen mit der Applikation auf zwei kom-
merzielle Verdichterstufen validiert. Anhand der experimentellen Ergebnisse wird nachgewie-
sen, dass mit der Kombination aus beiden Querschnittsvariabilitaten eine deutliche Verbes-
serung des Wirkungsgrads in den Grenzbereichen des Referenzkennfelds realisiert wird. Die
Irisblende erreicht eine Wirkungsgradsteigerung bei niedrigen Drehzahlen und die variable
Diffusorbreite erzielt eine Wirkungsgradsteigerung im hohen Drehzahlbereich.

Zusammenfassend wird der Nachweis erbracht, dass die vorgestellte Querschnittsvariabi-
litat eine dimensionslose Kennfeldbreite von <R~ 0,8 mit unterschiedlichen Verdichterstufen



erreicht. Weiterhin wird das Potenzial aufgezeigt, das hierdurch bei der Verdichterentwick-
lung fir Downsizing-Ottomotoren der zweiten Generation entsteht, wenn der Wirkungsgrad
und das Stufendruckverhaltnis bei der Verdichterauslegung in den Fokus geruickt werden.



Centrifugal compressor acrodynamic design

for active performance-extending measures

Abstract

Modern supercharged gasoline engines for second-generation downsizing are leading to new
requirements for centrifugal compressor development. In addition to a large stable operating
range and high isentropic efficiencies at part-load, the required boost pressures, and thus
compressor pressure ratios, are continuously increasing. It is necessary to avoid the applica-
tion of 2-stage compressor systems for the cost-driven engines displacement classes up to 2
liters. Nowadays, the compressor pressure ratio usually limits the brake mean effective pres-
sure of such engines.

The present work suggests a design strategy for single-stage turbochargers to meet these
requirements of boost pressure, stable operating range, and part-load efficiency. The applica-
tion of a variable-area inlet annulus and a variable-width vaneless diffuser can significantly
increase the stable operating range. This results in new degrees of freedom for the compressor
design.

As a demonstrator, a new compressor stage with a high diameter ratio (dz/d>= 0.8) and a
high area ratio (Az/A: = 0.65) is designed. The blade angle distribution is optimized for high
mass flow rates and the volute is dimensioned for part-load operation. The compressor
achieves a high isentropic efficiency of 75% at low pressure ratios (v < 2). A compressor
isentropic efficiency of 65...75% is achieved throughout the entire operating range. Despite
the part-load focus of the design, a maximum compressor pressure ratio of et =3.2 is
achieved. Thus, the compressor stage fulfills the requirements for second-generation downsiz-
ing engines with the exception of the stable operating range up to this point.

The compressor map width in transonic operation is tripled using the proposed perfor-
mance-extending measures. Consequently, the last requirement for second-generation down-
sizing engines, the stable operating range, can be fulfilled. In addition, the transferability of
the performance-extending measures is validated by the application on two commercial com-
pressor stages. The combination of both, the variable-area inlet annulus and the variable-
width vaneless diffuser leads to a significant efficiency improvement in the vicinity of the
reference map’s performance limits, as demonstrated by experimental data. The variable-area
inlet annulus increases the efficiency at low rotational speeds while the variable-width
vaneless diffuser increases the efficiency at high rotational speeds.

In summary, the variable cross-section compressor achieves a dimensionless map width of
FR~ 0.8 as confirmed in this work. This enables engineers to focus on stage efficiency and
pressure ratio when designing compressor stages for second-generation downsizing internal
combustion engines.
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1 Einleitung

Das Konzept der externen Aufladung von Verbrennungskraftmaschinen ist beinahe so alt wie
der Verbrennungsmotor selbst. Die Erkenntnis, dass eine Erhohung der Frischluftdichte mit
einer Steigerung der spezifischen Leistung und des spezifischen Drehmomentes von Verbren-
nungsmotoren einhergeht, wurde bereits von Gottlieb Daimler im Jahr 1885 in seinem Patent
DRP 34926 ,,Gas- bzw. Petroleum-Krafimaschine [1] dokumentiert. Diese sogenannte
Zwangsbeatmung von Verbrennungsmotoren wurde wahrend des ersten Weltkriegs zundchst
in Flugzeug- und Luftschiffmotoren eingesetzt, um das Problem des Leistungsverlustes in
groRen Flughdhen (Atemnot) zu reduzieren. Hierbei setzte der deutsche Flugmotorenbauer
Bayrische Motorenwerke auf die Erhéhung der internen Verdichtung, wéhrend bei der Daim-
ler-Motoren-Gesellschaft (DMG) externe, flussigkeitsgekihlte Wittig-Fligelgeblase zum Ein-
satz kamen. Die Alliierten setzten zundchst auf Kolbenkompressoren, welche sie dann
zugunsten der hoheren Leistungsdichte durch mechanisch angetriebene Turboverdichter (Eng-
land und Frankreich) bzw. Abgasturbolader (USA) ersetzten [2].

Nach Ende des ersten Weltkriegs nahm die DMG (spéater Daimler-Benz AG) als erstes,
mittels Roots-Verdichtern aufgeladene Verbrennungsmotoren in ihr kommerzielles Verkaufs-
programm auf und begriindete damit ein neues Zeitalter in der Automobilgeschichte [2]. Fort-
an wurden vor allem Schiffs-, Eisenbahn- und Nutzfahrzeugmotoren aufgeladen. Hierfir
wurden mechanisch angetriebene Verdichter wie das 1860 patentierte Roots-Geblése [3] ein-
gesetzt. Im Automobilsektor setzten insbesondere Premiumhersteller (u. A. Mercedes, Bent-
ley und Bugatti) auf die Roots-Geblase und alternative Drehkolbenlader mit abgeanderter
Bauart. Diese Kompressormotoren schrieben in den folgenden Jahren vor allem im Rennsport
Geschichte, wie z.B. der legendére Alfetta von Alfa Romeo, der mittels zweistufiger Roots-
Aufladung aus 1,5 Litern Hubraum bis zu 425 PS generierte [4]

Der Ansatz den Verdichter durch die Abgasenergie des Motors anzutreiben wurde erst-
mals in einem Patent von Alfred Bichi [5] im Jahre 1905 veroffentlicht. Dass die Einflihrung
des Abgasturboladers erst im Jahr 1925 fiir einen Schiffs-Dieselmotor der Firma MAN reali-
siert wurde [6], begriindet sich durch die Komplexitat dieses Aufladeaggregates. Die ersten
Serieneinsétze des Abgasturboladers in Personenkraftwagen, dem Oldsmobile Jetfire (1962),
der Chevrolet Corvair Monza (1962) und dem BMW 2002 Turbo (1973), scheiterten zunachst
an dem gesteigerten Kraftstoffverbrauch und vor allem an der hohen Stéranfélligkeit der Ab-
gasturbolader [4].

Die notwendige Technologiereife fir den automobilen Einsatz erreichte der Abgasturbo-
lader vor allem durch die Weiterentwicklung im Rahmen der Formel 1 durch BMW in den
Jahren 1977...1989, sowie Porsche (917) 1970...1971 bei den Einsétzen in Le Mans und
1972...1974 in der CanAm-Rennserie. Hieraus entstanden die ersten erfolgreichen Serienein-
sétze von turboaufgeladenen Verbrennungsmotoren in Personenkraftwagen, wie z.B. der Por-
sche 911 Turbo (1974) und der SAAB 900 Turbo (1979) [5].
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Ausgelost durch die Olpreiskrise in den siebziger Jahren wurde eine stetig ansteigende Anzahl
von Verbrennungsmotoren fur Personenkraftwagen mit Abgasturboladern ausgestattet. Es
wurden meist hubraumreduzierte Motoren aufgeladen, um die spezifische Leistung zu erho-
hen. Diese Zeit kann somit als der Beginn des Downsizings (konstante Leistung bei reduzier-
tem Hubraum) von Verbrennungsmotoren bezeichnet werden. Dass sich dieser erste Grof3-
serieneinsatz Uberwiegend auf die Aufladung von Dieselmotoren beschrénkte, begriindet sich
durch die geringeren Abgastemperaturen, die nicht vorhandene Klopfproblematik des Direkt-
einspritzers und die, infolge des hdheren Verdichtungsverhaltnisses, robuster konstruierten

Motoren.

Tabelle 1.1 - Europaische Grenzwerte fiir Schadstoffemissionen von PKW [7]

Schadstoff Euro1l Euro 1 Euro2# Euro 3 Euro 4 Euro 5 Euro 6

in g/lkm ab ab ab ab
Typenprifung 01.01.1992 - 01.01.1996 01.01.2000 01.01.2005 01.09.2009 01.09.2014
Serienprifung - 31.12.1992 01.01.1997 01.01.2001 01.01.2006 01.01.2011 01.09.2015
Richtlinie/ VO EG 715/2007## i.V.
Verordnung 91/441/EWG 91/441/EWG 94/12/EG 98/69/EG 98/69/EG mit VO EG 692/2008
(VO) und VO EG 459/2012
Benzin co 2,72 3,16 2,2 2,3 1 1 1

HC+NOx 0,97 1,13 0,5 - - - -

THC - - - 0,2 0,1 0,1 0,1

NOx - - - 0,15 0,08 0,06 0,06

Partikel-

R - - - - ® ©)

masse (PM) 0,0045 0,0045

Partikel-

anzahl (PN) ) ) _ ; . - @]

(in An- 6,0e1l

zahl/km)

NMHC - - - - - 0,068 0,068
Diesel Cco 2,72 3,16 1 0,64 0,5 0,5 0,5

HC+NOx/ 0.7/

THC+NOx 0,97 1,13 0 5(1) 0,56 0,3 0,23 0,17

(ab Euro 5) '

NOx - - - 0,5 0,25 0,18 0,08

Partikel- 0,01/

masse (PM) 0,14 0,18 0,100 0,05 0,025 0,0045 0,0045

Partikel-

anzahl

(PN) (in - - - - - 6,0e1l 6,0el1l

Anzahl/km)

# ab Euro 2 werden die Grenzwerte nicht mehr nach Typ/Serie unterschieden.
## Die Verordnungen EG 692/2008 und EG 459/2012 setzen die Verordnung EG 715/2007 um.

(1) Bei Fahrzeugen mit direkteinspritzenden Dieselmotoren gilt bis zum 30.09.1999 der Grenzwert von 0,9 g/km.
(2) Bei Fahrzeugen mit direkteinspritzenden Dieselmotoren gilt bis zum 30.09.1999 der Grenzwert von 0,10 g/km.
(3) Die Grenzwerte fur die Partikelmasse gelten nur fur Fremdzindungsmotoren mit Benzin-Direkteinspritzung.
(4) Fur Euro-6-Fahrzeuge mit fremdgeziindeten Benzin-Direkteinspritzmotoren gilt nach Wahl des Herstellers fur
neue Typengenehmigungsbasis zum 1.9.2017 bzw. fir neue Fahrzeuge bis zum 1.9.2018 ein Emissionsgrenzwert
fur die Partikelanzahl von 6,0e12 Partikel/km. Spétestens zu diesen Zeitpunkten ist ein Typengenehmigungs-

Prifverfahren einzufiihren, dass die wirksame Begrenzung der Partikelanzahl sicherstellt.
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Die verstarkte Nutzung von Verbrennungsprozessen zur Energiewandlung hatte in den siebzi-
ger und achtziger Jahren einen globalen Anstieg von Stickstoffoxiden (NOx) und unver-
brannten Kohlenwasserstoffen (THC) in der Atmosphére zur Folge. Dies &uferte sich in
vermehrten Schéaden an den Baumbestanden durch sauren Regen und Photooxidation [8]. Als
Reaktion hierauf wurde der Ausstoll von Schadstoffemissionen fiir den Strallenverkehr durch
die internationale Gemeinschaft reguliert, beginnend in den USA im Jahr 1961, gefolgt von
Japan im Jahr 1966, sowie Europa im Jahr 1970. Spater wurden, wie in Tab. 1.1 beispielhaft
flr Europa zusammengefasst, zusatzlich der AusstoR von Kohlenstoffmonoxid (CO), Kohlen-
stoffdioxid (CO2 bzw. Treibhausgasen) und RuBpartikeln immer weiter begrenzt (Abb. 1.1).
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Abbildung 1.1 - CO2-Grenzwerte fur Fahrzeugflotten weltweit [9]

Heraus resultieren zweierlei Herausforderungen fiir die Automobilhersteller: Die stetig sin-
kenden Schadstoffemissionsgrenzwerte erfordern eine immer aufwéndigere Abgasnachbe-
handlung. Gleichzeitig erfordert die Senkung der maximalen Flottenverbrauche eine stetige
Reduktion des CO»-AusstoRes (dies entspricht beim konventionellen VVerbrennungsmotor dem
Kraftstoffverbrauch).

Zwar ist bei Dieselmotoren der CO>-Ausstol? aufgrund der hoheren Energiedichte des
Treibstoffs geringer, jedoch ist die Abgasnachbehandlung deutlich aufwandiger und kostenin-
tensiver als bei Ottomotoren. Das resultiert aus den unterschiedlichen Brennverfahren:

Die quantitativ geregelte, fremdgezindete Verbrennung eines stéchiometrischen (1= 1)
Kraftstoff-Luft-Gemisches (Otto) ist gut regelbar und fir die Abgasnachbehandlung war lan-
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ge Zeit lediglich ein Drei-Wege-Katalysator erforderlich. Spater wurde zur weiteren Redukti-
on des SchadstoffausstofRes, zusatzlich zu einem kleinen, motornahen Drei-Wege-Katalysator,
ein NOx-Speicherkatalysator eingesetzt [10].

Das Abgas des qualitativ geregelten, selbstziindenden Dieselbrennverfahrens ist im ge-
samten Betriebsbereich mager. Wegen des Sauerstoffiiberschusses ist die Reduktion der
Stickstoffoxide lediglich in einem geringen Umfang (<10 %) mdglich. Daher werden zusatz-
lich zur Abgasrickfihrung Reduktionskatalysatoren (heutzutage mit extern zugefiihrter Harn-
stofflosung als Reduktionsmittel) eingesetzt, um die Emissionsgrenzwerte einzuhalten.
Zusatzlich werden Dieseloxidationskatalysatoren eingesetzt, um die unverbrannten Kohlen-
wasserstoffe zu oxidieren. Infolge der inhomogenen Kraftstoff-Luft-Verteilung im Brenn-
raum, entstehen in jedem Lastzustand Zonen mit magerer und solche mit fetter Verbrennung.
Um die hierdurch entstehenden Rul3partikel zu reduzieren werden auBerdem RuRpartikelfilter
eingesetzt, die diese Partikel speichern und zur Regeneration zyklisch, mittels einer tempora-
ren Steigerung der Abgastemperatur, verbrennen [10].

Die hohe Komplexitat der Abgasnachbehandlung beim Dieselmotor fuhrt dazu, dass die-
ser mittelfristig, aufgrund der Emissionsgesetzgebung, aus dem privaten Verkehrssektor ver-
schwinden wird. Diese Entwicklung resultiert aus der von der europaischen Union 2008
verabschiedeten Richtlinie Uber Luftqualitat und saubere Luft fir Europa [11], welche den
NO2-Jahresmittelwert ab dem Jahr 2010 auf 40 pug/ms? beschrénkt. Das Erfiillen dieses Grenz-
wertes ist, im realen Verkehr, mit der aktuellen GroRe der europdischen Diesel-Flotte nicht
mdoglich. Aus diesem Grund tritt der Ottomotor, neben neuen elektrischen Antriebskonzepten,
im privaten Verkehrssektor aktuell wieder in den VVordergrund

Wie Dbereits erortert, liegt die Herausforderung fiir den Ottomotor vor allem in der Reduk-
tion des CO2-AusstolRes und damit in der Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs. Die Fahr-
zeughersteller setzen hierbei in erster Linie auf die etablierten Konzepte Downsizing und
Downspeeding, also die Verschiebung der Teillastbetriebspunkte in Motorbetriebsbereiche
héherer Last und damit geringeren spezifischen Kraftstoffverbrauchs. Mit der Einfiihrung der
Direkteinspritzung bei Ottomotoren kénnen aufRerdem durch die Kihlung des Brennraumes
infolge der Verdampfungsenthalpie des Kraftstoffes zunehmend héhere Aufladegrade reali-
siert werden.

Fur den Abgasturbolader (ATL), der heutzutage Stand der Technik flr die Aufladung von
Verbrennungsmotoren ist, a&ndern sich die motorseitigen Anforderungen mit der Weiterent-
wicklung des Ottomotors. Auf diese Anforderungen wird in Kap. 3.1 detaillierter eingegan-
gen. An dieser Stelle soll nur ein kurzer Uberblick tiber die im Vergleich zum Dieselmotor
geénderten Anforderungen gegeben werden.

Aufgrund der hoheren Abgastemperaturen (Otto bis zu 1050 °C, Diesel bis zu 800 °C)
wird tberwiegend auf den Einsatz von variablen Turbinengeometrien verzichtet. Zur Mini-
mierung des Turbolochs werden daher kleinere Turbinenrader eingesetzt. Im Volllastbetrieb
wird die ATL-Drehzahl und damit der Ladedruck durch einen Turbinenbypass (Wastegate)
geregelt. Der breitere Drehzahlbereich des Ottomotors erfordert ein breiteres Verdichterkenn-
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feld als beim Diesel-ATL. Aus diesem Grund werden Ottomotoren im Teillastbetrieb héaufig
mit einer Ventilliberschneidung (Scavenging), also einem spilenden Ladungswechsel, betrie-
ben. Hierdurch kann der minimale Verdichtermassenstrom angehoben und damit die erforder-
liche Kennfeldbreite reduziert und gleichzeitig das Eckdrehmoment (Low-End-Torque) erhoht
werden. Allerdings entstehen durch dieses Ladungswechselkonzept zusétzliche COg-
Emission, da im Abgas einen Luftliberschuss vorliegt (mager, 4> 1). Daher muss der Motor
wéhrend des Arbeitstakts mit einem Kraftstoffiiberschuss (fette Verbrennung, 1< 1) betrie-
ben werden, um das Kraftstoff-Luft-Verhaltnis im Abgas auszugleichen (1= 1) und so eine
wirksame Abgasnachbehandlung sicherzustellen.

Zur Reduktion der CO2-Emissionen entwickeln die Automobilhersteller gegenwartig Mo-
toren welche die Miller- und Atkinson-Ladungswechselstrategien nutzen. Bei diesen Brenn-
verfahren wird mittels eines variablen Ventiltriebs das Einlassventil vor (Miller) oder nach
(Atkinson) dem unteren Totpunkt geschlossen. Durch das verringerte Verdichtungsverhéltnis
sinken die Abgastemperatur, die Klopfneigung und der Schadstoffaussto3. Gleichzeitig steigt
der Motorwirkungsgrad, da durch das erhdhte geometrische Expansionsverhdltnis weniger
ungenutzte Expansionsenergie am Ende des Arbeitstaktes (unterer Totpunkt) Gbrigbleibt. Um
den spezifischen Leistungsverlust durch das geringere Verdichtungsverhaltnis auszugleichen,
ist die Erh6hung des Saugrohrdrucks und folglich eine Steigerung des Aufladegrads von
T t-tmax < 2 aUf 7vecmax > 3 notwendig.

Zusammenfassend l&sst sich somit festhalten, dass die Aufladung von Ottomotoren zu ei-
ner Verschiebung der Gewichtung von ZielgroRen fir die Auslegung von Abgasturbolader-
Verdichtern fiihrt. Das primare Auslegungsziel ist die Maximierung der stabilen Kennfeld-
breite des Verdichters. Mit der Etablierung neuer Motor-Kreisprozesse (Miller- und Atkinson-
Kreisprozesse), bei denen der Fokus verstarkt auf dem Motorwirkungsgrad liegt und die spe-
zifische Leistung zur sekundéren Zielgrolie wird, resultieren auf’erdem steigende Ladedruck-
anforderungen fur den ATL-Verdichter (Hochaufladung).

Die vorliegende Arbeit hat zum Ziel, eine ganzheitliche Verdichterauslegung zu entwi-
ckeln, um diesen beiden ZielgréRen (eine maximale Kennfeldbreite und ein hohes Verdich-
terdruckverhaltnis) gerecht zu werden. Hierbei wird eine aktive, kennfelderweiternde
MaRnahme (KEM), die Ublicherweise auf bestehende Verdichterstufen appliziert wird, als
gegeben angenommen, sodass eine Stufenauslegung entwickelt werden kann, deren Fokus
darin besteht, das vollstandige Potenzial der KEM zu nutzen und gleichzeitig einen hohen
Wirkungsgrad im gesamten, erweiterten Verdichterkennfeld zu gewéhrleisten.






2 Grundlagen Abgasturboaufladung

Abgasturbolader fur Automobilanwendungen (Abb. 2.1) bestehen aus einem Verdichter
(Blau) und einer Turbine (Rot) die mechanisch Uber eine Welle starr miteinander gekoppelt
sind. Dieser Laufrad-Wellen-Verbund wird innerhalb des Lagergehduses mittels 6lgeschmier-
ter Gleitlager gelagert. Die Ausfiihrung von Verdichter- und Turbinenseite in Radialbauweise
erfordert einen geringen Bauraum und erreicht gleichzeitig ein hohes Stufendruckverhaltnis
und damit eine hohe Leistungsdichte.

Der Radialverdichter saugt Frischluft aus der Umgebung axial an, verdichtet diese und
flhrt sie tber einen Ladeluftkiihler dem Ansaugkriimmer des Motors zu. Die Vorverdichtung
der Ansaugluft erhéht die flr die Verbrennung zur Verfligung stehende Sauerstoffmenge im
Brennraum, wodurch bei gleichem Zylinderhubvolumen die Menge des eingespritzten Kraft-
stoffs und schlussendlich die effektive Motorleistung jedes Arbeitstaktes erhoht werden kann.
Gleichzeitig steigt durch diese sogenannte Zwangsbeatmung des Motors das effektive Dreh-
moment.

3: Eintritt Volute
2: Eintritt Diffusor
1: Eintritt Laufrad

-Lagerung
T

1 oS

Abbildung 2.1 - Schnittmodell eines Abgasturboladers

Das Abgas, das wahrend des Ausschiebetakts den Brennraum verldsst, enthalt eine hohe
Menge an Restenergie. Diese Restenergie liegt in Form von potentieller (Druck und Tempera-
tur) und Kinetischer Energie (Stromungsgeschwindigkeit) vor. Bei der heutzutage gebrauchli-
chen StoRaufladung wird das Abgas auf kiirzestem Wege Uber den Abgaskrimmer der
Radialturbine zugefthrt. Die Turbine reduziert die Totalenthalpie (potentielle und kinetische
Energie) des Abgases und wandelt sie in Rotationsenergie um. Diese mechanische Energie
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wird im Radialverdichter genutzt, um die Enthalpie (Totaldruck und -temperatur) der Frisch-
luft zu erhohen bevor sie dem Brennraum zugefiihrt wird.

Durch diese stromungsmechanische Kopplung zwischen Abgasturbolader und Motor, sowie
die mechanische Kopplung zwischen Verdichter und Turbine, ergeben sich drei Zwangsbe-
dingungen, die flr das Matching von Abgasturbolader und Motor genutzt werden. Aufgrund
der direkten mechanischen Kopplung zwischen Verdichter- und Turbinenlaufrad ergibt sich
eine Drehzahlkopplung

nV = nT (1)
die besagt, dass Verdichter- und Turbinenlaufrad mit der gleichen Winkelgeschwindigkeit
rotieren. Weiterhin besteht eine Leistungskopplung

Pr — Pyery = Py + Ppescii (2)

die bedeutet, dass im stationdren Betrieb (Pgescrs= 0) die verfugbare Verdichterleistung (#v)
der Turbinenleistung (Pr) abzuglich der Verlustleistung (Prers), bestehend aus Stromungs-,
Warme- und Lagerreibungsverlusten, entspricht (Freilaufbedingung).

Aus der stromungsmechanischen Kopplung zwischen Abgasturbolader und Motor wiede-
rum ergibt sich die Massenstromkopplung

mr = my + Mmg 3)
die definiert, dass der Turbinenmassenstrom (m7) gleich der Summe aus Verdichter- (z1v) und

Brennstoffmassenstrom (s) ist. Aus der Freilaufbedingung ergibt sich mit den Leistungsbi-
lanzen fur den Verdichter

P, = my - Aho,isy 4)

Nisyv

und die Turbine

Pr = myg- Aho,is,T "NisT " Mm (5)

zusammen mit den Definitionen der Enthalpiednderung einer isentropen Verdichtung

p KL_l/K'L

Ahgisy = cprTo- [(pL:) - 1] (6)

und einer isentropen Entspannung
KAG_I/KAG
Ahgisr = ¢pac - Tos" |1 — (;_6> ] @)
0,5
die erste Hauptgleichung der Abgasturboaufladung [12, 13]:
KAG—l/Kj KL/KL—l
— Posa _ mr o Tos, o . . pAG |4 _ (Ps Ac
7-[V,t—t - Po - {1 + my  To nls,V 77Ls,T Nm oL [1 <p0_5> ]} (8)
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Diese Formulierung der stationédren Leistungsbilanz stellt den Zusammenhang zwischen Mas-
senstrom- und Stufendruckverhaltnissen mit dem Gesamtwirkungsgrad

Nare = MNisy " Nis,;t " Nm 9)

des Abgasturboladers her. Es wird deutlich, dass der Aufladegrad (7v¢) bei gegebenen An-
saug- und Turbineneintrittsbedingungen ausschliel}lich durch den Gesamtwirkungsgrad des
Abgasturboladers (7747z) bestimmt wird. Anhand der Tatsache, dass ein aufgeladener Ver-
brennungsmotor ein positives Spulgefélle (po+> pos) bendtigt, um einen hohen Gesamtwir-
kungsgrads zu erreichen, sowie das Rickstromen von Verbrennungsgasen im Bereich der
Ventiltberscheidung auszuschlieBen, l&sst sich der Einfluss des Turboladerwirkungsgrads auf
den Verbund aus Abgasturbolader und Motor verdeutlichen.

Zu diesem Zweck wird ein Ottomotor, mit einem fur die Verwendung eines 3-Wege-
Katalysators notwendigen Luftverhaltnis A = 1, betrachtet. Das Massenstromverhaltnis

D4 2

my ALmin

= 1,07 (10)

zwischen Verdichter- und Turbinenmassenstrom ergibt sich aus dem stéchiometrischen Min-
destluftbedarf (Lmin = 14,7 kgrufe / Kgkraftstott) fUr Super-Benzin [14]. Auf der Frischluftseite
werden die Stoffkennwerte fir Luft nach Baehr und Kabelac [15] flr Referenzbedingungen
(prer= 1 bar, Trer= 25 °C) nach SAE [16] verwendet. Die Stoffeigenschaften des Abgases
werden unter Beriicksichtigung der Abgastemperatur ebenfalls aus Baehr und Kabelac [15]
entnommen. Das resultierende Turbinendruckverhéltnis ist fir Turboladerwirkungsgrade im
Bereich von 25...100 % und Abgastemperaturen zwischen 600 und 1000 °C in Abb. 2.2 fur
drei Verdichterbetriebspunkte (7v.= 1,5...3,0) dargestellt.

Abbildung 2.2 verdeutlicht, dass mit steigendem Aufladegrad (mve¢) und sinkender
Abgastemperatur der erforderliche Mindestwirkungsgrad ansteigt, um die Forderung nach
einem positiven Spulgefalle zu erfullen. Hierfir wird bei einem Verdichterdruckverhaltnis
von mye+= 1,5 ein Mindestwirkungsgrad im Bereich von nar. = 25...35 %, bei einem Druck-
verhéltnis von mve+= 2,0 ein Mindestwirkungsgrad (747z) zwischen 27 und 39 % und bei
einem Druckverhaltnis von 7y = 3,0 ein Mindestwirkungsgrad 747, = 30...44 % benétigt.
Insgesamt sinkt der notwendige Mindestwirkungsgrad zum Erreichen eines positiven Spllge-
falles mit steigender Abgastemperatur. Dieser Zusammenhang muss im Zuge des Trends zur
Hochaufladung von Verbrennungsmotoren berticksichtigt werden, da eine Steigerung des
Gesamtwirkungsgrads eine Gesamtoptimierung des Abgasturboladers hinsichtlich aerodyna-
mischer und mechanischer Wirkungsgrade erfordert.

Allerdings steigt mit dem Aufladegrad auch das Potenzial zur Reduzierung der Ausschie-
bearbeit. Bei einem Verdichterdruckverhaltnis von 7zv,~+= 3,0 und einer Abgastemperatur von
Tp5= 1000 °C fuhrt eine Steigerung des ATL-Gesamtwirkungsgrades um 5 %-Punkte zu
einer Reduzierung des Motordruckverhaltnisses von pos/po+=1 auf pgs/po+=0,8. Das
wiederum hat eine signifikante Steigerung des effektiven Motorwirkungsgrads und eine Re-
duzierung des spezifischen Kraftstoffverbrauchs zur Folge.
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Abbildung 2.2 - Zusammenhang zwischen Turboladerwirkungsgrad und Turbinendruckverhéltnis fur
verschiedene Abgastemperaturen und Verdichterdurckverhaltnisse [13]

Der reale Abgasgegendruck wird durch die Auslegung der Abgasturbine bestimmt. Hierbei

kommen in der GroBserienanwendung neben stromungsmechanischen Uberlegungen vor al-

lem Kostenaspekte und kundenspezifische Betriebsszenarien zum Tragen.

Dass die Aufladung von 4-Takt-Ottomotoren fur Personenkraftwagen eine besondere Her-
ausforderung aufgrund der hohen Massenstromspreizung darstellt, wurde in Kap. 1 bereits
erortert. Hiermit geht eine signifikante Lastvariation wahrend des Fahrbetriebs einher. Die
stromungsmechanische Kopplung zwischen ATL und Verbrennungsmotor resultiert hierbei in
einem verzggerten Ansprechverhalten (Zeitdifferenz zwischen Lastanforderung und verfligba-
rem Ladedruck). Zur Verbesserung des Ansprechverhaltens werden bei Downsizing-Motoren
Turbinen mit verhaltnismaRig kleinem Turbinenquerschnitt eingesetzt, wodurch das Massen-
tragheitsmoment des Rotationsverbunds minimiert wird.

Ein geringes Massentragheitsmoment hat den Vorteil, dass die Verzégerung bei der Be-
schleunigung des ATL-Rotors und dadurch die erforderliche Zeitspanne zum Ladedruckauf-
bau reduziert werden. Der geringe Turbinenquerschnitt fihrt allerdings dazu, dass das
Turbinenschluckvermdgen sinkt. Daher wird im oberen Lastbereich ein Teil des Abgasmas-
senstroms Uber ein Wastegate an der Turbine vorbeigefiihrt, wodurch die Ausschiebearbeit
wahrend des Ladungswechseltakts verringert wird.

Das Turbinenschluckvermdgen l&sst sich ndherungsweise anhand des stationéren, isentro-
pen Ausstromvorgangs eines kompressiblen Fluids ermitteln. Der Disenquerschnitt entspricht

10
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bei dieser Betrachtungsweise dem isentropen Ersatzquerschnitt der Turbine (Ais7). Der Turbi-
nenmassenstrom

My = A1 Pn - Cn (11)

lasst sich fir eine stationdare Stromung Uber die Kontinuitatsgleichung im Dusenquerschnitt
bestimmen. Die Stromungsgeschwindigkeit

KAG_l/KAG
Cy = 2'KAG “Rag " Tos° 1___(13L>

(12)

Kag—1

ergibt sich aus dem Ausstromvorgang eines idealen Gases aus einem Druckbehalter [17], wo-
bei der Ruhezustand im Druckbehalter aus dem thermodynamischen Zustand des Abgases am
Turbineneintritt (5) bestimmt wird. Die Dichte des Abgases im isentropen Ersatzquerschnitt
der Turbine

Pe 1/KAG
PN = Pe = Pos (_)

Po,s

(13)

ergibt sich aus der Isentropenbeziehung fiir ideale Gase [15]. Zusammen mit der thermischen
Zustandsgleichung fir ideale Gase:

Rye - To,s = Dos (14)

Po,5

und den GI. (12) und (13), kann GI. (11) nun entsprechend neu formuliert werden:

KAG-I-I/KA
) (15)

Po,s DPo,s

2/KAG
My = Aist /2" Pos " Pos '\/Kx(_;l' [(&> - (ﬁ
Der zweite Wurzelausdruck beschreibt die Ausflussfunktion

b= j e [(pp_)Z/ - (pp_>1/] (16)

welche bei Betrachtung des Abgases als ideales Gas (x4¢ = konst.) durch das Turbinendruck-
verhaltnis

T = % (17)

bestimmt wird. Bei Erreichen des kritischen Druckverhéltnisses

Pos\” 2 _KAG/K -1
e ) - ) o

Pe Kag+1l

wird im engsten Dusenquerschnitt Schallgeschwindigkeit erreicht. Bei einer weiteren Steige-
rung des Druckverhaltnisses sinkt der Wert der Ausflussfunktion [12].

11
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Ublicherweise wird der Turbinenmassenstrom mit dem Zustand des Abgases am Stufeneintritt
reduziert, womit sich die zweite Hauptgleichung der Abgasturboaufladung ergibt [13],
VTos _

. . 2
Myeqr = Mr* Pos Ais,T ’ a ' (19)

welche das Turbinenschluckvermégen beschreibt. Wie bereits erortert, ergibt sich das reale
Schluckvermdgen aus den Gaseigenschaften am Stufeneintritt und dem isentropen Ersatz-
querschnitt. Letzterer bleibt konstant, solange kein variabler Dlsenring oder eine andere Art
der variablen Turbinengeometrie (VTG) eingesetzt wird.

Bei der stationdren Betrachtungsweise konnten folglich je nach Gaseigenschaft maximal
Turbinendruckverhéltnisse von 77 < 2 erreicht werden. In diesem Fall wirde mit der Erho-
hung des Eintrittsdrucks auch der Turbinenaustrittsdruck ansteigen. Der reale Turbinenmas-
senstrom n&hme hierbei weiter zu, da bei gleichbleibendem Volumenstrom der Druck und
damit die Dichte am Turbineneintritt ansteigen.

Radialturbinen sind bekanntermafen in der Lage, Druckverhaltnisse von 7= 2 zu errei-
chen und folglich das zugefiihrte Abgas uber das kritische Druckverhaltnis hinaus zu expan-
dieren. Das wird durch das Beschleunigen der Strémung in zwei unterschiedlichen Bezugs-
systemen erreicht (Abb. 2.3).

N\ / .\‘31 . N D
/ Laufradeintritt .77/
NS/ \

Abbildung 2.3 - Geschwindigkeitsdreiecke am Turbineneintritt und -austritt

Zur Veranschaulichung wird angenommen, dass das heilRe Abgas mit einem Druck von 3 bar
in die Turbine eintritt und in der Volute auf 1,8 bar entspannt wird. Das entspricht einer Be-
schleunigung im Absolutsystem auf 427 m/s (Mas= 0,9). Bei radialer Schaufelanstrémung
(wus5-= 0) und einer Umfangsgeschwindigkeit von 400 m/s am Laufradeintritt ergibt sich eine

12
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Anstromgeschwindigkeit im Relativsystem von 149 m/s (Mas:re= 0,31). Folglich kann das
Abgas im relativen (rotierenden) Bezugsystem des Laufrads erneut expandiert werden ohne in
den Uberschallbereich zu gelangen. Wird am Laufradaustritt eine relative Strémungsge-
schwindigkeit von 396 m/s erreicht (Masres= 0,9), resultieren eine absolute Abstromge-
schwindigkeit von 292 m/s (Mas = 0,66 und cus= 0) , wie in Abb. 2.3 illustriert wird. Somit
wird ein Druckverhdltnis zwischen Turbineneintritt und -austritt von 77 = 2,58 erreicht.

Aus diesen Zusammenhangen ergibt sich die ideale Turbinenkennlinie (Turbinenschluck-
vermogen) flr einen konstanten Ersatzquerschnitt (Abb. 2.4), wobei aufgrund steigender Se-
kundarstromungsverluste der reduzierte Turbinenmassenstrom in der realen Anwendung zu
hohen Druckverhéltnissen leicht absinkt. Dieser Effekt wird noch verstarkt, wenn sich der
engste Querschnitt innerhalb des Turbinenlaufrads befindet.
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Abbildung 2.4 - Idealisierte Turbinenkennlinien fur unterschiedliche Isentropenexponenten

2.1 Energieiibertragung im Radialverdichter

Im Hinblick auf die isentropen Zustandséanderungen lassen sich Radialverdichter entlang der
Strémungsrichtung in die folgenden fnf geometrischen Regionen unterteilen (Abb. 2.5):

Abbildung 2.5 - Komponenten Radialverdichter: (a) Einlaufstrecke, (b) axiale Teil des Verdichterlaufrads,
(c) radiale Teil des Verdichterlaufrads, (d) Radialdiffusor und (e) Volute

13
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Die Einlaufstrecke (a) leitet das Fluid in den Verdichter. Sie wird blicherweise als Dise
ausgefihrt, um den Rohrdurchmesser auf den Eintrittsdurchmesser des Verdichterlaufrads zu
reduzieren. Hierbei liegt ein Druckgefélle zwischen Eintritt und Austritt vor. Der Austritts-
querschnitt bestimmt mafgeblich das Geschwindigkeitsdreieck am Laufradeintritt. Ungeach-
tet der Laufradgeometrie beeinflusst die gesamte Eintrittsgeometrie die Anstrémverluste,
sowie die Pumpgrenzlage des Verdichters [18].

Solange es sich bei der Einlaufstrecke um eine gerade Rohrstrecke ohne variables Leitgit-
ter handelt, kann von einer drallfreien, stationdren Stromung ohne Rohreibungsverluste aus-
gegangen werden. Diese Vereinfachung wird verwendet, da bei einer fur Turbolader
typischen Reynolds-Zahl am Eintritt im Bereich von 105> < Re < 3-10> und einer vergleichs-
weise kurzen Rohrstrecke minimale Druckverluste (< 3 mbar) auftreten.

Im axialen Teil des Verdichterlaufrads (b) wird dem Fluid Kinetische Energie zuge-
fuhrt. Das Fluid wird von den Laufradschaufeln gefiihrt und durch das Aufpragen einer
Geschwindigkeitskomponente in Umfangsrichtung beschleunigt. Gleichzeitig wird der meri-
dionale Stromungsquerschnitt reduziert, um die meridionale Komponente der Strémungsge-
schwindigkeit zu steigern. Damit der statische Druck erhalten bleibt, wird gleichzeitig der
Radius der Laufradnabe und der schaufelnormale Strémungsquerschnitt kontinuierlich ver-
groRert. Folglich steigen bei anndhernd konstantem statischem Druck die Strdomungsge-
schwindigkeit und damit der dynamische Druck.

Der axiale Laufradteil hat einen signifikanten Einfluss auf das Betriebsverhalten bezlglich
der Lage des Auslegungspunkts sowie des Stufenwirkungsgrads. Der Eintrittsquerschnitt
definiert zusammen mit dem Metallwinkel der Schaufelvorderkante und dem Halsquerschnitt
der Schaufelpassage die Lage des Auslegungspunkts (Betriebspunkt maximalen Wirkungs-
grads). Der Inzidenzwinkel (Differenz zwischen relativem Strémungswinkel und Schaufel-
winkel) bestimmt die Inzidenzverluste, sowie die Betriebscharakteristik abseits des Aus-
legungsmassenstroms. Die Nabengeometrie (Laufradnase), die Radialspalth6he und die
Winkelanderung entlang der Skelettlinie haben primér Einfluss auf die Entstehung von
Sekundarstromungsverlusten und beeinflussen damit auBerdem anteilig die GroRe des stabilen
Betriebsbereichs [19].

Im radialen Teil des Verdichterlaufrads (c) findet der Hauptanteil des Energieumsatzes
im Verdichter statt. Durch die VergroRerung des Kanalradius werden die Geschwindigkeits-
komponente in Umfangsrichtung und damit der dynamische Druck kontinuierlich angehoben.
Die Zentripetalbeschleunigung zusammen mit der VergroRerung des schaufelnormalen Stro-
mungsquerschnitts fuhrt gleichzeitig zu einer Erhdhung des statischen Drucks. Durch diese
Kombination verschiedener Energietbertragungen konnen im Radialverdichter signifikant
hohere Stufendruckverhaltnisse erzielt werden als in Axial- oder Diagonalverdichtern.

Der Nachteil von Radialverdichtern gegenuber Axialverdichtern besteht primér in den
hohen Stromungsverlusten im radialen Laufradteil. Die groRere Diffusionszahl begunstigt die
Ausbildung von Ablésungen in der hinteren Schaufelpassage. Die resultierende Differenz der
relativen Stromungsgeschwindigkeiten auf der Druck- und Saugseite fuhrt zu einer Min-
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derumlenkung der Stromung am Laufradaustritt. Zusétzlich begiinstigt die geringe Schaufel-
hohe die vergleichsweise hohen Verluste infolge der starker ausgebildeten Kurzschlussstro-
mung zwischen Druck- und Saugseite [19]. Die Scherreibungsverluste, die in den Grenzzonen
zwischen den verschiedenen Sekundarstromungen entstehen, fiihren dazu, dass bei Radialver-
dichterlaufradern der maximale Wirkungsgrad ca. 5...10 %-Punkte geringer ausfallt als bei
Axialverdichtern [20]. Der radiale Teil des Verdichterlaufrads pragt somit malgeblich das
Stufendruckverhdltnis, den Wirkungsgrad und die Grole des stabilen Betriebsbereichs.

Der Radialdiffusor (d) wandelt einen groRen Anteil der kinetischen Energie, die im Lauf-
rad zugefuhrt wird, in potentielle Energie um. Durch die VergroRerung des Stromungsquer-
schnitts wird die Stromung verzogert und der statische Druck erhoht. Bei Radialdiffusoren
wird die Stromung durch die Drall-Erhaltung zusétzlich verzogert und der statische Druck
weiter erhoht.

Der Vorteil der radialen Bauweise besteht darin, dass grof3e Flachenverhaltnisse realisier-
bar sind, ohne signifikante EffizienzeinbuRen hinnehmen zu mussen. Hierdurch kénnen in
einem sehr geringen Bauraum hohe Diffusionszahlen erzielt werden. Ein Nachteil ist die ge-
ringe Kanalbreite. Hierdurch steigen zum einen aufgrund des zunehmenden Strémungswegs
im Bereich niedriger Massenstrome die Wandreibungsverluste, zum anderen fiihren Stro-
mungsabldsungen schnell zu einer vollstandigen Versperrung des Stromungskanals und in der
Folge zur Umkehr der Strémungsrichtung und damit zum Pumpen der Verdichterstufe.

Die Volute (e) sammelt die radial austretende Diffusorstromung und fihrt sie dem Aus-
trittsrohr zu. Die Geometrie teilt sich in zwei Bereiche auf: Die Spirale, die in Richtung des
Diffusors gedffnet ist, und den Axialdiffusor, der sich stromabwaérts an den Halsquerschnitt
(Stromungsquerschnitt oberhalb der VVolutenzunge) anschlief3t. In der Spirale wird die radiale
Stromungskomponente der Diffusorstromung in eine Drallstrémung und die Umfangskompo-
nente in eine Rohrstromung umgewandelt. Der Austrittsstutzen dient primar dazu, die Quer-
schnittsflache und —form in die geforderte Rohrgeometrie zu Gberfiihren. Voluten werden
ublicherweise dimensioniert, um im Auslegungspunkt die Strdmungsgeschwindigkeit zu er-
halten. Folglich wird das Fluid in Richtung der Pumpgrenze verzdgert und in Richtung der
Stopfgrenze beschleunigt [21]. Die Stromungsverluste innerhalb der Volute bestehen priméar
aus Wandreibungsverlusten und werden folglich durch den Querschnitt und die Oberflachen-
rauhigkeit beeinflusst.

Bei der Verdichterauslegung wird in der Regel die Laufradvorderkante, d.h. die Schnitt-
stelle zwischen den Regionen (a) und (b), als erster thermodynamischer Zustand betrachtet.
Durch die Korrektur von Drehzahl (n2v) und Massenstrom (2v) auf Referenzbedingungen [16]
wird die Vergleichbarkeit der Berechnungsergebnisse mit Prifstandsmessungen sichergestellt.

_ Trer
Ngorry = Ny To (20)
. . To  Pref
Myorry = My * Tres ' o (21)

15



Grundlagen Abgasturboaufladung

Die Einlaufstrecke kann mit ausreichender Genauigkeit als drall- (az = 0) und verlustfrei an-
genommen werden, wodurch sich die totale Dichte (pv), die axiale Anstromgeschwindigkeit
(cax) und die axiale Mach-Zahl (Maax) am Laufradeintritt

_ Dbo
Po1 = RLTy (22)
_ mkorr,V
Cax1n=0 = —po,l'Al (23)
Maax,l,n:O = cax1n=0 (24)

VKL RL T [1+0,5-()cp—1)-12] 1

in erster Naherung aus den Auslegungsrandbedingungen und den Geometrieparametern (Ge-
hause- und Nabendurchmesser) ergeben. Basierend auf diesen Startwerten kénnen der stati-
sche Druck,

—K

Pin =Po1- (1 + KLZ_I . Maéx,l,n—l) Y (25)
die statische Temperatur,

Tin=To1- (1 + KLz_l ' Maczlx,l,n—l)_l (26)
die Dichte,

Pin = (27)
die axiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit

Cantn = 2L (28)
und die axiale Mach-Zahl

L (29)

VEL'RLT1n

flr den Laufradeintritt iterativ mit den Grundgleichungen der Gasdynamik bestimmt werden
[17]. Die Geschwindigkeitsdreiecke werden im ndchsten Schritt fir den Naben- (rz45), den
Gehduse- (rz,sx) und den EULER-Radius

‘A
1, mean = 0,5- ‘/271 + dihb (30)

bestimmt:
s
Uy (rl) =n: 30 Ngorrv (31)
_ Caxain
G = cosay (32)
Cy1 =tanaq *Cax1n (33)
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Wu,1(7'1) =u(r) + Cu1 (34)

W) = [chean+ WEa ) (35)
_ —1 Wy,1 (1)

pr(ry) = tan™" -~ (36)

Fur die Berechnung der stromabwaérts vom Laufradeintritt befindlichen Stationen werden zu-
nachst die StufenkenngréfRen benétigt. Hierbei wird bewusst auf die Verwendung von Ver-
lustkorrelationen verzichtet. Der vorgestellte Ansatz empfiehlt sich daher als erster
Vorauslegungsschritt, wenn keinerlei Basisgeometrie vorhanden ist und dementsprechend
keine Mdglichkeit besteht, die empirischen Korrelationen anhand experimenteller Daten zu
trainieren. Fur eine Bericksichtigung von Verlustkorellationen, zur Verbesserung der VVorher-
sagegenauigkeit fur eine bestehende Verdichterstufe oder Aerodatenbank, existiert eine Viel-
zahl entsprechender Ansétze in der Literatur [19-24], mit denen sich dieser Berechnungs-
ansatz erweitern lasst. Die Austrittstemperatur der Verdichterstufe,

n'KL_l/KL—l
1+ v
Nis,v

Po4 = Do Ty (38)
die Umfangsgeschwindigkeit am Laufradaustritt,

Toa=To+ ATo1-4=To" (37)

der Totaldruck am Stufenaustritt,

U =177 '% "Mgorr,y (39)
sowie die Enthalpiedifferenz der Verdichterstufe

Ahoy-4 = cpr ATo1-4 (40)
ergeben sich im Auslegungspunkt aus den Auslegungsparametern Verdichterwirkungsgrad
(misv) und Laufradaustrittsdurchmesser (dz). Die Geschwindigkeitsdreiecke werden nun fur

die zum Laufradeintritt korrespondierenden relativen Kanalbreiten des Naben- (bzss), des
Gehduse- (bzsn) und des EULER-Radius ( bz mean) bestimmt:

Ahg - ( ) u,
Cu (by) = o=t (41)
Wy,2 (by) = Cu,z(bz) —Up (42)

Die radiale und absolute Komponente der Stromungsgeschwindigkeit wird analog zu Lauf-
radeintritt iterativ bestimmt. Die totale Dichte,

Poz = Fos (43)

R To 4

die absolute Abstromgeschwindigkeit
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mkorrV
Cron=0 = — 44
ram=o = L (44)
A — 2 2
C2,n=0 - \/Cr,z,n=0 + Cu,Z,mean (45)

und die Mach-Zahl am Laufradaustritt

May =9 = —2n=0 (46)
\/KL'RL'TO’4'[1+0,5'(KL—l)'lz]_1

ergeben sich in erster Naherung aus den StufenkenngréRen (Gl. 37-40). Basierend auf diesen
Startwerten kdnnen der statische Druck,

—ky
-1 / -1
P2n = Poa" (1 + KLT ' Ma%,n—l) “* (47)
die statische Temperatur,
_ -1
T2n=To4'(1+KL 1-Ma§n_1) (48)
’ ’ 2 ’
die Dichte,
Pin = % (49)
die radiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit,
_ mkorr,V
Cron = oAy (50)
die temporare absolute Strémungsgeschwindigkeit,
CAZ.TL = \/Crg,z,n + CLZL,Z,mean (51)
und die Mach-Zahl
May, = —22 (52)

VEL'RLT2n

fur den Laufradaustritt iterativ bestimmt werden. Aus der radialen Komponente der Stro-
mungsgeschwindigkeit ergeben sich die absolute Stromungsgeschwindigkeit

@wg=J¢m+ﬁAm> (53)

und die relative Stromungsgeschwindigkeit

mw9=J¢m+w&wg (54)

fur die betrachteten Kanalbreiten, sowie die zugehorigen Abstromwinkel:
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a,(b,) = tan™?! CL;'Z—(bZ) (55)
7,2,n
By(b;) = tan™ 22 (56)

T,2,n

Der thermodynamische Zustand am Diffusoraustritt wird analog zur Berechnung am Austritt
des Verdichterlaufrads durchgefiihrt (Gl. 43-52). Die fehlende Geschwindigkeitskomponente
in Umfangsrichtung

d
Cu,3 = Cy2,mean d_z (57)
kann vereinfacht uber die Drall-Erhaltung bestimmt werden. Die Volute wird analog zum
Verdichtereintritt (Gl. 22-29) berechnet. Hierflr werden die Auslegungsparameter Eintritts-
durchmesser (ds), Eintrittsbreite (53) und der Halsquerschnitt (4+) der Volute bendtigt.

2.2 Betriebsgrenzen des Radialverdichters

Der darstellbare Betriebsbereich von Radialverdichtern wird durch die in Abb. 2.6 dargestell-
ten vier Grenzen beschrieben. Die Eigenschaften dieser Betriebsgrenzen werden von der Bau-
groRe der Verdichterstufe bestimmt. Die im Folgenden beschriebenen Eigenschaften beziehen
sich explizit auf Verdichterstufen flr den Einsatz in Personenkraftwagen (dz < 60 mm).

Laufrad - Stall
Diffusor - Stall

Stopfgrenze

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s

Abbildung 2.6 - Betriebsgrenzen im Kennfeld eines Radialverdichters
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Die mechanische Grenze (Drehzahlgrenze) wird durch das Laufradmaterial bestimmt. Zulds-
sige Umfangsgeschwindigkeiten fur Laufrdder aus Aluminiumlegierungen (z.B. 2618-T61)
mit maximalen Stufendruckverhaltnissen von v > 2,2 liegen ublicherweise bei Umfangs-
geschwindigkeiten von uzzz= 580 m/s und fur Stufendruckverhéltnisse von 7yt < 2,2 bei
Umfangsgeschwindigkeiten uzz= 530 m/s. Laufrader aus Titanaluminid (z.B. Ti-6Al-4V),
wie sie unter anderem im Rennsport eingesetzt werden, erreichen aufgrund ihrer héheren Fes-
tigkeit zuldssige Umfangsgeschwindigkeiten von uzz.> 600 m/s.

Die geometrische Grenze (Stopfgrenze) begrenzt den maximalen Volumenstrom, den ein
Verdichterlaufrad férdern kann. Sie ist durch den Betriebspunkt definiert, an dem im engsten
Querschnitt des Verdichterlaufrads Schallgeschwindigkeit erreicht wird. Ist dieser Durchsatz
erreicht, kann der VVolumenstrom nicht weiter erhoht werden, ohne diese geometrische Eng-
stelle zu vergroRRern.

Die peripheriespezifische Grenze (Anlagenwiderstand) beschreibt den Druckverlust der
druckseitigen Geometrie (Rohrleitungen, Ladeluftkihler, etc.), den der Verdichter abhangig
vom Volumenstrom tberwinden muss, ohne aktiv angedrosselt zu werden. Bei Kennfeldmes-
sungen auf Brennkammerprufstanden wird diese Grenze (blicherweise anhand eines minima-
len isentropen Verdichterwirkungsgrads #isv= 50...55 % definiert, um den Einfluss der
Priufstandsperipherie zu eliminieren.

Die aerodynamische (Stabilitats-)Grenze (Pumpgrenze) definiert den minimalen Volu-
menstrom den ein Radialverdichter bei einem bestimmten Gegendruck férdern kann. Wird in
diesem Betriebspunkt der Gegendruck weiter erhéht, kommt es zu einer Stromungsumkehr
innerhalb der Verdichterstufe. Hierdurch sinkt der Austrittsdruck solang ab, bis sich die Stro-
mungsrichtung erneut umkehrt. Bleibt der Gegendruck unverandert, kommt es zum allgemein
bekannten Pumpzyklus (Systemph&nomen), bei dem sich die Strdmungsrichtung, mit einer
Frequenz unterhalb der HELMHOLTZ-Frequenz der druckseitigen Geometrie (Rohrleitung und
Plenum),

AR

fo = o (v (58)

2w LrVp;

periodisch mit ca. 3...10 Hz umkehrt [20, 22].

Bei der Annéherung an die Stabilitatsgrenze treten Stromungsabrisse im Verdichter auf,
bevor der eigentliche Pumpzyklus einsetzt. Der Entstehungsort dieser rotierenden Ablésungen
(lokales Phanomen) kann sich sowohl im Diffusor als auch im Laufrad der Verdichterstufe
befinden. In Abb. 2.6 sind drei Pumpgrenzlinien exemplarisch dargestellt, die bei kleinen Ra-
dialverdichtern tiblicherweise auftreten.

Im unteren Bereich des Verdichterkennfelds befindet sich sowohl die relative Anstrdmge-
schwindigkeit, als auch die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrads im Unterschallbereich.
Der Pumpgrenzmassenstrom (Abb. 2.6, griine Linie) steigt kontinuierlich mit dem Austritts-
druck des Verdichters an. In diesem Kennfeldbereich befindet sich das Entstehungsgebiet der
rotierenden Ablésungen im Laufradeintritt.
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Erreicht die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrads den Uberschallbereich (Abb. 2.6, rote
Linie), fallt die Steigung der Pumpgrenzlinie ab. Der Pumpgrenzmassenstrom steigt folglich
mit Erhdhung der Umfangsgeschwindigkeit starker an. Die Entstehung der rotierenden Ablo-
sungen hat sich in diesem Bereich in den Diffusor verlagert.

Wird die Drehzahl weiter erhoht, erreicht die relative Anstromgeschwindigkeit am Lauf-
radeintritt den transsonischen Bereich. Der Ursprung der rotierenden Ablésung verlagert sich
in diesem Kennfeldbereich erneut zum Laufradeintritt und die Steigung der Pumpgrenze
(Abb. 2.6, blaue Linie) fallt weiter ab.

Die Entstehung von rotierenden Ablosungen am Eintritt des Verdichterlaufrads ist in
Abb. 2.7 illustriert. Zusammenfassend entstehen sie aus der Fehlanstrémung der Laufradvor-
derkante. Wird der zul&ssige Inzidenzwinkel (oranger Bereich in Abb. 2.8)

=P —B1>lzu (59)

Uberschritten, kommt es zu einem Stromungsabriss auf der Saugseite der Laufschaufel. Die
hieraus entstehende Abldseblase fiihrt dazu, dass verdichtetes Fluid aus dem radialen Teil des
Laufrads entlang der Gehéduseseite zum Laufradeintritt zurtickstromt.

Auslegungspunkt Pumpgrenze

Stromungs-
ablésung

Rickstromung

_____

Abbildung 2.7 - Ideale Schaufelumstromung im Auslegungspunkt (links), Ausbildung von rotierenden
Ablésungen infolge einer Fehlanstromung der Laufradvorderkanten (Mitte) und daraus
resultierende gehauseseitige Rickstromung nahe der Pumpgrenze (rechts) [25]

Zu Beginn sind hierdurch einzelne Schaufelpassagen versperrt. Das fuhrt dazu, dass die vor-

aneilende Schaufelpassage stabilisiert und die nacheilende destabilisiert wird. Die Abldsezelle

bewegt sich folglich im relativen Bezugsystem gegen die Drehrichtung von Schaufelpassage

zu Schaufelpassage. Im absoluten Bezugssystem hat dies zur Folge, dass die Ablosezelle mit

annahernd halber Drehzahl in Drehrichtung rotiert.

Mit steigender Verdichterdrehzahl steigt die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrads an,
wodurch die relative Anstromgeschwindigkeit am Geh&use in den transsonischen Bereich
gelangt. Hierdurch sinkt der zul&ssige Inzidenzwinkel. Dieser Zusammenhang ist auf Basis
experimenteller Daten aus der Literatur [21-22] in Abb. 2.8 dargestellt. Der orange Bereich
stellt hier die Inzidenzwinkel an der Pumpgrenze, abhangig von der relativen Mach-Zahl am
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Laufradeintritt, fur eine Vielzahl untersuchter Verdichter dar. Ein stabiler Betrieb im roten
Bereich des Kennfelds ist nicht moglich. Eine Ausnahme bilden einige wenige Verdichter mit
beschaufeltem Diffusor [22]. Einschrankend muss davon ausgegangen werden, dass die Leit-
schaufeln der Verdichter hierflr speziell auf diesen Betriebsbereich optimiert wurden. Wegen
des negativen Einflusses auf die stabile Kennfeldbreite werden beschaufelte Diffusoren in
automobilen Anwendungen nicht eingesetzt.

1,2

[ Verdichter Pumpen ]

1,0

[Rotierende Ablésungen ]

0,8

Stabiler Betrieb

0,6

Relative Mach-Zahl am Laufradeintritt

0 5 10 15 20 25
Inzidenzwinkel in Grad
Abbildung 2.8 - Abhéangigkeit des zul&ssigen Inzidenzwinkels von der relativen Mach-Zahl am Laufradein-
tritt [21-22]
Die Entstehung von rotierenden Abldsungen im unbeschaufelten Diffusor ist in Abb. 2.9 dar-
gestellt. Mit abnehmendem Verdichtermassenstrom steigt der absolute Stromungswinkel (az)
am Diffusoreintritt. Hierdurch verlangert sich der Stromungsweg im Diffusor. Dies hat zur
Folge, dass die Wandreibungsverluste ansteigen. Kann das geometrische Verzdgerungsver-
haltnis nicht mehr erreicht werden, kommt es meist im Gehausebereich zur Ausbildung von
Ablosegebieten und zur Rickstrémung von verdichtetem Fluid in das Verdichterlaufrad.

Auslegungspunkt Pumpgrenze

Strémungs-
ablésung

Ruckstromung

Abbildung 2.9 - Ideale Diffusordurchstrémung im Auslegungspunkt (links), beginnende Rickstrémung
infolge eines zu kleinen Abstromwinkels am Laufradaustritt (Mitte) und daraus resultie-
rende, gehauseseitige Abléseblase nahe der Pumpgrenze (rechts) [25]
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3 Stand der Technik und Forschung

Die thermodynamischen Eigenschaften von Abgasturboladern und Verbrennungsmotoren
standen im vergangenen Jahrhundert im Fokus unzéhliger wissenschaftlicher Untersuchun-
gen. Jedoch spezialisierte sich die Forschung in der Vergangenheit meist auf die Untersu-
chung von Einzelkomponenten. Im Laufe der Zeit, mit wachsendem Komponentenverstand-
nis, hat sich der Fokus stérker in Richtung der Interaktion, beziehungsweise der gegenseitigen
Beeinflussung dieser Einzelkomponenten verlagert. In der jlingeren Vergangenheit begann die
Forschung schlieRlich damit, den Motor oder den Turbolader nicht lediglich als Randbedin-
gung fur die jeweils andere Komponente zu sehen, sondern setzte sich verstarkt mit der Inter-
aktion zwischen Motor und Turbolader auseinander. Heutzutage kann vor dem Hintergrund
der immer weiter steigenden Effizienzanforderungen das Thema der Gesamtsystembetrach-
tung und Systemintegration nicht mehr allein durch die industrielle Entwicklung abgedeckt
werden. Vielmehr steht die Wissenschaft und Forschung in der Pflicht, ihre fundierten Grund-
lagenkenntnisse auf das Gesamtsystemverstandnis zu erweitern, um auch zukinftig eine zlgi-
ge und vor allem nachhaltige Entwicklung im Mobilitatssektor sicherzustellen.

Beispielhaft fiir eine solche ganzheitliche Betrachtung kann die Okobilanzierung der heute
gebréuchlichen Antriebskonzepte im Mobilitatssektor aufgefiihrt werden. Hierbei wird die
Notwendigkeit aufgezeigt, die CO2-Emissionen anhand der gesamten Wertschopfungskette,
ausgehend von der Rohstoff- und Kraftstoffproduktion bis zur Entsorgung des Fahrzeugs zu
bewerten (Abb. 3.1).

Rohstoff-
gewinnung

\‘ Material- Eg:uggr
/ herstellung \ / auffiillen \
Recycling Produktion Energie- Energie-
verbrauch aufbereitung
\ Primar- /
Nutzung energie-
férderung
- Well-to-Tank
- Tank-to-Wheel
- B well-to-wheel
- Life Cycle Assessment

Abbildung 3.1 - Produktlebenszyklus eines Automobils [26]
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Wird lediglich ein Teil des Produktlebenszyklus betrachtet, z.B. die Tank-to-Wheel Bilanz,
lassen sich die einzelnen Antriebskonzepte aufgrund ihres unterschiedlichen Entwicklungs-
standes nicht mehr sinnvoll miteinander vergleichen. Wird der gesamte Lebenszyklus (auch
Life Cycle Assessment) und die Energiegewinnung (Well-to-Tank) berlicksichtig, wird deut-
lich, dass Brennstoffzellen- und Batteriefahrzeuge aufgrund des hohen CO2-Anteils bei der
heutigen Strom- (EU-27) und Wasserstoffproduktion (Erdgasdampfreformierung) gegenwar-
tig ein &hnlich hohes CO.-Potenzial haben wie ein konventioneller Ottomotor.

H2 Uber Elektrolyse mit CO2-neutralem Strom ’ Brennstoffzelle
H2 Uber Erdgasdampfreforming
CQO2-neutraler Strom Batteri
EU-27 Strom atiene
Bioethanol/CO2-neutraler Strom . .
Benzin/EU-27 Strom Plug-in-Hybrid
- SynDiesel .
m Produktion _ Diesel
Diesel
m Verwertung Bioethanol
Bereitstellung Kraftstoff Benzin Otto
| | {
m Bereitstellung Energie 6 5'0 160 1éO 200
# Fahren (200.000 km) spez. Treibhausgaseffektpotenzial in g CO2e/km

Abbildung 3.2 - COz-Bilanz heutiger Antriebskonzepte mit fossilen und regenerativen Energietragern [26]

3.1 Aufladung von Verbrennungsmotoren

Das Systemverstéandnis eines aufgeladenen Verbrennungsmotors erfordert unabhéngig vom
Forschungsobjekt die Kenntnis der systemseitigen Zusammenhénge und aktuellen Entwick-
lungen. Ausschliellich vor diesem Hintergrund ist es moglich, bei der Komponentenentwick-
lung realitdtsnahe Randbedingungen zu wahlen und die Ergebnisse vor dem Hintergrund des
Gesamtsystemverhaltens zu bewerten. Zur Detaillierung dieser Ausgangsbasis wird im Fol-
genden das System aus Abgasturbolader und Verbrennungsmotor aus Sicht des Verbren-
nungsmotors néher beleuchtet.

3.11 Downsizing und Downspeeding

Die Zielsetzung bei der Aufladung von Verbrennungsmotoren hat sich im Laufe der Jahre
gewandelt. Heutzutage ist das Konzept des Downsizings und Downspeedings mittels Abgas-
turboaufladung bereits im Uberwiegenden Anteil des Mobilitatssektors umgesetzt. Das bedeu-
tet, es werden 99,9 % der aktuellen Dieselmotoren und uber 90 % der aktuellen Benzin-
motoren im Personenverkehr bereits mit Abgasturboladern ausgestattet.

Das Konzept hinter der Verbrauchssenkung mittels Downsizings besteht in der Reduzie-
rung des Hubvolumens eines Basismotors durch die Reduzierung der Zylinderanzahl. Gleich-
zeitig wird der Leistungsverlust infolge des reduzierten Hubraums durch die Motoraufladung
(Steigerung der Leistungsdichte) ausgeglichen (Abb. 3.3). Durch die Hubraumreduzierung
sinken zum einen die Wandwarme-, Ladungswechsel- und Reibungsverluste [27], zum ande-
ren findet eine Lastpunktverschiebung zu héheren Mitteldriicken und damit geringerem spezi-
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fischen Kraftstoffverbrauch statt. Diese Lasterhdhung fur eine konstante Fahrzeuggeschwin-
digkeit wird durch das Downspeeding, die Verldngerung der Getriebelbersetzung, weiter ver-

starkt (Abb. 3.4).

4 4-Zylinder
Downsizing -
Motor O<€«———()6-zylinder
n' s’ Saugmotor
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Abbildung 3.3 - Downsizing durch Aufladung des Verbrennungsmotors [28]
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Abbildung 3.4 - Lastpunktverschiebung beim Downsizing und Downspeeding [28]

Die Erhéhung der Gesamtubersetzung fiihrt bei Downspeeding-Motoren zu einem Verlust des
Anfahrdrehmoments. Aus diesem Grund gerat das zur Verfligung stehende Eckdrehmoment
(Ladedruck bei kleiner Motordrehzahl) zunehmend in den Fokus. Eine signifikante Senkung
der CO2-Emissionen erfordert, dass das Hubvolumen des Downsizing-Motors gegentber dem
grolReren Saugmotor deutlich reduziert wird. Ein Downsizingfaktor (Verhéltnis der Hubvolu-
mina) von > 1,3 ist im Bereich der Saugmotoren bis 2 Liter Hubvolumen zielfiihrend [29].

Bei einem fremdgeziindeten Motor muss darauf geachtet werden, dass sich das Kraftstoff-
Luft-Gemisch vor dem Erreichen des Zlindzeitpunktes nicht iber die Selbstziindtemperatur
erhitzt (Klopfen). Daher wurde bei friheren aufgeladenen Ottomotoren das maximale Ver-
dichtungsverhaltnis auf 9,1:1 reduziert. Seit der Einfihrung der Direkteinspritzung und der
damit verbundenen Kiihlung des Brennraums durch die Verdampfungsenthalpie des Kraft-
stoffs, kann das Verdichtungsverhaltnis des Kolbens auf bis zu 10,5:1 angehoben werden. Ein
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weiterer positiver Aspekt der Benzindirekteinspritzung ist die Moglichkeit einer Mehrfach-
einspritzung, wodurch kirzere Aufheizzeiten des 3-Wege-Katalysators, ein besseres An-
sprechverhalten des Turboladers im unteren Lastbereich, sowie eine Senkung der
Abgastemperatur im oberen Lastbereich realisiert werden kénnen [30].

Aktuell ist bei Ottomotoren der maximale Aufladegrad durch die Vorentflammung des
Kraftstoffes begrenzt. Diese Selbstziindung des Kraftstoff-Luft-Gemisches vor dem eigentli-
chen Ziindzeitpunkt tritt bei niedrigen Drehzahlen im Bereich der Motorvollastlinie auf. Im
Gegensatz zum Klopfen kann das Auftreten nicht durch die Spatverstellung des Zindzeit-
punktes verhindert werden. Als Ursachen fiir die Vorentflammung wurden Oltropfen und Ab-
lagerungen, Hot-Spots und das Erreichen eines thermodynamisch kritischen Gemischzustands
im Brennraum identifiziert [31].

Die Losung des Zielkonflikts aus effizientem Teillastbetrieb und hoher Nennleistung er-
fordert eine grofRere Variabilitat des Verbrennungsmotors und des Turboladers. Auf Seiten
des Verbrennungsmotors wird verstarkt auf variable Ventiltriebe gesetzt, bei denen sowohl
die Ein- und Auslasszeitpunkte, als auch der Ventilhub betriebspunktabhangig variiert werden
[32]. Zusétzlich wird intensiv am Konzept des variablen Verdichtungsverhéaltnisses gearbeitet.
Bei diesem Motorkonzept lasst sich das Verdichtungsverhaltnis mit Hilfe einer exzentrisch
gelagerten Kurbelwelle im Betrieb variieren und so im Teillastbereich reduzieren [32-34].

Auf Aggregatseite wird insbesondere an der Verbesserung des Eckdrehmoments gearbei-
tet. Hier gibt es unterschiedliche Ansétze: Das gebrauchlichste Konzept ist die Registeraufla-
dung mit mehreren Abgasturboladern, die es ermdglicht einen hohen Ladedruck bei sehr
niedrigen Drehzahlen bereit zu stellen, ohne EinbuBen im Nennlastbereich hinnehmen zu
miussen [35]. Ein alternativer Ansatz ist die Verwendung eines elektrisch angetriebenen Ver-
dichters (E-Booster) als zusatzliches Aufladeaggregat zur Erhohung des Saugrohrdrucks im
Bereich des Eckdrehmoments. Ein weiteres Konzept ist der Dual Boost Turbolader bei dem
zwei Ricken an Riicken angeordnete Verdichterlaufrader von einer einstufigen Axialturbine
angetrieben werden. Das dritte Konzept hat zwei Vorteile: Das Massentrdgheitsmoment des
Rotors ist um 50 % geringer als bei einem vergleichbaren Turbolader herkémmlicher Bauart.
Daraus resultieren ein verbessertes Ansprechverhalten und ein kleineres Turboloch [36]. Au-
Rerdem haben Axialturbinen ihr Wirkungsgradoptimum bei einer Schnelllaufzahl

v==2= = (60)

CN KAG_l/KA
2'Cp.AG'To,S'[l‘(pe/po,s) ¢

von vepr=0,5...0,6 und damit unterhalb der optimalen Schnelllaufzahl einer Radialturbine
(vopr=0,7...0,8), was ebenfalls zu einer verbesserten Dynamik beitragt [24].

3.1.2 Moderne Ladungswechselstrategien

Der Downsizing-Grad von Verbrennungsmotoren ist neben dem Bauteilschutz vor allem
durch die Ladungswechselstrategie und damit dem maximalen effektiven Mitteldruck be-
grenzt. Downsizing-Motoren der ersten Generation erreichen zuldssige effektive Mittel-
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driicke von ca. 22 bar. Sie arbeiten mit mehrpunkt Einspritzsystemen, variablen Steuerzeiten
und variablen Ventilhliben auf der Auslassseite des Motors. Im Teillastbereich wird Uberwie-
gend ein spulender Ladungswechsel verwendet, wobei das Auslassventil ca. 6°KW nach dem
Erreichen des oberen Totpunktes (OT) geschlossen wird (SAS) [37]. Das hat zur Folge, dass
der Turbine mehr Abgasmassenstrom und somit mehr Leistung fur den Antrieb des Verdich-
ters zur Verfligung steht. Diese MalRnahme ist zur Verbesserung des Ansprechverhaltens im
unteren Last- und Drehzahlbereich notwendig, fuhrt jedoch gleichzeitig zu einer Erhéhung
der NOx-Emissionen.

Eine weitere Limitierung stellt die Beschrankung der zul&ssigen maximalen Abgastempe-
ratur durch die gebrduchlichen Turbinenmaterialien (MAR-M247) dar. Bei Downsizing-
Motoren der ersten Generation wird daher das Gemisch im Nennlastbereich angefettet, um die
Abgastemperatur zu senken. Diese Betriebsstrategie fuhrt zu einer Erhohung der COq-
Emissionen. Um dieses Problem zu entscharfen, kann Inconel (héhere Temperaturbestandig-
keit) als Turbinenlaufradmaterial eingesetzt werden [37]. Aufgrund des hohen Rohmaterial-
preises ist dieser Ansatz jedoch nicht in jeder Fahrzeugklasse wirtschaftlich.

Downsizing-Motoren der zweiten Generation basieren auf einer gednderten Ladungs-
wechselstrategie. Hierbei wird die Miller-, die Atkinson- oder eine Kombination aus beiden
Ladungswechselstrategien eingesetzt. Die Miller-Strategie besteht in einem friihen SchlieRen
des Einlassventils (FES), noch vor dem Erreichen des unteren Totpunktes (UT). Bei der At-
kinson-Strategie wird das Einlassventil nach Erreichen des UT geschlossen (SES), wodurch
ein Teil des Gemisches zurlick in den Ansaugtrakt ausgeschoben wird.

Beide Ladungswechselstrategien flihren zu einer reduzierten inneren Verdichtung wah-
rend des Verdichtungstaktes. Durch diese Entdrosselung des Ladungswechsels in der Teillast
wird eine Wirkungsgradsteigerung durch Ladungskihlung erreicht. Gleichzeitig wird die
Klopfneigung in der Volllast reduziert [38]. Hieraus ergibt sich die Mdglichkeit, den zuldssi-
gen effektiven Mitteldruck auf ca. 29 bar anzuheben (Abb. 3.5). Das fiihrt zu einer NEFZ be-
zogene Verbrauchsreduzierung von ca. 11,7 % [39].
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28...30 bar e

20...24 bar 1 ~

Motorkennfeld

Eff. Mitteldruck p,,

--- Downsizing Gen. 2
— Downsizing Gen. 1
----- Saugmotor

A J

Motordrehzahl ny,

Abbildung 3.5 - Motorkennfelder von Downsizing-Motoren der ersten und zweiten Generation im Ver-
gleich zu einem Otto-Saugmotor [39]
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Mit der Erhohung des Downsizing-Grads auf pmemax= 29 bar, und einer dreistufigen Kom-
bination aus beiden Ladungswechselstrategien, lasst sich eine Verbrauchseinsparung von
15,3 % beim NEFZ realisieren. Hierflr werden ein SES im niedrigen Teillastbereich, ein FES
im mittleren Teillast- und Nennlastbereich bei niedrigen Drehzahlen, sowie ein fur die Nenn-
last optimiertes SES bei hohen Drehzahlen verwendet. Alternativ lasst sich mit einer zweistu-
figen Strategie, d.h. jeweils fixen SES und FES Nocken im NEFZ eine Verbrauchsreduzierung
von 14,7 % erzielen [40].

3.1.3 Matching
Die Randbedingungen fiir die Abstimmung des ATL-Verdichters auf den Verbrennungsmotor
miussen infolge der Etablierung des Downsizings von Ottomotoren und den gednderten La-
dungswechselstrategien angepasst werden. Bei Betrachtung der in Abb. 3.6 dargestellten
Kennfeldgrenzen eines aufgeladenen Ottomotors wird deutlich, dass der Verbrennungsmotor
die folgenden globalen Randbedingungen fir den Verdichter liefert:

e Maximaler effektiver Mitteldruck

e Maximale Abgastemperatur

e Drehzahlspreizung (Nennleistung)

e Eckdrehmoment

t Max. Zylinderdruck
= ) TR (S— Max. Abgastemperatur

& | Pumpgrenze |
x
O
g
T
© Motorkennfeld
2, / Massenkréafte
i | RuB- ,/

grenze \

\

Motordrehzahl n,

Abbildung 3.6 - Motorkennfeld und Kennfeldgrenzen des Verbrennungsmotors [28]

Der effektive Mitteldruck gibt abhéngig von der Ladungswechselstrategie das maximale Ver-
dichterdruckverhdltnis vor. Die maximale Abgastemperatur muss bei der Materialwahl fr die
Turbine bericksichtigt werden. Die Drehzahlspreizung bestimmt die erforderliche Kennfeld-
breite des Verdichters. Das geforderte Eckdrenmoment definiert den minimalen Massenstrom,
ab dem der maximale Ladedruck zur Verfiigung stehen muss und folglich die Pumpgrenzlage.

Bei modernen Downsizing-Motoren wird oftmals eine Kombination aus einer kleinen und
einer grofien Verdichterstufe eingesetzt [35]. Mit dem kleinen Verdichter kann das erforderli-
che Eckdrehmoment (hoher Ladedruck bei niedriger Motordrehzahl) gewdhrleistet werden
und die grolRe Verdichterstufe liefert den erforderlichen hohen Massenstrom bei Nennleis-
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tung. Diese Kombination aus unterschiedlichen Verdichterstufen ist in Abb. 3.7 anhand der
resultierenden Motorkennfelder illustriert. Bei den kleinen Fahrzeugklassen, mit groRerem
Marktanteil, muss jedoch aus Kostengriinden auf ein zweites Aufladeaggregat verzichtet wer-
den. Folglich ist eine Abwagung zwischen gutem Anfahrverhalten (Eckdrehmoment) und
hoher Nennleistung notwendig.

Linien konstanter
Motorleistung P,

Eff. Mitteldruck p,,,

Motorkennfeld \
------ mit kleinem Verdichter

\

—— mit grolem Verdichter

Motordrehzahl ny,
Abbildung 3.7 - Auswirkungen der VerdichterbaugréRe auf das Motorkennfeld [28]
Auf der Grundlage von zwei Downsizing-Motoren der ersten Generation mit Miller-Steuer-

zeiten [41] werden beispielhaft jeweils drei Auslegungspunkte abgeschatzt (Tab. 3.1). Hierbeli
wird ein Liefergrad A, =1, eine Saugrohrtemperatur 7sz =40 °C und ein effektiver Wir-

kungsgrad 7. = 0,3...0,5 angenommen.

Tabelle 3.1 - Verdichterbetriebspunkte von zwei 1,5-Liter Downsizing-Motoren mit Miller-Steuerzeiten [41]

1,5-L-TSI (96 kW) 1,5-L-TSI (110 kW)
nminmin!  pmein bar Tyt mvinkg/s  nminminl  pmein bar Tyt mvin kg/s
BP1 1.400 16,8 1,35 0,02 1.500 21,0 1,64 0,03
BP2 4.000 16,8 1,64 0,07 3.500 21,0 1,99 0,08
BP 3 6.000 12,8 1,66 0,11 6.000 15,1 1,92 0,13

Anhand dieser Uberschldgigen Berechnung fiir zwei Downsizing-Motoren der ersten Genera-
tion wird deutlich, dass die priméare Anforderung an das Aufladeaggregat eine hohe Kenn-
feldbreite ist (FR= 0,8). Das erforderliche maximale Druckverhéltnis ist mit myee< 2
vergleichsweise gering. Werden fiir die gleichen Motoren effektive Mitteldriicke der zweiten
Downsizing Generation angenommen, bleibt die erforderliche Kennfeldbreite &hnlich, aller-
dings steigen die maximalen Druckverhéltnisse auf v < 3,2 an.

Die erforderlichen maximalen Druckverhéaltnisse, in Kombination mit einer hohen Kenn-
feldbreite, lassen sich kaum in einem einstufigen Aufladesystem realisieren. Das hat zur Fol-
ge, dass Downsizing-Motoren der zweiten Generation entweder auf eine Registeraufladung
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mit zwei Turboladern oder auf eine aktive kennfelderweiternde MalRnahme bei Verwendung
eines einzelnen Turboladers setzen.

3.2 Kennfeldbeeinflussende Maf3nahmen fiir Radialverdichter

Mafnahmen zur Kennfeldbeeinflussung von Radialverdichtern sind seit dem Einsatzbeginn
von Radialverdichtern Gegenstand des wissenschaftlichen und industriellen Interesses. Zu-
nachst lag das Augenmerk primér auf der Entwicklung von MaRnahmen zur Wirkungsgrads-
teigerung, Pumpgrenzverschiebung und Erhoéhung des Stufendruckverhdltnisses. In den
letzten zehn Jahren ist die Suche nach Mdglichkeiten zur VergroRerung des stabilen Betriebs-
bereichs kleiner Radialverdichter in den Fokus geriickt. Aus all diesen Forschungsfeldern ist
eine Vielzahl an Konzepten fur kennfeldbeeinflussende Malinahmen entstanden. Basierend
auf dem Stand der Literatur wird in Abb. 3.8 eine geometrische Klassifizierung fir einen
Groliteil der kennfeldbeeinflussenden MaRnahmen zusammengestellt.

« Eintrittsdrossel [42]

« Variable Eintrittsdlise [43-45]

+ Variable Eintrittsblende [25, 38, 46-48]

« Aktive Strémungskontrolle (Einblasung)

+ Aktive Strémungskontrolle (Absaugung)

+ Elektrische/mechanische Leistungsregelung [49-51]

—p.l Unbeschaufelt « Schaltbarer Rezirkulationskanal [52]
« Variable Diffusorbreite [25, 47, 53-54]

Austritt | - Variable Volute [54-55]
+ Aktive Strémungskontrolle (Einblasung) [56-57]

Aktiv (KEM) « Aktive Strémungskontrolle (Absaugung)

H

« Variables Vorleitgitter [58-64]

I + Schaltbares Vorleitgitter [63]

+ Variables Verdichterrad [65]

_@1@ + Variables Nachleitgitter [66-70, 74]
« Breitenvariables Nachleitgitter [71-72]
MaRnahmen ' Austritt « Schaltbares Nachleitgitter [73-74]

+ Variable Volute [53, 72]

zur Kennfeld- + Variables Plenum [75]

beeinflussung

+ Rezirkulationskanal [76-80]
+ Gehausestrukturierung [81]

Unbeschaufelt

« Gehausestrukturierung [82]
« Rezirkulationskanal

« Abblasventil

+ Pinch Geometrie [83-84]

H’m'_’ « Beschaufelter Rezirkulationskanal [85-86]
| - Statisches Vorleitgitter [87-92]
—b{ Beschaufelt
I ) I Austritt | » Diffusorbeschaufelung [74, 93-98]
+ Diffusorbeschaufelung mit Gehausestrukturierung [99]

Passiv (KSM)

Abbildung 3.8 - Ubersicht der MaRnahmen zur Kennfeldbeeinflussung von Radialverdichtern (Eintritt
bezeichnet MalRnahmen bis vor den Laufradaustritt; Austritt bezeichnet Manahmen zwi-
schen Diffusoreintritt und Stufenaustritt)
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3.2.1 Kennfelderweiternde Mallnahmen

Als kennfelderweiternde MaRRnahmen (KEM) werden aktive MaBnahmen zur Strémungsbe-
einflussung bezeichnet. Das bedeutet, es besteht die Mdglichkeit die MalRnahme wahrend des
Betriebs von auRen zu regeln. Hierbei kann es sich um die Verstellung von Schaufelwinkeln,
die Auf- und Zuschaltung von Stromungskanalen oder sonstige Moglichkeiten fur einen Re-
geleingriff wahrend des Betriebs handeln.

Die Kennfelderweiterung mittels einer variablen Drosselung des Verdichtereintritts (Ein-
trittsdrossel, Eintrittsdise und Eintrittsblende) verbessern die Laufradanstromung im Be-
reich niedriger Verdichtermassenstrome. Durch die Reduzierung des Stromungsquerschnitts
vor dem Verdichtereintritt wird die axiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit erhéht
und so der relative Stromungswinkel vergroRert. Das fiihrt zu einer Verkleinerung des Inzi-
denzwinkels und damit zu einer Reduzierung von Stromungsabrissen auf der Saugseite der
Verdichterschaufel.

Ein Vergleich der publizierten Messungen zeigt das Potenzial bezuglich einer Kennfel-
derweiterung fur die verschiedenen kennfeldbeeinflussenden MaRnahmen auf. Grigoriadis et
al. [44] erreichten mit der variablen Eintrittsdiise eine dimensionslose Kennfelderweiterung

AFR _MMPGV,alt—MPGV neu 61)

mse,v

von 4FR = 0,09 bei minimaler und 4FR = 0,25 bei maximaler ATL-Drehzahl.

Mit einer variablen Eintrittsblende erzielten Bogner et al. [46] keine Kennfelderweiterung
bei minimaler Drehzahl und eine dimensionslose Kennfelderweiterung von 4FR= 0,52 bei
maximaler Drehzahl, wobei sie gleichzeitig 10 % Verlust an Stufendruckverhéltnis hinneh-
men mussten. Flinte et al. [47] erreichten mit der Applikation des gleichen Konzepts fur einen
anderen Radialverdichter eine dimensionslose Kennfelderweiterung von 4FR = 0,13 bei ma-
ximaler Drehzahl und ebenfalls keine Kennfelderweiterung bei minimaler Drehzahl.

MalRnahmen zu aktiven Stromungskontrolle (AFC) mittels Grenzschichtabsaugung und
-einblasung im Laufrad werden heutzutage erfolgreich bei groRen Axialverdichtern eigesetzt.
Eine Umsetzung dieses Konzeptes bei kleinen Radialverdichterlaufradern ist aufgrund des
begrenzten Bauraums nur schwer realisierbar.

Die elektrische oder mechanische Lastregelung von Verdichtern ist primar eine Kenn-
felderweiterung durch Lastpunktverschiebung fur den gesamten Abgasturbolader. Der stabile
Betriebsbereich des Verdichters wird durch diese MalRnahme nicht verandert. Aufgrund der
zunehmenden Elektrifizierung der Antriebsstrange wird diese Mdglichkeit der Betriebspunkt-
regelung zukinftig vermehrt zu Einsatz kommen [49-51].

Der schaltbare Rezirkulationskanal kombiniert einen konstant offenen Rezirkulations-
kanal, der den Bereich kurz hinter der Laufradvorderkante mit dem Eintrittsrohr der Verdich-
terstufe verbindet und durchgehend gedffnet ist, mit einem zweiten, schaltbaren Kanal, der
den mittleren Laufradteil mit dem Eintrittsrohr verbindet. Diese kennfelderweiternde MaR-
nahme eignet sich sowohl zur Verschiebung der Pumpgrenze, wodurch die Rezirkulation von
verdichtetem Fluid der Massenstrom am Laufradeintritt virtuell erhéht wird, als auch zur Ver-
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schiebung der Stopfgrenze, wobei Fluid am engsten Laufradquerschnitt vorbei in die Schau-
felpassage gefordert wird. Dehner et al. [52] haben mit diesem Ansatz eine Kennfelderweite-
rung von 4FR = 0,14 bei minimaler und von 4FR = 0,12 bei maximaler Drehzahl erzielt. Bei
minimaler Drehzahl resultierten 4 % der Kennfelderweiterung aus der Verschiebung der
Stopfgrenze. Bei maximaler Drehzahl wurde das Kennfeld um 1 % auf Seite der Stopfgrenze
erweitert.

Mit Hilfe einer variablen Diffusorbreite kann der Stromungsquerschnitt eines Radialdif-
fusors bei konstantem Flachenverhaltnis reduziert werden. Hierdurch lasst sich der Stro-
mungsquerschnitt an den geringeren Massenstrom nahe der Pumpgrenze anpassen. Das Ziel
dieser Querschnittsreduktion besteht darin, Stromungsablésungen im Diffusor zu reduzieren
und die Diffusorstromung auf diese Weise zu stabilisieren. Flinte et al. [47] haben mit diesem
Ansatz eine Kennfelderweiterung von 4FR= 0,13 bei maximaler Drehzahl nachgewiesen.
Mit sinkender Drehzahl nahm bei dieser Untersuchung auch die Kennfelderweiterung ab. Fi-
scher et al. [54] untersuchten diese Malinahme in Kombination mit einem variablen Volu-
tenquerschnitt. Sie erzielten eine Verbesserung des Druckaufbaus an der Pumpgrenze von
6 % und eine Wirkungsgradsteigerung von 3 %-Punkten. Da diese Untersuchungen an einem
Radiallfter durchgefiihrt wurden, kann der Einfluss auf den Pumpgrenzmassenstrom nicht
quantifiziert werden. Eine qualitative Potenzialeinschatzung kann auf Basis der Strémungssi-
mulationen von Jiao et al. [55] getroffen werden. Sie untersuchten eine schaltbare zweiflutige
Volute mit und ohne Diffusorbeschaufelung. Der Vergleich der numerischen Kennlinien zwi-
schen den Varianten mit getffneten Fluten und einer Verschlossenen ergab fiir den unbe-
schaufelten Diffusor eine Kennfelderweiterung von 4FR = 0,3. An dieser Stelle sei ausdriick-
lich darauf hingewiesen, dass eine numerische Pumpgrenzbestimmung unzureichend fir eine
guantitative Aussage ist.

Die aktive Stromungskontrolle (AFC) mittels Fluideinblasung im Bereich zwischen
Laufradaustritt und Diffusorbeschaufelung wurden von Skoch [56] fur einen Keilschaufeldif-
fusor und von Otani und Aoki [57] fir einen Diffusor mit aerodynamischem Leitschaufelpro-
fil untersucht. Mit einer optimalen AFC-Konfiguration konnte in beiden Messkampagnen eine
Steigerung des Stufendruckaufbaus erreicht werden. Die VergrofRerung des stabilen Betriebs-
bereichs war in beiden Untersuchungen nicht signifikant (4FR < 0,02).

Das variable Vorleitgitter ist eine KEM die aus der Anwendung in Turbojet-Trieb-
werken (Axialverdichter) auf Radialverdichter Gbertragen wurde. Der Vorteil dieser Form der
Kennfeldbeeinflussung ist, dass der Arbeitsumsatz der Turbomaschine bis zu einem gewissen
Grad kontrolliert werden kann. Die Betrachtung der EULER‘SCHEN Momentengleichung ver-
deutlicht, dass beim Aufpréagen von Gegendrall die Luftleistung erh6ht und beim Aufprégen
von Mitdrall die Luftleistung verringert wird. Zusatzlich kann der Inzidenzwinkel durch die
Anderung der Umfangskomponente reduziert werden. Bei groRen Radialverdichtern wurde
die Eignung dieses Ansatzes bereits mehrfach nachgewiesen. Allerdings scheint der Erfolg
dieser Mallnahme stark mit der VerdichterbaugroRe gekoppelt zu sein. In Abb. 3.9 sind zur
Veranschaulichung einige Ergebnisse aus der Literatur bezogen auf den LaufradaulRendurch-
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messer dargestellt. Bei einem fur Turbolader typischen Laufraddurchmesser von d>< 50 mm
liegt die potentielle Kennfelderweiterung unterhalb von 10 %. Dieser Zusammenhang l&sst
sich darauf zurtickfuhren, dass mit abnehmender Baugrof3e die Verluste infolge des Uberpro-
portionalen Anstiegs Uberstromter Oberflachen gegeniiber dem Potenzial einer Vordrallauf-
pragung Uberwiegen. Folglich hat das variable Vorleitgitter bei der Unterschreitung einer
bestimmten Baugrolie die Wirkweise einer Drossel am Verdichtereintritt.
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Abbildung 3.9 - Vergleich der Kennfelderweiterung mittels variablen Vorleitgittern fur unterschiedliche
LaufradgréfRen

Ein Konzept welches sich diesen Effekt nutzbar macht ist das schaltbare Vorleitgitter. Diese
KEM besteht aus einem Rohr mit Leitschaufelring auf der AuRenseite. Durch das axiale Ver-
schieben dieses Einsatzes vor dem Laufradeintritt wird ein zusétzlicher Einstromquerschnitt
freigegeben, welcher der AuRenstromung einen Drall aufpragt und gleichzeitig die Kernstro-
mung beschleunigt [63]. Bisher gibt es noch keine erfolgreiche, experimentelle Validierung
dieses Konzeptes. Diese Malinahme ist vor allem fiir das Aufpragen eines Gegendralls geeig-
net, um den Arbeitsumsatz nahe der Stopfgrenze zu erhéhen. An der Pumpgrenze wird diese
MaRnahme aufgrund der gehéuseseitigen Ruckstromungen ein dhnliches Wirkprinzip wie die
vorgestellten MaRnahmen zur Drosselung des Verdichtereintritts aufweisen.

Das variable Verdichterrad wurde von Saad Eldin [65] vorgestellt. Hierfur wurde ein
Radialverdichterlaufrad mit einem AuRendurchmesser von dz>= 101,8 mm im Ubergangsbe-
reich zwischen axialem und radialem Laufradteil aufgetrennt. Das zweiteilige Laufrad liel3
sich an der Schnittebene gegeneinander verdrehen. Mit dieser Laufradgeometrie konnte eine
Erweiterung des stabilen Kennfeldbereichs um 4FR= 0,04 bei minimaler und 4FR= 0,25
bei maximaler Drehzahl erzielt werden.

Ein variables Nachleitgitter dient in erster Linie dazu, das Verdichterdruckverh&ltnis und
den Stufenwirkungsgrad in einem schmalen Kennfeldbereich zu steigern. Die Variabilitat der
Leitschaufeln ermdglicht, mehrere Auslegungspunkte mit einer optimalen Leitschaufelan-
stromung darzustellen. Mit einer variablen iberdeckungsfreien (Low-Solidity) Beschaufelung
konnten Sorokes und Welch [66], sowie Siva Reddy et al. [69] experimentell nachweisen,
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dass das Stufendruckverhéltnis und der Verdichterwirkungsgrad gesteigert und die gleiche
Kennfeldbreite wie ohne Diffusorbeschaufelung erreicht werden kann. Wird eine Diffusorbe-
schaufelung mit Uberdeckung (High-Solidity) verwendet, wird der stabile Kennfeldbereich
trotz Variabilitdt massiv verkleinert [67-68, 70]. Dass eine Kennfelderweiterung mittels eines
variablen Nachleitgitters durchaus maoglich ist, haben Wohr et al. [74] experimentell nachge-
wiesen. Mit einer variablen Low-Solidity Beschaufelung in einem Abgasturbolader fir die
NFZ-Anwendung wurde der mittlere Kennfeldbereich um 4FR = 0,08 erweitert. Die Ergeb-
nisse zeigten auBerdem, dass mit dem verwendeten Leitschaufel-Design die Pumpgrenze erst
ab einer Umfangs-Mach-Zahl > 1 zu niedrigeren Massenstromen verschoben werden kann.

Das breitenvariable Nachleitgitter kombiniert einen teil- oder vollbeschaufelten Dif-
fusor mit einer variablen Diffusorbreite. Fischer et al. [72] erreichten mit diesem Konzept, in
Kombination mit einer variablen Volute, eine Steigerung des Stufendruckaufbaus um 10 %,
sowie eine maximale Wirkungsgraderhéhung um 5 %-Punkte im Kennfeldbereich zwischen
maximalem Wirkungsgrad und Pumpgrenze. Im Vergleich zur unbeschaufelten Variante [54]
erreichte der teilbeschaufelte Diffusor eine um 5 % reduzierte Kennfeldbreite. Untersuchun-
gen von Siva Reddy et al. [71] bestétigen das Potenzial dieses Konzepts, konnen jedoch nicht
flr eine quantitative Potenzialbewertung herangezogen werden, da mit der Variation der Dif-
fusorbreite die Laufradaustrittsbreite ebenfalls veréndert wurde.

Eine &hnliche Variante, das schaltbare Nachleitgitter, ist eine Kombination aus beschau-
feltem und unbeschaufeltem Diffusor. Hierbei kann die Diffusorbeschaufelung in den Stro-
mungskanal eingefahren werden, um den Druckaufbau und die Stabilitdt an der Pumpgrenze
zu erhdhen. Dieses Konzept wurde von Tange et al. [73] fur Verdichter mit Laufraddurchmes-
sern dz zwischen 48 und 56 mm vorgestellt. Es wurde eine maximale Kennfelderweiterung
von AFR = 0,18 bei der hochsten gemessenen Drehzahl nachgewiesen. Analog zu den Ergeb-
nissen mit variablem Nachleitgitter konnte erst ab einer Umfangs-Mach-Zahl > 1 eine Redu-
zierung des Pumpgrenzmassenstroms erreicht werden. Wohr et al. [74] untersuchten ein
ahnliches Konzept, bei dem zwischen zwei Diffusorbeschaufelungen umgeschaltet wurde. Ein
Leitschaufelring wurde auf die Laufradabstromung bei hohen Verdichtermassenstrémen und
ein weiterer fur niedrige Verdichtermassenstrome optimiert. Mit diesem Ansatz wurde das
Stufendruckverhéltnis und der Stufenwirkungsgrad im Kennfeldbereich zwischen Spitzenwir-
kungsgrad und Pumpgrenze verbessert. Es musste allerdings eine Reduzierung des stabilen
Betriebsbereichs und des Wirkungsgrads in Richtung der Stopfgrenze akzeptiert werden.
Wird angenommen, dass eine Diffusorbeschaufelung durch einen unbeschaufelten Kanal er-
setzt wirde konnte, basierend auf den Messungen, das Potenzial fur eine Kennfelderweite-
rung ab einer Umfangs-Mach-Zahl > 1 bestéatigt werden.

Ein variables Plenum wurde von Blanchini et al. [75] vorgestellt. Diese Variabilitat be-
wirkt eine Anderung der HELMHOLTZ-Frequenz des druckseitigen Volumens. Hierdurch kann
die Pumpgrenzlage in gewissem Malie beeinflusst werden [18]. Primdar kann durch ein solches
Konzept die Intensitdt von PumpstoRen reduziert werden. Der Aufwand fir die praktische
Umsetzung eines solchen Konzeptes steht in keinem Verhaltnis zum Nutzen.
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3.2.2 Kennfeldstabilisierende Maflnahmen

Als kennfeldstabilisierende MaRRnahmen (KSM) werden selbstregulierende Malinahmen be-
zeichnet. Das bedeutet, dass wéhrend des Verdichterbetriebs keine Mdglichkeit von Regel-
eingriffen besteht.

Die heutzutage am h&ufigsten, insbesondere im Rennsport, gebrauchte kennfeldstabilisie-
rende Mallnahme ist der Rezirkulationskanal im Verdichtereintritt. Ein solcher Rezirkula-
tionskanal verbindet die Schaufelpassage stromabwarts des engsten Laufradquerschnitts mit
dem Eintrittsrohr. Durch diesen geometrischen Kurzschluss ist es moglich, sowohl den
maximalen Verdichtermassenstrom zu vergrofRern, als auch den minimalen Verdichter-
massenstrom zu reduzieren. Im Bereich der Pumpgrenze wird ein Teil des an der Gehdusesei-
te zurtickstromenden Fluids tber den Rezirkulationskanal zurlck in den Verdichtereintritt
geleitet. Auf diese Weise kann die Versperrung am Laufradeintritt reduziert und so die Lauf-
radanstromung stabilisiert werden. An der Stopfgrenze kehrt sich die Stromungsrichtung im
Rezirkulationskanal um. Auf diese Weise wird Fluid am engsten Querschnitt vorbei in das
Verdichterlaufrad geleitet. Hierdurch kann der maximale Durchsatz trotz des Erreichens der
Schallgeschwindigkeit im engsten Querschnitt weiter erhdht werden. Hunziger et al. [76] ha-
ben die stabile Kennfeldbreite eines groRen Radialverdichters (dz= 168 mm) mit und ohne
Rezirkulationskanal experimentell verglichen. Sie erreichten eine Erweiterung des stabilen
Betriebsbereichs 4FR = 0,05...0,12 im gesamten Drehzahlbereich des Verdichters. Yin et al.
[77] und Mohtar et al. [78] fuhrten experimentelle Messungen an Rezirkulationskanalen fir
kleine Radialverdichterlaufrader (d> < 60 mm) durch. Auch wenn beide keine Referenzdaten
des Verdichters ohne KSM publiziert haben, konnten sie aufzeigen, dass die Kennfeldstabili-
sierung bei kleinen Radialverdichtern erst im oberen Drehzahlbereich eintrat. Eine interessan-
te Fragestellung werfen die Ergebnisse von Gancedo et al. [79] auf. Sie verschlossen bei
einem mittelgrofRen Radialverdichter (dz= 88 mm) mit Rezirkulationskanal die Verbindung
in die Schaufelpassage und konnten keinerlei signifikante Anderung der stabilen Kennfeld-
breite nachweisen.

Als Konsequenz stellt sich die Frage, ob die Einstromgeometrie eines Verdichters mit
KSM, nahe der Pumpgrenze, nicht einen grof3en Anteil an der Reduzierung der Versperrung
am Verdichtereintritt hat. Diese Hypothese ist in Abb. 3.10 illustriert. Hierbei fiihrt das Tot-
volumen am Eintritt eines Verdichters mit Rezirkulationskanal dazu, dass sich die gehdusesei-
tige Ruckstromung nach aulRen verlagert. Im Vergleich mit einer konventionellen Einstrom-
geometrie wird die Versperrung am Laufradeintritt reduziert. Hierdurch kann ein groRerer
Teil des Laufrads ungestort angestromt und der Stufendruckaufbau erhéht werden. Folglich
ist das Laufrad langer in der Lage, den notwendigen Druckaufbau bereit zu stellen, um einen
Strémungszusammenbruch (Pumpen) zu verhindern. Diese Hypothese wird durch die experi-
mentellen Messungen von Willers et al. [92], zur Pumpgrenzlage eines Turboladers mit ver-
groRertem Durchmesser des Eintrittsrohres, bestarkt.
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Einstrémgeometrie
mit KSM
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1" Einstromgeometrie
ohne KSM

____________________

Abbildung 3.10 -Ausbildung der Versperrung am Laufradeintritt infolge einer gehduseseitigen Riuckstro-
mung nahe der Pumpgrenze fiir unterschiedliche Einstromgeometrien

Weitere Bauformen von Rezirkulationskanélen sind der Rezirkulationskanal im Austritt
sowie der beschaufelte Rezirkulationskanal. Ein Beschaufelung als Rezirkulationskanal zu
verwenden, kann zum einen das Ziel haben, das zirkulierte Fluid wieder méglichst verlustarm
der Kernstromung zuzufiihren. Diese Bauform wurde unter anderem von Yamaguchi et al.
[85] experimentell untersucht. Zum anderen birgt diese Bauform das Potenzial die Baugrofiie
des Verdichtergehduses, im Vergleich zum konventionellen Rezirkulationskanal, signifikant
zu reduzieren. Diese Variante wurde von Harley et al. [86] experimentell untersucht.

Yamaguchi et al. [85] verfolgten das Konzept, dem rezirkulierten Fluid einen Drall aufzu-
pragen. Sie konnten eine Kennfelderweiterung von bis zu 4FR= 0,26 beim Aufprégen von
Vordrall und bis zu 4FR = 0,31 beim Aufpréagen von Gegendrall erzielen. Im Vergleich zum
konventionellen Rezirkulationskanal war das eine Steigerung um 4 bzw. 9 %-Punkte. Im un-
teren Drehzahlbereich konnten sie keine signifikante Kennfelderweiterung nachweisen.

Harley et al. [86] hatten mit ihrem Ansatz primar die Reduzierung der BaugrélRe im Fo-
kus. Auch sie konnten eine Kennfelderweiterung im oberen Drehzahlbereich erzielen, welcher
fur den konventionellen Rezirkulationskanal im Maximum 4FR = 0,11 und fir den Beschau-
felten maximal 4FR = 0,1 betrug.

Ein &hnliches Wirkprinzip, ohne eine Rickfihrung von verdichtetem Fluid in den Einlass,
haben Gehausestrukturierungen am Eintritt oder am Austritt der Verdichterstufe. Im
Laufrad wird Uber diese umlaufenden Kanéle im Verdichtergehause ein ortlich begrenzter
Kurzschluss zwischen Druck- und Saugseite der Verdichterschaufeln hergestellt [81]. Hier-
durch kann Fluid von der Druckseite in die Ablosegebiete auf der Saugseite strémen und so
die Laufradstrémung im Bereich nahe der Pumpgrenze stabilisieren. Im Diffusor stellen diese
radial verlaufenden Kandle einen Kurzschluss zwischen dem Hoch- und dem Niederdruckbe-
reich des Diffusors her [82]. Auch hier ist das Ziel, Ablosegebiete mittels kinetischer Energie
aus dem rezirkulierten Fluid aufzufillen und auf diese Weise die Kernstromung zu stabilisie-
ren. Beide Mallinahmen kodnnen eine Wirkungsgradsteigerung im Bereich niedriger Massen-
strome erreichen, flhren aber meist zu WirkungsgradeinbuBen im Auslegungspunkt der

36



Stand der Technik und Forschung

Verdichterstufe. Eine signifikante VVergroRerung des stabilen Betriebsbereichs mit einer sol-
chen MaRnahme konnte bei kleinen Radialverdichtern bisher nicht nachgewiesen werden.

Der Einsatz von statischen Vorleitgittern in Form eines beschaufelten Aufienbereichs
vor dem Laufradeintritt wurde von Wang et al. [89] und von Tamaki et al. [90] untersucht.
Diese passive Malinahme blockiert die Rickstromung entlang des Verdichtergehduses. Wah-
rend Wang et al. [89] lediglich in der Lage waren, das Verdichterkennfeld in Richtung kleiner
Massenstréme zu verschieben, konnten Tamaki et al. [90] eine maximale Kennfelderweite-
rung von 4FR= 0,04 erzielen. Willers et al. [92] haben Kennfelder mit einer Vielzahl von
statischen Vorleitgittereinsatzen unterschiedlicher Geometrien und Schaufelwinkel fir einen
kleinen Radialverdichter (dz= 47 mm) gemessen. Sie konnten mit keiner Geometrie eine
Kennfelderweiterung realisieren. Allerdings konnten sie den stabilen Betriebsbereich zu klei-
neren Massenstromen verschieben. Bei allen Varianten trat infolge der erhohten Oberflachen-
reibungsverluste, im Vergleich zum Referenzkennfeld, eine Verminderung des maximalen
Massenstroms auf.

Wenn eine statische Diffusorbeschaufelung zum Einsatz kommt, hat das in der Regel
zwei mogliche Griinde. Entweder soll das Kennfeld einer bestehenden Verdichterstufe mini-
mal zu niedrigeren Massenstromen verschoben werden oder es soll in einem begrenzten Be-
triebsbereich der Druckaufbau und der Stufenwirkungsgrad verbessert werden. In beiden
Fallen muss der Schaufelwinkel der Diffusorbeschaufelung fur den gewiinschten Betriebsbe-
reich auf den Abstromwinkel des Laufrads abgestimmt werden. Die Flhrung der Strémung
durch die Leitschaufeln hat bei optimaler Anstromung eine Steigerung von Druckaufbau und
Wirkungsgrad zur Folge. Gleichzeitig kann der Stromungswinkel im Diffusor verkleinert oder
vergroRert werden. Eine Verkleinerung des Strémungswinkels reduziert den Offnungswinkel
der Leitschaufelpassage und sorgt damit fur einen effizienteren Druckaufbau im Bereich ho-
her Massenstrome. Eine VergroRerung sorgt fur eine Verkirzung des Strémungsweges und
damit zu einem effizienteren Druckaufbau bei niedrigen Massenstrémen [93].

Allerdings muss abseits vom Auslegungspunkt, mit zunehmender Fehlanstrémung der
Leitschaufeln, eine deutlich reduzierte stabile Kennfeldbreite in Kauf genommen werden [96].
Die Gewichtung zwischen zusatzlichem Druckaufbau und reduzierter Kennfeldbreite wird
iiber die Wahl der Leitschaufeliiberdeckung (Solidity) vorgenommen. Ohne Uberdeckung der
Leitschaufeln (Low-Solidity-Diffusor) kann der Verlust an Kennfeldbreite reduziert werden
[95]. Mit einer Uberdeckung der Leitschaufeln (High-Solidity-Diffusor) kann ein hoherer Stu-
fendruckaufbau erreicht werden [97]. Sonderformen mit mehrreihigen Beschaufelungen
(Tandem-Schaufeln) [98] haben eine ahnliche Charakteristik wie ein High-Solidity-Diffusor,
haben bei optimaler Auslegung jedoch eine geringere Uberstromte Oberflache. Zusatzlich
koénnen durch die Energetisierung der Grenzschichtstromung héhere Wirkungsgrade erzielt
werden.

Zur Erhohung der stabilen Kennfeldbreite kénnen im beschaufelten Diffusor wiederum
Gehéausestrukturierungen eingesetzt werden. Ein Beispiel fur eine erfolgreiche Umsetzung
wurde von Galloway et al. [99] vorgestellt. Sie applizierten eine Kavitat im Bereich des engs-
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ten Leitschaufelquerschnitts, wodurch samtliche Schaufelpassagen an dieser Position mitei-
nander gekoppelt waren. Als Ergebnis konnte die Versperrung der Leitschaufelpassage ab-
seits des Auslegungspunkts reduziert werden. Bei maximaler Drehzahl wurde mit diesem
Konzept eine Kennfelderweiterung von 4R = 0,04 erreicht.

Zusammenfassend werden die Potenziale der einzelnen kennfeldbeeinflussenden MaR-
nahmen fir kleine Radialverdichter (d2< 60 mm) in Tab. 3.2 bewertet. Als Bewertungskrite-
rien dienen hierbei das Potenzial hinsichtlich Kennfelderweiterung (4FR), der Einfluss auf
den maximalen Wirkungsgrad (47max), die Auswirkung auf den Wirkungsgrad nahe der
Pumpgrenze (47ec), die Anderung des Stufendruckverhaltnisses im Bereich der Pumpgrenze
(4mpc) und die Komplexitat bei der Umsetzung in Hardware.

Das groRte Potenzial hinsichtlich einer Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs hat die
Malinahme der Querschnittsvariabilitat im Verdichtereintritt, wobei die variable Eintrittsblen-
de aufgrund der einfachen Konstruktion zu bevorzugen ist. Bei den MaRnahmen im Verdich-
teraustritt schneiden die variable Diffusorbreite sowie die schaltbare Diffusorbeschaufelung
beim direkten Vergleich am besten ab. AbschlieRend muss festgehalten werden, dass das tat-
séchliche Potenzial aller MalRnahmen von dem Zusammenspiel der gesamten Verdichterstufe
abhangt.

Tabelle 3.2 - Potenzialbewertung der kennfeldbeeinflussenden MalRnahmen fir kleine Radialverdichter
inklusive einer Einschatzung zur Komplexitat der Umsetzung in Hardware

KEM / KSM AFR ANmax A4anree Amnpe Komplexitat
Eintrittsdrossel + o] o} - Mittel
Variable Eintrittsdiise o] - _
Variable Eintrittsblende o] - Mittel
Schaltbarer Rezirkulationskanal + o] - + Mittel
Variable Diffusorbreite + o] + + Mittel
Variable Volute o] o] o] o]

Variables Vorleitgitter - - - - -
Schaltbares Vorleitgitter o] o] + - Mittel
Variables Verdichterrad + - + +

Variables Nachleitgitter + o] ‘
Breitenvariables Nachleitgitter + - + + Mittel
Schaltbares Nachleitgitter + o] Mittel
Rezirkulationskanal + -

Gehdausestrukturierung o] -

Beschaufelter Rezirtkulationskanal + - - + Mittel
Statisches Vorleitgitter - - + - Mittel

Diffusorbeschaufelung Mittel
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4 Methodik Radialverdichterauslegung

Die Auslegung einer Radialverdichterstufe wird im Allgemeinen nach dem in Abb. 4.1 darge-
stellten Designprozess durchgefiihrt. Wenn bereits eine Datenbasis mit verschiedenen Lauf-
radtypen vorhanden ist, kann der VVorbereitungsschritt zur Auswahl des Maschinentyps durch
eine Abfrage der Datenbank und die Auswahl einer geeigneten Basisgeometrie ersetzt wer-
den. Fur die folgende Erdrterung der einzelnen Arbeitsschritte zur Entwicklung eines aerody-
namischen Stufen-Designs wird angenommen, dass keinerlei Datenbasis vorhanden ist.

Auswanhl
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typ I
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Abbildung 4.1 - Designprozess fur die Verdichterauslegung

Im ersten Schritt werden die Anforderungen an den Verdichter in Form eines Pflichtenheftes
aus dem vorhandenen Lastenheft abgeleitet. Das kénnen beispielsweise die drei Betriebs-
punkte aus Tab. 3.1 fur den 110 kW TSI-Motor sein. Meist sind weitere Betriebskennlinien
flr gednderte Umgebungsbedingungen (z.B. Hochland-, HeiRland- und Kaltlandbetrieb) am
Verdichtereintritt gefordert. In Summe definieren diese Betriebskennlinien den erforderlichen
Betriebsbereich (Kennfeldbreite) und das maximale Stufendruckverhéltnis.

Im zweiten Schritt wird der Nennlastbereich definiert. Dieser bestimmt die Lage der Linie
maximalen Wirkungsgrads und damit den Auslegungspunkt. Die Hohe des maximalen Wir-
kungsgrads kann auf Basis publizierter Verdichterwirkungsgrade fiir einen bestimmten Lauf-
raddurchmesser abgeschétzt werden. Bei Laufraddurchmessern von dz= 40...60 mm, einem
maximalen Stufendruckverhéltnis von .= 3,5 und einer dimensionslosen Kennfeldbreite
im Bereich 4FR=0,5...0,7 wird der Zielwirkungsgrad mit 7= 0,7...0,75 angesetzt. Im
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letzten Schritt zur Pflichtenhefterstellung wird die maximale Drehzahl bestimmt. Diese ist
ublicherweise durch die Rotordynamik begrenzt.

4.1 Auswahl Maschinentyp

Fur die Auswahl eines geeigneten Maschinentyps wird zunéchst die spezifische Forderarbeit

Y, =Ahy = =Ry T, - KL_I/“L—1 (62)
s — Is = -1 L ‘o T[V,t—t
bestimmt. Hieraus folgt die Schnelllaufzahl

70,5

0 =05VT - —Y—-n (63)

(2:Y4)075 Tl
mit der Definition des VVolumenstroms

g = DRy (64

nach der thermischen Zustandsgleichung fur ideale Gase. Die spezifische Drehzahl ergibt sich
nach Grabow [100] zu:

ng =158-0 (65)
Abschliefend wird mit der aus Abb. 4.2 entnommenen Durchmesserzahl,
8 =05 L d, (66)
v

der optimale Laufraddurchmesser (dz) bestimmt.
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Abbildung 4.2 - Optimale Arbeitsbereiche von Verdranger- und Turboverdichtern [100]
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4.2 1D-Vorauslegung

Die Vorauslegung einer Verdichterstufe kann basierend auf kommerziellen Softwaretools
oder mit der in Abschn. 2.1 vorgestellten Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke durchge-
fihrt werden. Die Vorauslegung Uber die Berechnung der Geschwindigkeitsdreiecke erfordert
als Eingabe geometrische Kenngrél3en, die entweder aus bestehenden Verdichtergeometrien
mit einfachen Skalierungsansatzen

. 2 2
. . Trimpey Iz Neu
My ney = My a1t ( : = (67)
! ! Trimg)t Iz alt
Ny neu — dz,alt . Uzneu (68)
Ny alt dzneu Uzalt

abgeleitet werden kdnnen oder basierend auf Erfahrungswerten aus der Literatur vorgegeben
werden sollten, um die notwendige Anzahl der Iterationen fur diesen Arbeitsschritt zu mini-
mieren. Die gebrduchlichen dimensionslosen, geometrischen StufenkenngréRen werden im
Folgenden vorgestellt.

Eine Variation des Betriebsbereichs bei identischem Laufradauendurchmesser wird
durch die Variation des Laufrad-Durchmesserverhéltnisses

Trim = dl'%_z'{l (69)
2

realisiert. Bei niedrigen Stufendruckverhaltnissen sind hohe und bei hohen Stufendruckver-
haltnissen niedrige Durchmesserverhéltnisse zu bevorzugen.
Das Laufrad-Flachenverhéltnis ist das Verhéltnis von Ausstrom- zu Einstromquerschnitt:
El] = 4-dy(by—{3) (70)

(d1,sh—2'§1)2—dihb

Es bestimmt die Kennfeldbreite und den maximalen Stufenwirkungsgrad. GroRRe Flachenver-
haltnisse sind generell fir niedrige Stufendruckverhéltnisse und hohe Wirkungsgrade geeignet
und gehen mit steigender Drehzahl zulasten der stabilen Kennfeldbreite.
Das Laufrad-Nabenverhéltnis
IR = kb (71)

disn—201
beeinflusst maRgeblich die Verzerrung der Laufradanstromung und sollte generell so gering
wie moglich gehalten werden. Der minimale Nabendurchmesser wird hierbei geometrisch von
der GroRe der Schaufelfullradien begrenzt.
Das Diffusor-Flachenverhaltnis

_ d3'b3
DE = 2222 (72)

hat die gleichen Auswirkungen wie das Laufrad-Flachenverhaltnis und wird hinsichtlich des
optimalen Kompromisses aus Wirkungsgrad und Kennfeldbreite gewahit.
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Das Diffusor-Breitenverhéltnis,

DPR =2 (73)

2

beziehungsweise die Reduzierung der Diffusorbreite (Pinch) hat einen positiven Effekt auf
die Diffusorstabilitat, fiihrt aber bei zu geringen Kanalbreiten, aufgrund des Anstiegs von
Oberflachen zu Volumen-Verhéltnis, zu einer Uberproportionalen Steigerung der Wandrei-
bungsverluste.
Das Voluten-Flachenverhaltnis
VSP = j—“ (74)

3

und der Voluten-Grolienparameter

A/R="% (75)
beschreiben die BaugroRe der Verdichterstufe. Diese Parameter haben einen mittleren Ein-
fluss auf den Wirkungsgrad und die Lage der Pumpgrenze.

Eine Empfehlung fur Parameterbereiche, basierend auf publizierten Ergebnissen, ist in
Tab. 4.1 zusammengefasst. Erganzend gibt die Sensitivitatsstudie von Chen et al. [105] einen
guten Eindruck Uber den Einfluss einzelner Geometrieparameter auf das Betriebsverhalten

von Radialverdichtern.

Tabelle 4.1 - Empfohlene Parameterbereiche fiir ATL-Verdichter [24, 77, 101-104]

Parameter Trim ET IR DE DPR VSP A/R
Parameterbereiche 0,65...0,78 0,45...0,75 0,2..04 11..16 08...09 0,8...1,1 13...18 mm

4.3 3D-Fluid-Design

Ein Fluidmodell fur die Auslegung einer Radialverdichterstufe besteht aus finf Komponen-
ten:

e Eintrittsrohr

e Verdichterlaufrad

e Radialdiffusor

e Volute

e Austrittsrohr
Fur das Eintrittsrohr ist eine Lange von ca. Z = 10-dz notwendig, um das Rechengebiet und
die Grenze des Simulationsgebiets zu entkoppeln. Die Fluiddoméne des Verdichterlaufrads
beginnt an der Laufradnase und endet zugunsten einer guten Rechennetzqualitat auf einem
Durchmesser dzruia= 1,05-dz. Flr das Laufradmodell missen in jedem Fall die Schaufel-
spalte in einer realistischen GrélRenordnung modelliert werden, da diese einen signifikanten
Einfluss auf den Druckaufbau und den Stufenwirkungsgrad haben [106-107]. Die Schaufel-
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fullradien hingegen kdnnen vernachléssigt werden, da sie in erster Linie die Stopfgrenze zu
einem geringeren Massenstrom verschieben. Die Mindestschaufeldicke betragt, aus Ferti-
gungstechnischen Griinden, smin= 0,4 mm flr Laufraddurchmesser bis d>< 70 mm. Die
Fluiddoméne des Diffusors endet bei druic = 0,98-ds zugunsten einer guten Rechennetzqua-
litat innerhalb der Volute. Das Austrittsrohr hat ebenfalls eine Lange von L= 10-dz um das
Rechengebiet und die Grenze des Simulationsgebiets zu entkoppeln. Weiterhin werden alle
Modelle vollparametriert aufgebaut, da der folgende Arbeitsschritt erfahrungsgemaR einige
Designiterationen benétigt.

4.4 CFD-Simulation

Die CFD-Simulationen im Rahmen einer aerodynamischen Auslegung werden zur effizienten
Nutzung der Rechenressourcen in drei unterschiedliche Detaillierungsgrade aufgeteilt. Alle
Simulationen werden mit einer identischen Diskretisierung (Kernstromung und Grenzschicht-
auflosung) und dem Menter SST Turbulenzmodell [108] durchgefuhrt. Die ersten beiden,
rechenextensiven Schritte beinhalten die Optimierung der Stromungsgeometrie.

Im ersten Schritt wird auf Basis eines Passagenmodells vom Eintrittsrohr bis zum Austritt
des Diffusors die Laufradanstromung optimiert. Hierbei wird die Einlaufgeometrie dahinge-
hend angepasst, eine mdglichst verlustfreie Schaufelanstromung zu erreichen. Gleichzeitig
werden die Winkel der Schaufelvorderkanten, sowie die Naben und Gehdusedurchmesser fir
den betrachteten Designpunkt verbessert.

Im zweiten Schritt wird das Rechenmodell um die Volutengeometrie erweitert. Mit die-
sem erweiterten Rechenmodell werden die Schaufelwinkelverlaufe, die Austrittswinkel des
Laufrads, der Radialdiffusor und die Volutenguerschnitte an die vorherrschenden Strdmungs-
bedingungen angepasst. Gleichzeitig wird Uberprift, ob die Verdichterstufe die Pflichtenheft-
anforderungen erfillt. Hierbei wird fur den Stufenwirkungsgrad ein Sicherheitsfaktor von
SF; = 1,07 und fur das Stufendruckverhéltnis ein Sicherheitsfaktor von SFr= 1,1 angesetzt.

Im dritten rechenintensiven Schritt wird das Rechenmodell auf ein 360°-Modell erweitert,
um die Asymmetrie der Volutengeometrie und die Interaktion der einzelnen Passagenstro-
mungen abzubilden. Mit diesem Vollmodell werden sdmtliche geforderte Betriebspunkte si-
muliert. Die Ergebnisse werden mit dem Pflichtenheft abgeglichen, wobei der
Sicherheitsfaktor auf den Wirkungsgrad entfallt und der Sicherheitsfaktor auf das Stufen-
druckverhéltnis auf SFr= 1,05 reduziert wird.

4.5 3D-CAD-Laufrad-Design

Bei der Erstellung des 3D-CAD-Laufradmodells wird das Fluidmodell in ein Solid Gberfunhrt.
Hierflr ist es notwendig folgende Geometrien zu erganzen:

e Laufradbohrung

e Radrlickengeometrie

e Schaufelfuliradien
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Der Durchmesser der Laufradbohrung ist durch den Wellendurchmesser eindeutig bestimmt.
Die Radruckengeometrie wird anhand von FEM-Simulationen fir ein moglichst geringes
Massentragheitsmoment ausgelegt. Hierbei sei darauf hingewiesen, dass der Radrticken eine
der zwei notwendigen Laufrad-Wuchtebenen bildet, weswegen genligend Material auf dem
AuRendurchmesser flr einen Wuchtabtrag vorgehalten werden muss. Es empfiehlt sich von
einem Wuchtabtrag von 0,5...1 % Laufradgewicht je Wuchtebene auszugehen. Die Schaufel-
fulRradien haben einen Radius von 0,02-d>. Lediglich auf der Druckseite der Schaufelhinter-
kante kann dieser auf 0,01-dz verringert werden, um die Kanalversperrung zu reduzieren.

4.6 Mechanische Simulation

Zur Gewadhrleistung der Betriebssicherheit missen FEM-Simulationen zur Bestimmung der
Eigenfrequenzen und maximal auftretenden Bauteilspannungen durchgefuhrt werden. Hin-
sichtlich der Eigenfrequenzen darf bei einem Verdichter ohne Vor- und Nachleitschaufeln im
gesamten Betriebsbereich keine Anregung der ersten Eigenfrequenz durch die flinfte Rotati-
onsharmonische auftreten [104]. Die zul&ssigen Bauteilspannungen bei maximaler Drehzahl,
flr ein Verdichterlaufrad aus einer Aluminiumlegierung, sind in Tab. 4.2 ausgewiesen.

Tabelle 4.2 - Zulassige Vergleichsspannungen fur ein Aluminium-Verdichterlaufrad bei maximaler Dreh-
zahl [104]

Geometrie Laufschaufel FuRradius Radriicken Bohrung
Zuléssige (v. Mises) Vergleichsspannung < 0,75 - Rpo,2 <0,8 - Rpoe2 < 0,9 ' Rpoe2 <1,5 Rpoe2

4.7 Prototyp-Design

Bei der Erstellung eines Prototyp-Designs ist es notwendig, im ersten Schritt die zukinftigen
Serien- und LosgroRen zu bestimmen. Auf dieser Basis wird eine Design for Manufacturing
and Assembly (DFMA) Analyse durchgefihrt [109]. Im Rahmen der DFMA werden Geomet-
rien vereinfacht, geeignete Fertigungsverfahren evaluiert und passende Fertigungstoleranzen
und Oberflachenguten ausgewéhlt. Diese Details haben einen signifikanten Einfluss auf das
Ergebnis der Designvalidierung und sollten daher schon bei den Prototypen weitestgehend
dem finalen Konstruktionsstand entsprechen. Die Bewertungs- und Kopplungsmatrix einer
DFMA ist in Abb. 4.3 veranschaulicht. Hierbei wird deutlich, wie weitreichend die Auswir-
kungen von Entscheidungen sind, die wéhrend des Designprozesses getroffen werden.

Die Optimierung des Designs hinsichtlich Komplexitat, Teile- und Baugruppenanzahl,
sowie der gewéhlten Toleranzen und Oberflachengiten beeinflusst hierbei direkt oder indirekt
alle im Produktionsprozess nachgelagerten Arbeitsvorgange. Das Ziel einer nachhaltigen
Konstruktion muss es daher sein, die geforderte Funktion mit einer méglichst geringen Kom-
plexitat und Genauigkeit bei einer minimalen Teileanzahl zu erfllen.
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Abbildung 4.3 - Vereinfachte Bewertungs- und Kopplungsmatrix einer DFMA

Im Bezug auf die Teileproduktion besteht das Ziel darin, aufwandige Fertigungsverfahren zu
vermeiden und Bearbeitungszeiten zu minimieren. Das wird erreicht, indem die Anzahl not-
wendiger Aufspannungen minimiert und das Spanvolumen maximiert wird. Werden das Fer-
tigungsverfahren und der Maschinentyp so gewdhlt, dass die Prozessstreuung eine Normal-
verteilung innerhalb der Toleranzfelder erreicht, wird der Prozessfahigkeitsindex (CPK) ent-
sprechend hoch ausfallen.

Hierdurch werden neben den reinen Fertigungskosten zusatzlich Kosten bei der Qualitats-
kontrolle eingespart, da durch eine geringe Ausschussquote infolge einer guten Prozessfahig-
keit der Messumfang reduziert werden darf. Der allgemeine Messaufwand je Baugruppe
resultiert hierbei direkt aus der Anzahl zu messender Teile (Teileanzahl), der notwendigen
Messgenauigkeit (Toleranzen) und der Anzahl notwendiger Aufspannungen (Teile-Komplexi-
tét).

Die Endmontage muss hinsichtlich des Montageaufwands (Teileanzahl und Montagekom-
plexitat) optimiert werden. Hierdurch werden kurze Durchlaufzeiten und eine geringe Anzahl
Montagefehler erreicht. Diese beiden Aspekte konnen analog zur Produktion als Montageeig-
nung und Montageféhigkeit bezeichnet werden und haben einen unmittelbaren Einfluss auf
die Montagekosten.
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Ein Prototyp-Design, das hinsichtlich dieser Produktionsaspekte optimiert wurde, erméglicht
eine realitatsnahe Bewertung der Starken und Schwachen des spateren Produkts. Gleichzeitig
werden die Herstellungskosten fir die Prototypen und die spatere Serienproduktion mini-
miert, ohne zusétzliche Entwicklungsschleifen durchlaufen zu mussen.
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5 Voruntersuchungen und Sensitivititsstudie

Basierend auf dem vorgestellten Stand der Technik und Forschung werden fir die Vorunter-
suchungen der kennfelderweiternden MaRnahme zwei Konzepte ausgewahlt. Am Eintritt des
Verdichters wird ein variabler Querschnitt in Form einer Irisblende untersucht. Am Austritt
des Laufrads wird ebenfalls ein variabler Querschnitt in Form einer verstellbaren Diffusor-
wand verwendet. Diese Konzepte erzielen, aufgrund der vergleichsweise einfachen konstruk-
tiven Umsetzung und Regelung, ein gutes Kosten-Nutzen-Verhéltnis. Weiterhin wurde das
Potenzial fiir eine signifikante Pumpgrenzverschiebung mit &hnlichen Konzepten bereits er-
folgreich nachgewiesen. AuRerdem ermdglicht das gewéhlte Konzept die Analyse der Varia-
tion von Durchmesser- und Flachenverhéltnis des Verdichterlaufrads, wodurch eine solide
Basis fur die anschlieBende Gesamtstufenauslegung geschaffen wird.

5.1 Referenzverdichter

Fur die Voruntersuchungen werden zwei Referenzverdichter verwendet, die auf der gleichen
ATL-Rumpfgruppe aufbauen. Hierdurch kénnen fur samtliche Messungen auf dem HeiRgas-
prifstand die identische Lagerung und Turbinenstufe verwendet werden. Die beiden Verdich-
terstufen (Abb. 5.1) unterscheiden sich in der Lage des stabilen Betriebsbereichs.

Abbildung 5.1 - Referenzverdichter fir die experimentellen Voruntersuchungen: Low-Trim Verdichter
(links) und High-Trim Verdichter (rechts)

Der unterschiedliche Betriebsbereich wird, bei identischem LaufradauRendurchmesser, durch

die Variation des Durchmesserverhaltnisses und des Laufrad-Flachenverhaltnisses realisiert.

Das Diffusor-Flachenverhéltnis der Verdichterstufen ist identisch und der Voluten-Grolien-

parameter unterscheidet sich geringfligig.
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Bei einer Umfangsgeschwindigkeit uz = 520 m/s erreicht der kleinere Verdichter (Low-
Trim) einen stabilen Betriebsbereich von my= 0,06...0,11 kg/s und ein maximales Druck-
verhéltnis von = 3,2. Der grolRere Verdichter (High-Trim) hat bei derselben Umfangsge-
schwindigkeit einen stabilen Betriebsbereich von my=0,1...0,15 kg/s bei einem maximalen
Druckverhéltnis von my...= 3,1. Die charakteristischen geometrischen Stufenparameter kon-
nen Tab. 5.1 entnommen werden. Die zugehorigen Positionen sind in Abb. 5.2 dargestellt.

Tabelle 5.1 - Geometrische Stufenparameter der Verdichter aus den Voruntersuchungen [25]

High-Trim Verdichter Low-Trim Verdichter

Laufrad-Eintrittsquerschnitt Az 953 mm?2 715 mm?2
Diffusorbreite bz 3mm 2 mm
Laufrad-AuRendurchmesser d> 47 mm 47 mm
Laufrad-Durchmesserverhaltnis Trim 0,76 0,66
Laufrad-Flachenverhéltnis EI 0,47 0,43
Diffusor-Flachenverhéltnis DE 1,46 1,46
Voluten-GréRRenparameter A/R 15,6 mm 17 mm

Abbildung 5.2 - Charakteristische geometrische GroRRen fir Radialverdichter [25]

Die Referenzkennfelder beider Verdichter werden bis zu einer maximalen Umfangsgeschwin-
digkeit von 460 m/s mittels einer automatischen Pumpgrenzerkennung auf dem Doppelbrenn-
kammerprifstand des Instituts fur Turbomaschinen und Fluid-Dynamik gemessen.

Die Referenzkennfelder sind in Abb. 5.3 dargestellt. Beide Verdichterstufen weisen ein
ahnliches Betriebsverhalten auf. Die Linie maximalen Wirkungsgrads befindet sich in der
Kennfeldmitte. An der Stopfgrenze (7v= 0,55) werden gleiche Druckverhaltnisse erzielt. An
der Pumpgrenze realisiert der Low-Trim Verdichter (rotes Kennfeld) geringfiigig hohere
Stufendruckverhéltnisse. Der High-Trim Verdichter (blaues Kennfeld) erreicht einen um 2 %-
Punkte hoheren Spitzenwirkungsgrad.
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Abbildung 5.3 - Referenzkennfeld des High-Trim (Blau) und Low-Trim Verdichters (Rot)

Bei einer Umfangsgeschwindigkeit uzz> 420 m/s ist beim Low-Trim Verdichter eine abfal-
lende Steigung im Verlauf der Pumpgrenzlinie zur erkennen. Diese geht mit dem Wechsel des
Laufradaustritts in den Uberschallbetrieb (u2> az) einher. Die relative Mach-Zahl am Lauf-
radeintritt betragt in diesem Betriebsbereich Mazrersh < 0,9. Somit muss davon ausgegangen
werden, dass der Diffusor die Grenze des stabilen Betriebsbereichs bestimmt.

Der High-Trim Verdichter weist bereits bei einer Umfangsgeschwindigkeit tber 370 m/s
eine Unstetigkeit im Verlauf der Pumpgrenzlinie auf. Diese Anderung der Pumpgrenzcharak-
teristik geht mit dem beginnenden transsonischen Betriebs (Mazre;sn = 0,9) des Laufradein-
tritts einher. Aus diesem Grund kann angenommen werden, dass beim High-Trim Verdichter
der Laufradeintritt die Pumpgrenzlage definiert.

5.2 Experimenteller Aufbau

Fur die Messung der thermodynamischen Grofien am Ein- und Austritt der Verdichterstufe
werden gehonte Messrohre mit einer Lange von 500 mm eingesetzt. Die Temperatur wird aus
der Messung von jeweils drei PT100 Sensoren (Messgenauigkeit: +0,15 + 0,002 |T| °C) ge-
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mittelt. Der statische Druck wird tber vier gleichméaf3ig ber den Umfang der Messebene ver-
teilte Druckbohrungen gemessen (Messgenauigkeit: +0,05 % FS). Der Frischluftvolumen-
strom wird in der Mitte einer ca. 7 m langen Einlaufstrecke mit einem Ultraschall-Durchfluss-
messgerat FLOWSIC300 (Messgenauigkeit: +1 % FS) bestimmt.

Auf der HeiRgasseite kommen zwei Messrohre mit einer Lange von 800 mm zum Einsatz.
Hier werden drei Typ-K Thermoelemente (Messgenauigkeit: +1,5 °C) fur die Temperaturmes-
sung eingesetzt. Der statische Druck wird mit vier gleichmaRig tber den Umfang verteilten
Druckbohrungen bestimmt (Messgenauigkeit: £0,05 % FS).

Die Drehzahl des Turboladers wird am Laufradaustritt der Verdichterseite mit einem Wir-
belstromsensor MICRO-EPSILON turboSPEED DZ135 (Messgenauigkeit: £0,2 % FSO) er-
mittelt. Sa&mtliche eingesetzte Messrohre haben einen Durchmesser von 50 mm. Das
druckseitige Volumen zwischen Verdichteraustritt und Gegendruckdrossel betrégt 16,7 Liter.
Der gesamte Prifaufbau und das modifizierte Verdichtergehduse sind in Abb. 5.4 exempla-
risch fir den High-Trim Verdichter zu sehen.
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Abbildung 5.4 - Versuchsaufbau auf dem Doppelbrennkammerprufstand (links) und modifiziertes Ver-
dichtergehause mit Einsatzen am Eintritt und im Diffusor zur Variation des Eintrittsquer-
schnitts und der Diffusorbreite (rechts) [25]

Im Rahmen der Sensitivitatsstudie wird mit beiden Verdichterstufen eine Geometrievariation

des Eintrittsquerschnitts zwischen 100 und 40% und der Diffusorbreite im Bereich von

100...50 % durchgefiihrt. Die Kreuzkombinationsmatrix der Kennfeldmessungen des High-

Trim Verdichters ist in Tab. 5.2 dargestellt. Fiir den Low-Trim Verdichter kénnen die Geo-

metrievarianten aus Tab. 5.3 entnommen werden.
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Tabelle 5.2 - Geometrievariation der Eintrittsflache und Diffusorbreite des High-Trim Verdichters mit re-
sultierenden Durchmesser- (Trim) und Flachenverhéltnissen (El) des Laufrads fur ein kon-
stantes Flachenverhéltnis des Diffusors (DE = 1,46)

Diffusorbreite bz 0,9-b2 0,7-b2 0,5-b2
Eintrittsflache Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI
Az 0,76 0,47 - - - - - -
0,94-A4; 0,74 0,5 0,74 0,45 0,74 0,35 0,74 0,25
0,8 4; 0,68 0,58 0,68 0,53 0,68 0,41 0,68 0,29
0,6:4s 0,6 0,78 0,6 0,7 0,6 0,55 0,6 0,39
0,4-A4; 0,5 1,17 0,5 1,05 0,5 0,82 0,5 0,58

Tabelle 5.3 - Geometrievariation der Eintrittsflache und Diffusorbreite des Low-Trim Verdichters mit re-
sultierenden Durchmesser- (Trim) und Flachenverhéltnissen (El) des Laufrads fur ein kon-
stantes Flachenverhéltnis des Diffusors (DE = 1,46)

Diffusorbreite bz 0,9-b2 0,7:b2 0,5 b2
Eintrittsflache Trim El Trim El Trim El Trim El
Az 0,66 0,43 - - - - - -
0,94-A; 0,65 0,45 0,65 0,41 0,65 0,32 0,65 0,23
0,8-Az 0,6 0,53 0,6 0,48 0,6 0,37 0,6 0,27
0,6-A: 0,53 0,71 0,53 0,64 0,53 0,5 0,53 0,36
0,4-A; 0,44 1,07 0,44 0,96 0,44 0,75 0,44 0,53

Die prufstandseitigen Randbedingungen (Umgebungsbedingungen) sind in Tab. 5.4 zusam-
mengefasst. Fur die Berechnung thermodynamischer GroRen kommt das modifizierte Ther-
modynamik Modul TDM 3.0 zum Einsatz [110].

Tabelle 5.4 - Prufstandsrandbedingungen [25]

Eintrittstemperatur Turbine Tos 600°C
Eintrittstemperatur Verdichter To 19...24 °C
Eintrittsdruck Verdichter Dabs,0 0,97...0,99 bar
Eintrittstemperatur Ol Tor 90 °C
Eintrittsdruck Ol Dreldi 2,5 bar

5.3 Charakteristisches Betriebsverhalten

Als charakteristisches Betriebsverhalten wird im ersten Schritt ausschlieBlich die Kennfeld-

breite betrachtet. Um eine Bewertung der Kennfeldbreite unabhangig vom Auslegungsmas-

senstrom der Verdichterstufe zu ermdglichen, wird eine dimensionslose Kennfeldbreite [21]
FR =MsGv_mpGy (76)

msgv

eingefiihrt. Diese Kennzahl bewertet fir eine konstante Umfangsgeschwindigkeit (uz) die
stabile Kennfeldbreite basierend auf der normierten Differenz aus minimalem (mrgr) und
maximalem Massenstrom (msg ).
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Die Referenzkennfelder beider Verdichterstufen sind in Abb. 5.5 dargestellt. Die dimensions-
lose Kennfeldbreite ist fur jede Kennlinie konstanter Umfangsgeschwindigkeit separat aus-
gewiesen. Obwohl der Low-Trim Verdichter quantitativ eine geringere Massenstromspreiz-
ung aufweist, ist das Kennfeld normiert betrachtet mit einer dimensionslosen Kennfeldbreite
FR=0,54...0,7 groRer als das des High-Trim Verdichters (FR= 0,51...0,62).
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Abbildung 5.5 - Referenzkennfelder des High-Trim (links) und des Low-Trim Verdichters (rechts) inklusi-
ve der dimensionslosen Kennfeldbreiten FR fir jede Linie konstanter Umfangsgeschwin-
digkeit

Bei Radialverdichtern im automobilen Einsatz liegt die maximale Kennfeldbreite, bei einem

Stufendruckverhéltnis von my:e= 2...2,5, Ublicherweise bei FR=0,5..0,7 [21, 111]. Das

verdeutlicht, dass beide Verdichterstufen, insbesondere der High-Trim Verdichter, Potenzial

zur Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs mittels einer kennfelderweiternden Mafnahme

(KEM) besitzen.

5.4 Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs

Als kennfelderweiternde Malinahme werden in dieser Untersuchung verschiedene statische
Einsdtze im Verdichtergehduse verwendet. Mit Hilfe dieser Modifikation des Verdichterge-
hauses konnen Verdichterkennfelder fur unterschiedliche Eintrittsquerschnitte und Diffusor-
breiten gemessen werden. Der Vorteil dieses Ansatzes besteht darin, dass keine Regelung fir
die MalRnahmen implementiert werden muss. Zur Abbildung einer aktiven Variabilitat der
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beiden Querschnitte werden samtliche gemessene Betriebspunkte in einem einzelnen Verdich-
terkennfeld kombiniert (Abb. 5.6, links). Hierbei wird fur jeden Betriebspunkt die Kombina-
tion aus Ein- und Austrittsquerschnitt mit dem hdchsten isentropen Verdichterwirkungsgrad
ausgewadhlt. Der Ansatz einer Kennfelderweiterung mittels Querschnittsvariabilitat erzielt
beim High-Trim Verdichter den antizipierten Effekt. Es wird eine Kennfelderweiterung ohne
Beeinflussung im Bereich des Spitzenwirkungsgrads oder der Stopfgrenze erreicht. Im ge-
samten Bereich des Referenzkennfelds tritt keinerlei Reduzierung des isentropen Wirkungs-
grads oder des Stufendruckverhaltnisses auf. An der Pumpgrenze wird im unteren Kennfeld-

bereich (u2< 370 m/s) eine maximale Wirkungsgradsteigerung von 2 % erzielt (Abb. 5.6,
rechts).
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Abbildung 5.6 - Kennfeld des High-Trim Verdichters mit aktiver kennfelderweiternder Malnahme inklusi-
ve der dimensionslosen Kennfeldbreiten FR fur jede Linie konstanter Umfangsgeschwin-
digkeit (links) und Vergleich mit dem Referenzkennfeld ohne KEM inklusive der
dimensionslosen Kennfelderweiterung AFR (rechts)

Die zur Erstellung des Verdichterkennfelds mit aktiver KEM verwendeten Eintrittsblenden
und Diffusoreinsatze sind in Tab. 5.5 griin markiert. Die Verteilung der verwendeten Quer-
schnittskombinationen macht deutlich, dass der variable Eintrittsquerschnitt auch ohne Redu-
zierung der Diffusorbreite einen kennfeldstabilisierenden Effekt hat. Das Potenzial einer Va-
riation der Diffusorbreite hingegen besteht insbesondere in der Kombination mit einem
reduzierten Eintrittsquerschnitt.
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Tabelle 5.5 - Blenden-Diffusor-Kombinationen zur Erstellung des High-Trim Verdichterkennfelds mit akti-
ver KEM (Griin)

Diffusorbreite bz 0,9-b2 0,7 bz 0,5 b2
Eintrittsflache Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI
Az 0,76 0,47 - - - - - -
0,94-4; 0,74 0,5 0,74 0,45 0,74 0,35 0,74 0,25
0,8 4; 0,68 0,58 0,68 0,53 0,68 0,41 0,68 0,29
0,6: 4z 0,6 0,78 0,6 0,7 0,6 0,55 0,6 0,39
0,4 Az 0,5 1,17 0,5 1,05 0,5 0,82 0,5 0,58

Mit den untersuchten kennfelderweiternden Malinahmen wird eine signifikante Vergréfierung
des stabilen Betriebsbereichs erzielt. Wird die dimensionslose Kennfeldbreite des High-Trim
Verdichters mit und ohne KEM fir jede Umfangsgeschwindigkeit einzeln betrachtet und der
Ubergangsbereich linear interpoliert, zeigt sich, dass im gesamten Betriebsbereich eine Kenn-
felderweiterung von 4FR = 0,19...0,29 erreicht wird (Abb. 5.7).
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Abbildung 5.7 - Dimensionslose Kennfeldbreite des High-Trim Verdichters mit und ohne KEM

Um die Ubertragbarkeit der Querschnittsvariabilitit als aktive kennfelderweiternde MaRnah-
me zu validieren, werden aquivalente Messungen mit dem Low-Trim Verdichter durchge-
fuhrt. Die fur das Gesamtkennfeld verwendeten Kombinationen aus Eintrittsquerschnitt und
Diffusorbreite sind in Tab. 5.6 griin markiert.

Tabelle 5.6 - Blenden-Diffusor-Kombinationen zur Erstellung des Low-Trim Verdichterkennfelds mit akti-
ver KEM (Grin)

Diffusorbreite bz 0,9-b2 0,7-b2 0,5-b2
Eintrittsflache Trim ET Trim El Trim El Trim El
A1 0,66 0,43 - - - - - ;
0,94-A4; 0,65 0,45 0,65 0,41 0,65 0,32 0,65 0,23
0,8-4: 0,6 0,53 0,6 0,48 0,6 0,37 0,6 0,27
0,6-A4: 0,53 0,71 0,53 0,64 0,53 0,5 0,53 0,36
0,4-A; 0,44 1,07 0,44 0,96 0,44 0,75 0,44 0,53
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Es zeigt sich, dass die Querschnittsvariation des Low-Trim Verdichters eine dhnliche Charak-
teristik aufweist, wie beim High-Trim Verdichter. Die Verkleinerung des Eintrittsquerschnitts
auf 80 % flhrt zu einer Kennfeldstabilisierung, ohne dass eine Reduzierung der Diffusorbreite
notwendig ist. Im Uberwiegenden Betriebsbereich ist eine Kombination aus beiden Varianten
hinsichtlich des Stufenwirkungsgrads von Vorteil. Im Vergleich hierzu zeigt der High-Trim
Verdichter bis zu einer Reduzierung des Eintrittsquerschnitts auf 60 % eine effiziente Kenn-
feldstabilisierung, ohne dass eine Reduzierung der Diffusorbreite erforderlich ist.

Die Mdglichkeit der Kennfelderweiterung durch eine Querschnittsvariabilitat kann auch
fir den Low-Trim Verdichter erfolgreich nachgewiesen werden (Abbildung 5.8, links). Der
Vergleich zwischen den Verdichterkennfeldern mit und ohne KEM zeigt, dass auch bei einem
Verdichterlaufrad mit geringem Durchmesserverhéltnis keine Reduzierung des Stufenwir-
kungsgrads im Betriebsbereich zwischen Stopfgrenze und Auslegungspunkt auftritt. Entlang
der gesamten Pumpgrenze wird eine Steigerung des isentropen Wirkungsgrads von mindes-
tens 0,3 % bis maximal Uber 4 % erzielt (Abbildung 5.8, rechts).
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Abbildung 5.8 - Kennfeld des Low-Trim Verdichters mit aktiver kennfelderweiternder MaRnhahme inklusi-
ve der dimensionslosen Kennfeldbreiten FR fur jede Linie konstanter Umfangsgeschwin-
digkeit (links) und Vergleich mit dem Referenzkennfeld ohne KEM inklusive der
dimensionslosen Kennfelderweiterung AFR (rechts)
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Die dimensionslose Kennfeldbreite (Abb. 5.9) wird ebenfalls auf FR= 0,8 erhoht. Infolge
des im Vergleich zum High-Trim Verdichter breiteren Basiskennfelds féllt die dimensionslose
Kennfelderweiterung jedoch geringer aus (4F#R = 0,09...0,25).
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Abbildung 5.9 - Dimensionslose Kennfeldbreite des Low-Trim Verdichters mit und ohne KEM

5.5 Dimensionslose Stufenkenngréf3en

Fur den Vergleich, der in Abschn. 5.4 vorgestellten Ergebnisse, wird ein dimensionsloser
Pumpgrenzabstand

my—mpgy
SM =————
msG,y—mpgGy

(77)

verwendet [21]. In Abb. 5.10 sind fir jede Linie konstanter Drehzahl die optimalen Fléchen-
und Durchmesserverhaltnisse in Abhéngigkeit der Betriebspunktlage dargestelit.
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Abbildung 5.10 -Betriebspunktabhangige optimale Durchmesser- (Trim) und Flachenverhaltnisse (El) fur
verschiedene Umfangsgeschwindigkeiten
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Diese Darstellung illustriert den Einfluss der beiden in Abschn. 4.2 vorgestellten dimensions-
losen StufenkenngroRen Durchmesser- 7rim (Gl. 69) und Flachenverhéltnis £7 (Gl. 70) auf
das Betriebsverhalten der beiden Radialverdichterstufen. Diese StufenkenngréRen bestimmen
mafgeblich die Betriebscharakteristik eines Radialverdichters. Abhangig von der Lage des
betrachteten Betriebspunkts im Bereich zwischen Stopf- und Pumpgrenze variieren die stro-
mungsmechanisch optimalen Grélienordnungen.

Abbildung 5.10 verdeutlicht, dass sich ab einem dimensionslosen Pumpgrenzabstand von
SM= 0,6 die Reduzierung des Durchmesserverhaltnisses ( 7rim) und die Erhéhung des Fl&-
chenverhaltnisses (£7) positiv auf das Betriebsverhalten des Radialverdichters auswirken. Im
Betriebsbereich eines dimensionslosen Pumpgrenzabstands SM = 0...0,6 steigt das optimale
Durchmesserverhéltnis und das optimale Flachenverhaltnis sinkt mit Erh6hung der Umfangs-
geschwindigkeit.

Die Diskontinuitat im Verlauf der optimalen StufenkenngréRen begriindet sich in der be-
grenzten Auflésung bei den Kombinationen aus Eintritts- und Austrittsquerschnitten. Zur Er-
héhung der Vorhersagegenauigkeit werden die Ergebnisse im Folgenden uber samtliche
Umfangsgeschwindigkeiten gemittelt betrachtet (Abb. 5.11).
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—— High-Trim Verdichter
0’3 —— Low-Trim Verdichter
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Dimensionsloser Pumpgrenzabstand SM

Abbildung 5.11 -Optimale mittlere Durchmesser- (Trim) und Flachenverhéltnisse (El) im Betriebsbereich
zwischen Pump- und Stopfgrenze

Diese Darstellung ermdglicht es, die beiden Verdichterstufen direkt miteinander zu verglei-
chen. Abhéngig vom Auslegungspunkt des Verdichters ist das Optimum von Durchmesser-
und Flachenverhaltnis im Bereich von SM = 0,6...1,0 konstant. Bei gleichem Laufradauflen-
durchmesser reduziert sich mit dem Auslegungsmassenstrom auch das optimale Durchmes-
ser- und Flachenverhaltnis im Auslegungspunkt. In dem Betriebsbereich zwischen Ausle-
gungspunkt und Pumpgrenze (SM < 0,6) steigt das optimale Flachenverhaltnis an und das
optimale Durchmesserverhaltnis sinkt. Im Vergleich zwischen High-Trim und Low-Trim
Verdichter konvergieren die optimalen Durchmesserverhéltnisse in Richtung der Pumpgren-
ze, wéhrend die optimalen Flachenverhaltnisse divergieren.
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Im Hinblick auf die Betriebsstrategie einer Kennfelderweiterung mit variablen Querschnitten
am Laufradeintritt und -austritt bedeutet das, dass zunéchst der Eintrittsquerschnitt reduziert
werden muss. Daraus resultieren ein geringeres Durchmesserverhéltnis und eine Erhdhung
des Flachenverhaltnisses. Damit bei der Reduzierung des Durchmesserverhéltnisses das Fla-
chenverhaltnis nicht zu stark ansteigt, kann die variable Diffusorbreite, bei Betriebspunkten in
Richtung der Pumpgrenze, dazu genutzt werden, das Flachenverhaltnis fir einen bestimmten
Eintrittsquerschnitt zu verringern.
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6 Entwicklung querschnittsvariabler Radialverdichter

Die Voruntersuchungen auf Basis zweier kommerzieller Radialverdichterstufen haben besté-
tigt, dass mit der Verwendung von variablen Querschnitten am Ein- und Austritt des Verdich-
terlaufrads eine dimensionslose Kennfeldbreite von FR= 0,8 erreicht werden kann. Die
realisierbare Kennfeldbreite mit KEM ist weitgehend unabhéngig von der Kennfeldbreite der
Verdichterstufe, auf die die KEM appliziert wird.

Abbildung 6.1 - VCSC-Prototyp

Basierend auf dieser Erkenntnis wird eine neue Radialverdichterstufe ausgelegt (Abb. 6.1),
die sich diesen Effekt zunutze macht. Diese Verdichterstufe wird als querschnittsvariabler
Radialverdichter (VCSC) bezeichnet. Fur den stufenlos einstellbaren Eintrittsquerschnitt wird
eine Irisblende verwendet. Die variable Diffusorbreite wird mit einer stufenlos verstellbaren
Diffusorwand auf der Geh&useseite realisiert.

Die detaillierte Auslegung der Verdichterstufe wird in Abschn. 6.1 besprochen. Anschlie-
Rend wird in Abschn. 6.2 das charakteristische Betriebsverhalten numerisch und experimen-
tell untersucht. AbschlieBend werden in Abschn. 6.3 die dimensionslosen StufenkenngrdfRen
ausgewertet und die resultierende Erweiterung des im Cordier-Diagramm abgedeckten Para-
meterbereichs fur kleine Radialverdichter vorgestellt. Die ZielgroRen fur den Basisverdichter
ohne KEM sind im Folgenden aufgefihrt:

e Hoher Spitzenwirkungsgrad
Maximaler Wirkungsgrad bei Druckverhaltnissen mye: < 2,5
Maximaler Massenstrom mvmax = 0,16 kg/s bei 55 % isentropem Wirkungsgrad
Maximales Druckverhéltnis 7ve-tmax = 3
Druckverhaltnis ;... = 2,5 bei einer Umfangsgeschwindigkeit von 460 m/s
Die ausgewéhlten geometrischen Stufenparameter sind in Tab. 6.1 zusammengefasst. Der
AuRendurchmesser und die axiale L&nge des Laufrads basieren auf dem originalen Verdich-
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terlaufrad (High-Trim Verdichter) der Rumpfgruppe. Diese Designeinschrankung wird ge-
wahlt, um eine moglichst geringe Anderung bei der Rotordynamik sicherzustellen.

Tabelle 6.1 - Geometrische Stufenparameter VCSC

VCSC
Laufrad-Nabendurchmesser dinb 13,2 mm
Laufrad-Gehausedurchmesser dish 38,2 mm
Laufrad-Radialspalt a 0,3 mm
Laufrad-Austrittsbreite bz 4,5 mm
Laufrad-Axialspalt & 0,2 mm
Laufrad-Austrittsdurchmesser dz 47 mm
Diffusor-Pinch-Breite bz 3,6 mm
Diffusor-Austrittsdurchmesser ds 88,2 mm
Laufrad-Durchmesserverhaltnis Trim 0,8
Laufrad-Flachenverhéltnis EI 0,65
Laufrad-Nabenverhéltnis IR 0,35
Diffusor-Flachenverhéltnis DE 1,5
Diffusor-Breitenverhéltnis DPR 0,8
Voluten-Flachenverhéltnis vsP 0,8
Voluten-GréRRenparameter A/R 14 mm

6.1 Aerodynamische Auslegung querschnittsvariabler Radialverdichter

Fur die aerodynamische Auslegung (Auslegungspunkt: mvpp= 0,12 kg/s, uzpp= 357 m/s)
des querschnittsvariablen Radialverdichters liegt der Fokus auf dem unteren Drehzahlbereich.
Hier soll ein hoher Stufenwirkungsgrad erreicht werden. Um das zu gewéhrleisten, ist es not-
wendig, dass die kennfelderweiternden Malinahmen in diesem Betriebsbereich nur in unmit-
telbarer Nahe zur Pumpgrenze zum Einsatz kommen.

6.1.1 Verdichter-Design

Der meridionale Stromungspfad (Abb. 6.2) setzt sich aus ellipsenférmigen Kurven an der
Nabe und dem Geh&use zusammen. Die Beschaufelung des Laufrads besteht aus finf Voll-
und funf Teil-Schaufeln. Die Voll-Schaufel hat eine radiale Schaufelvorderkante (LE) und
einen linearen Verlauf am Eintritt auf der Gehduseseite. Die Teil-Schaufel beginnt auf der
Gehéuseseite am Ubergang zwischen linearer und elliptischer Schaufelspitze. Auf der Naben-
seite ist die Teil-Schaufel in Richtung Laufradeintritt vorgelagert. Durch diese Anordnung
soll ein GroRteil des Luftdurchsatzes in Gehausenahe stattfinden. Hierdurch kann bei Redu-
zierung des Eintrittsquerschnitts und niedrigen Massenstromen die Strdomungsfihrung im un-
teren Laufradteil trotz der geringen Schaufelanzahl gewéhrleistet werden.

Um einen hohen Stufenwirkungsgrad im unteren Drehzahlbereich zu erreichen, wird ein ho-
hes Laufrad-Flachenverhéltnis (£7= 0,65) gewahlt, welches bei htheren Drehzahlen zulasten
der stabilen Kennfeldbreite geht. Das Laufrad-Durchmesserverhaltnis (7rim = 0,8) wird so
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dimensioniert, dass sich die Schaufelspitzen bei Umfangsgeschwindigkeiten uz zwischen 360
und 460 m/s im transsonischen Bereich (0,9 < Mazre;sn < 1,15) befinden. Hierdurch erreicht
der Verdichter im subsonischen Betriebsbereich (Mazrersh < 0,9) an der Stopfgrenze bereits

Verdichtermassenstrome von mscv= 0,12...0,14 kg/s.
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Abbildung 6.2 - Meridionaler Schaufelpfad des VCSC-Laufrads

Das Nabenverhaltnis wird auf /R = 0,35 angehoben, um ausreichend Platz fiir die Schaufel-
fullradien zu schaffen. Dies ist notwendig, um die Resonanzstelle zwischen der ersten Voll-
Schaufel-Eigenfrequenz und der flinften Rotationsharmonischen Uber die maximale Um-

fangsgeschwindigkeit von uzz= 550 m/s anzuheben (Abb. 6.3).
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Abbildung 6.3 - Campbell-Diagramm des VCSC-Laufrads [104]

Aus dem hohen Nabenverhaltnis resultiert eine Erhdhung der Strdomungsverzerrung am Lauf-
radeintritt, im Speziellen eine aus der Verdrangungswirkung der Laufradnase resultierende
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Beschleunigung der Stromung im unteren Drittel der Schaufelvorderkante. Dies wird durch
eine Erhohung des Inzidenzwinkels im Bereich zwischen 25...75 % der Schaufelhohe ausge-
glichen.

Die Winkelverlaufe zwischen Schaufelvorderkante (LE) und Schaufelhinterkante (TE)
sind in Abb. 6.4 dargestellt. Hierbei beschreibt der Schaufelwinkel £z den Winkel an jedem
Punkt der Skelettlinie bezogen auf die axiale (Laufradeintritt) und die radiale (Laufradaustritt)
Stromungsrichtung. Der Schaufelwinkel 8 beschreibt den Winkel der Zylinderkoordinate
jedes Punktes der Skelettlinie bezogen auf die Rotationsachse.
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Abbildung 6.4 - Schaufelwinkel- und Schaufeldickenverteilung der Laufschaufel-Geometrie des VCSC-
Laufrads (Schaufelwinkel bezogen auf die meridionale Stromungsrichtung)
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Die Winkelverldufe von Voll- und Teil-Schaufel sind identisch. Lediglich bei der Schaufel-
dickenverteilung wird zwischen Voll- und Teil-Schaufel unterschieden. Die Schaufelvorder-
kanten werden im Auslegungspunkt flr eine saugseitige Schaufelanstromung im oberen und
unteren Schaufelbereich (in» = -2° und 7s» = -2°) und eine druckseitige Anstromung im mittle-
ren Schaufelteil (imean = 2°) ausgefiihrt. Hierdurch wird zum einen der Halsquerschnitt ver-
groRRert und zum anderen das Laufrad bereits fur die Stromungsbeschleunigung durch die
Eintrittsblende vorbereitet. Entsprechend wird auch die Geometrie der Schaufelvorderkante
als Ellipse (Verhdltnis 3:1) ausgefiihrt, was zwar zu einer geringeren Toleranz gegenuber
Fehlanstromungen, dafiir aber zu reduzierten Verlusten bei schaufelparalleler Anstromung
fuhrt.

Der Winkel der Schaufelhinterkante wird konstant mit Sz = -40° ausgefihrt. Hierdurch
wird ein groRer stabiler Betriebsbereich und hoher Wirkungsgrad mit einer vertretbaren Ver-
ringerung des maximalen Stufendruckverhéltnisses erreicht. Gleichzeitig werden die Schau-
feln mit einer groRen Winkeldifferenz von A8z ~ 66...81° zwischen Vorder- und Hinterkante
konstruiert. Das verringert den Offnungswinkel im radialen Laufradteil und reduziert so die
Entstehung von Strdmungsabrissen. Der resultierende, quasi orthogonale Flachenverlauf kann
Abb. 6.5 entnommen werden.
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Abbildung 6.5 - Quasi orthogonaler Flachenverlauf des VCSC-Laufrads

Fur den Diffusor wird zugunsten des Wirkungsgrads und zulasten der Stabilitat ein Flachen-
verhaltnis von DE = 1,5 verwendet. Zur Verbesserung der Stabilitat wird die Diffusorbreite,
bei einem Diffusordurchmesser von dpinch = 1,2-dz, auf bz = 0,8- bz reduziert.

Die Volute wird entgegen der tbrigen Komponenten fur einen kleinen Massenstrom opti-
miert. Hierfir wird ein Kkleiner GrolRenparameter von A/R= 14 mm und ein geringes
Flachenverhéltnis von VSP= 0,8 verwendet. Das bedeutet, die Volute ist fir den Ausle-
gungspunkt geringfiigig zu klein ausgelegt, erreicht daftir aber bei Massenstromen links des
Auslegungspunkts ihr Wirkungsgradoptimum. Die Volute ist die einzige Komponente ohne
eine Moglichkeit, den Querschnitt zu variieren. Aus diesem Grund ist es vorteilhaft, wenn sie
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in demjenigen Kennfeldbereich optimal funktioniert, in dem in den Gbrigen Komponenten
durch die KEM erhdhte Stromungsverluste auftreten.

Die Volutenquerschnitte werden als Kreisquerschnitte mit einem Flachenwachstum nach
Aungier [23] ausgefhrt:

A4(0) =6 -SP-1,-by-tanas (78)

Hiernach ergibt sich der VVolutenquerschnitt normal zur Strémungsrichtung A+(8), als Funkti-
on der Zylinderkoordinaten des Winkels & und des Flachenschwerpunkradius r, zusammen
mit dem GroRenparameter SP, der Diffusoraustrittsbreite s und dem Abstromwinkel as des
Diffusors im Auslegungspunkt.

6.1.2 Numerisches Modell

Das CFD-Modell der Verdichterstufe ist in Abb. 6.6 dargestellt. Es besteht aus 500 mm lan-
gen Ein- und Austrittsrohren zur Entkopplung der Simulationsrandbedingungen von der Si-
mulationsdoméane der Verdichterstufe. Die Auswerteebenen zur Berechnung der globalen
StufenkenngréRen befinden sich am Austritt des Eintrittsrohrs und am Eintritt des Austritts-
rohrs.

Austrittsrohr
Austritt—@) Volute

Diffusor

Eintritt —.

Eintrittsrohr Auswerteebenen Laufrad
Abbildung 6.6 - CFD-Modell VCSC [104]

Die Doméne der Verdichterstufe besteht aus einem 100 mm langen Eintrittsrohr, dem Ver-
dichterlaufrad, dem Radialdiffusor und der Volute. Die CFD-Simulationen werden mit der
Software ANSYS CFX Version 15.0 durchgefiihrt. Als Simulationsrandbedingungen werden
der Totaldruck und die Totaltemperatur am Eintritt (Abb. 6.6, Blau) und der Verdichter-
massenstrom am Austritt (Abb. 6.6, Rot) verwendet. Fir die Laufraddoméne wird zusatzlich
eine Rotationsgeschwindigkeit definiert. Der Ubergang zwischen den stationdren und den
rotierenden Domé&nen wird mit einem frozen rotor interface modelliert, um die Asymmetrie
der Diffusorstromung aufgrund der stromabwarts befindlichen Volute bestmdglich abzubil-
den. Als Turbulenzmodell wird das von Menter [112] entwickelte k-w-SST Turbulenzmodell
verwendet. Alle Domdnen, ausgenommen die Volute, werden mit Hexaeder-Netzen diskreti-
siert. FUr die Volute wird ein Tetraeder-Netz mit dreizehn Schichten aus Dreiecksprismen zur
Auflésung der wandnahen Grenzschicht verwendet.

Die FEM-Simulationen werden mit der Software ANSYS Mechanical Version 15.0 durch-
gefuhrt. Als Randbedingungen werden eine Umgebungstemperatur von 25 °C, eine externe
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Verschiebung (x, y, z=0) an der Laufradnase und eine externe Kraft an der Kontaktflache
zwischen Laufrad und Welle definiert.

Die Daten der numerischen Netzte der 360°-Simulation sind in Tab. 6.2 zusammengefasst.
Die Netzauflésungen basieren auf Netzunabhéngigkeitsstudien (Abb. 6.7) flr die ZielgroRen
Stufendruckverhdltnis und Wirkungsgrad flr die CFD-Simulationen und der maximalen Bau-
teilspannung fur die FEM-Simulationen. Die Netzknotenanzahl fiir die mechanischen Simula-
tionen betragt 500.000, da eine Verdoppelung der Knotenzahl zu einem unverhaltnismagig
hohen Simulationsaufwand fihrt und lediglich eine Verbesserung der Genauigkeit von ca.
1 % verspricht. Fur die Strdmungssimulationen wird eine mittlere Netzgrof3e gewahlt, da bei
einer Verdreifachung der Netzknotenanzahl die Anderung der ZielgréRen unter 0,5 % liegt.

Tabelle 6.2 - Daten der numerischen Rechennetze [104]

Domaéane Netzknotenanzahl Mittlerer y*-Wert
Global 18,2 - 108
Eintrittsrohr 2,8 -10¢ 0,2
Verdichterlaufrad 8,6 - 108 3,9
Diffusor 4,1-108 0,4
Volute 2,2 -10° 1,6
Austrittsrohr 0,5 - 108 37,6
—+—Druckverhaltnis -#-Wirkungsgrad ---- Max. Spannung
2 2 X 6
£ c
N

g 3 ¢

| \
QC> AN g 4 v
c ", | o \
g £ |
N R \
o o 2 \\
s 3 o
S 5 \
) Ko -
z H Tesen
<0 . < 1 | A bl L LT L PP o

Grob Mittel Fein 0 1000 2000 3000
Netzauflésung Netzknotenanzahl x 10°

Abbildung 6.7 - Netzunabhéngigkeitsstudie fir die CFD-Simulationen (links) [113] und fir die FEM-
Simulationen (rechts) [114]

6.1.3 Kennfeldsimulation ohne Querschnittsvariabilitit

Fur eine erste Abschatzung des charakteristischen Betriebsverhaltens wird mit dem numeri-
schen Vollmodell eine Kennfeldsimulation fur sechs unterschiedliche Umfangsgeschwindig-
keiten durchgefiihrt. Da sich die Pumpgrenze mit stationdren CFD-Simulationen nicht
bestimmen l&sst, wird sie als Betriebszustand definiert, bei dem 30 % des Eintrittsquerschnitts
durch die Rickstromung entlang der Geh&useseite versperrt ist. Das Stromungsfeld, das sich
in einem solchen Betriebspunkt am Verdichtereintritt einstellt, ist in Abb. 6.8 veranschaulicht.
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Axialgeschwindigkeit
Positiv

m/s

<

Abbildung 6.8 - Beispielhaftes Strémungsfeld fur einen Betriebspunkt bei dem 30 % des Eintrittsquer-

schnitts durch Rickstrémungen (Blau) entlang des Verdichtergehduses versperrt ist
Das numerisch berechnete Verdichterkennfeld ist in Abb. 6.9 dargestellt. Es wird deutlich,
dass die Auslegungsziele hinsichtlich der Lage des maximalen Stufenwirkungsgrads im unte-
ren Kennfeldbereich erflllt werden. Das maximale Druckverhéltnis von .= 3 wird eben-
falls erfillt.

3,57
———————— Pumpgrenze
Stopfgrenze
——| Wirkungsgrad
® |Max. Wirkungsgrad
3

2,5

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

2 {
1,57
u, =418 mis
& lu2=35‘.’ mis
! u, =283 mis
u; =197 m/s
0 0,05 0,1 0,15 0,2

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s
Abbildung 6.9 - Numerisches Kennfeld des VCSC
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Das geforderte Druckverhaltnis von .= 2,5 bei einer Umfangsgeschwindigkeit von
uz =460 m/s wird hingegen nicht erreicht. Das ist erfahrungsgemaf der Unterschdtzung des
Stufendruckverhéltnisses bei transsonischer Laufradanstrémung zuzuschreiben und wird da-
her zu diesem Zeitpunkt als unkritisch bewertet.

Der maximale Massenstrom von my= 0,16 kg/s wird Ubertroffen. Das ist anteilig der
VergroRerung des engsten Laufradquerschnitts infolge der Vernachlassigung der Schaufelfuf3-
radien geschuldet. AuRBerdem sollte generell eine Sicherheitsreserve auf den maximalen Mas-
senstrom vorgehalten werden, um die Vorhersageungenauigkeit numerischer Simulationen
hinsichtlich des Stufenwirkungsgrads auszugleichen.

Abbildung 6.10 -Strémungsfeld am Laufradeintritt fir Betriebspunkte zwischen numerischer Pump- und
Stopfgrenze (70 %-Eintrittsquerschnitt griin hervorgehoben)
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Abbildung 6.10 zeigt das Stromungsfeld am Verdichtereintritt fur unterschiedliche Massen-
strome. Es ist zu erkennen, dass der charakteristische Kennlinienknick zwischen den Be-
triebspunkten e und d mit der beginnenden Stromungsumkehr auf der Gehduseseite des
Verdichters korreliert. Bei weiterer Reduzierung des Verdichtermassenstroms wachst dieses
Rickstromgebiet weiter an, bis es sich schlieBlich Gber den gesamten Einlaufbereich erstreckt
(b und a). Bei der numerischen Simulation von Betriebspunkt a sind ber 30 % des Eintritts-
querschnittes durch die Ruckstromung blockiert. Aus diesem Grund wird Betriebspunkt b als
numerische Pumpgrenze definiert.

6.1.4 Kennfeldsimulation mit Querschnittsvariabilitit

Als kennfelderweiternde Malinahme kommen eine Irisblende am Verdichtereintritt und eine
variable Diffusorwand zu Einsatz. Die Potenzialbewertung und die stromungsmechanische
Beurteilung werden auf Basis von CFD-Simulationen durchgefiihrt.

Die numerische Simulation der Verdichterkennlinie bei einer Umfangsgeschwindigkeit
von uz=357 m/s (Abb.6.11) verdeutlicht die Kennfeldbeeinflussung durch die Quer-
schnittsvariabilitat. Die Verkleinerung des Eintrittsquerschnitts verursacht eine Reduzierung
des Stufendruckverhéltnisses auf der gesamten Kennfeldbreite. Die Verringerung der Dif-
fusorbreite hat keinen signifikanten Einfluss auf den Verlauf der Betriebskennlinie.

2 ——1,0-A,[1,0-b,

——0,77-A,[1,0-b,
——1,0-A,|083 b,

g

=

5

o

R

£

i

£ 15

)

>

=

3]

3

—

2

o

=

G

@ =357 m/!

g . . Uy = mis

0 0,1 0,2

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s

Abbildung 6.11 -Numerische Drehzahllinien (uz = 357 m/s) des querschnittsvariablen Verdichters fur die
Referenzgeometrie (Schwarz), einen um 23 % reduzierten Eintrittsquerschnitt (Blau) und
einer um 17 % reduzierten Diffusorbreite (Rot)
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Das beginnende Auftreten von rotierenden Abldsungen wird durch den Betriebspunkt ge-
kennzeichnet, bei dem mit Reduzierung des Verdichtermassenstroms das Stufendruckverhélt-
nis zu sinken beginnt (Abb. 6.11, gestrichelte Linie). Anhand dieses charakteristischen
Betriebspunkts wird die potentielle Kennfelderweiterung durch die variable Irisblende offen-
sichtlich. Die Lage des Umschlagpunktes wird im Vergleich zur Referenzgeometrie von
myv= 0,11 kg/s nach mv= 0,07 kg/s verschoben.

Um diesen Zusammenhang zu veranschaulichen, ist in Abb. 6.12, flr alle drei Varianten,
die axiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit im Verdichtereintritt bei einem Ver-
dichtermassenstrom von myv= 0,07 kg/s dargestellt. In diesem Betriebspunkt erstreckt sich
die Rickstromung entlang der Gehéuseseite fir die Referenzgeometrie bereits Uber das ge-
samte Eintrittsrohr. Durch die Verringerung der Diffusorbreite um 17 % wird die Auspragung
des Ruckstromgebiets minimal reduziert. Mit einer Verringerung des Eintrittsquerschnitts um
23 % kann das Ruckstromgebiet stromaufwarts zur Irisblende komplett unterdriickt werden.
Demgegenuber wird deutlich, dass die Versperrung infolge der geh&useseitigen Rickstro-
mung stromabwarts zur Irisblende anwéchst. Das resultiert aus dem von der Irisblende gene-
rierten Staupunkt. Dieser erzwingt unmittelbar vor der Laufradvorderkante eine Umlenkung
der gehduseseitigen Ruckstromung. Hierdurch vergroRert sich die Kanalversperrung im Lauf-
rad.

Stromungsrichtung
I
Negativ g Positiv

A

Ruckstrémung

Referenz

Rickstromung

Reduzierte
Diffusorbreite

‘_
Ruckstromung

Reduzierte
Eintrittsflache

Abbildung 6.12 -Riickstromung entlang des Verdichtergehduses bei einem Betriebspunkt nahe der Pump-
grenze des Verdichters mit und ohne KEM (mv = 0,07 kg/s)
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6.1.5 Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit am Laufradeintritt
Die Geschwindigkeitskomponenten der Strémung an verschiedenen Positionen innerhalb der
Verdichterstufe werden im Folgenden fiir drei Betriebspunkte zwischen der Pumpgrenze und
dem Auslegungspunkt analysiert. Diese zweidimensionale Betrachtungsweise verdeutlicht das
Wirkprinzip der beiden kennfelderweiternden Mal3nahmen.

Am Eintritt des Verdichterlaufrads fuhrt eine verringerte Diffusorbreite (Abb. 6.13, Griin),
im Vergleich zur Referenzgeometrie (Abb. 6.13, Blau), an der Pumpgrenze (mv= 0,07 kg/s)
zu einer Reduzierung des Luftdurchsatzes im Bereich zwischen 15 und 70 % der Kanalbreite.
Der Durchsatz oberhalb von 70 % Kanalbreite steigt hierdurch an und der Bereich der Rick-
stromung wird in der Folge reduziert. Das bedeutet, dass die Verringerung der Diffusorbreite
bei einem Betriebspunkt nahe der Pumpgrenze dazu fiihrt, dass die Schaufelvorderkante ho-
mogener angestromt wird. Hierdurch wird der Inzidenzwinkel im Geh&dusebereich reduziert
und in der Folge die maximale Schaufelbelastung. Mit einer homogeneren Schaufelbelastung
wird eine Verbesserung des Energieumsatzes im axialen Teil des Verdichterlaufrads erreicht
und somit eine Steigerung des Laufradwirkungsgrads.

Position: Laufradeintritt * Referenz
Massenstrom: 0,07 kg/s = Reduzierte Diffusorbreite
Drehzahl: 145.000 min™! » Reduzierter Eintrittsquerschnitt

Schaufelwinkel B, g (i = 0°)
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11 &’{ | Strémungs- L
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Abbildung 6.13 -Komponenten der relativen Stromungsgeschwindigkeit am Laufradeintritt fir einen Be-
triebspunkt an der Pumpgrenze (mv = 0,07 kg/s, uz = 357 m/s)

Die Reduzierung des Querschnitts am Laufradeintritt (Abb. 6.13, Rot) fuhrt im Bereich der
Pumpgrenze (mv= 0,07 kg/s) zu einer Reduzierung der axialen Komponente der Stro-
mungsgeschwindigkeit zwischen 15 und 70 % der Kanalbreite. Zwischen 70 und 78 %, sowie
zwischen 0 und 15 % Kanalbreite wird, im Vergleich zu den tbrigen Geometrievarianten,
eine Steigerung der Axialgeschwindigkeit erreicht. Eine deutliche Reduzierung der axialen
Komponente der Stromungsgeschwindigkeit oberhalb von 78 % der Kanalbreite verursacht
eine saugseitige Anstromung ab 75% Kanalbreite.
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Bei einer Erhthung des Verdichtermassenstroms auf mv= 0,09 kg/s wird mit verringerter
Diffusorbreite (Abb. 6.14, Blau) ein minimal héherer Luftdurchsatz im Bereich zwischen 5
und 90 % der Kanalbreite erreicht. Hierdurch wird der Inzidenzwinkel, insbesondere im &uRe-
ren Laufradteil verringert.

Die Reduzierung des Eintrittsquerschnitts (Abb. 6.14, Rot) bei einem Verdichtermassen-
strom von my= 0,09 kg/s fuhrt zu einer Verbesserung der Schaufelanstromung im Bereich
zwischen der Laufradnabe und 75 % Kanalbreite. Dies geschieht zulasten des Energieumsat-
zes im oberen Laufradteil, wodurch der Stufendruckaufbau insgesamt geringer ausfallt.

Position: Laufradeintritt * Referenz
Massenstrom: 0,09 kg/s = Reduzierte Diffusorbreite
Drehzahl: 145.000 min™' |* Reduzierter Eintrittsquerschnitt
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Abbildung 6.14 -Komponenten der relativen Stromungsgeschwindigkeit am Laufradeintritt fir einen Be-
triebspunkt zwischen der Pumpgrenze und dem Auslegungspunkt (rv=0,09 kg/s,
uz = 357 m/s)

Im Auslegungspunkt des Verdichters (mv= 0,12 kg/s) ist kein Unterschied zwischen der
Laufradanstromung mit reduzierter Diffusorbreite (Abb. 6.15, Blau) und der Referenzgeomet-
rie (Abb. 6.15, Griin) vorhanden. In diesem Betriebsbereich wird kein Vorteil durch die Ver-
ringerung der Diffusorbreite erzielt.

Bei der Reduzierung des Eintrittsquerschnitts (Abb. 6.15, Rot) im Auslegungspunkt
(mv= 0,12 kg/s) wird die Schaufelvorderkante starker saugseitig angestromt. Verursacht
wird das durch die starke Beschleunigung der axialen Stromungskomponente unterhalb der
Blende. Daraus resultieren Inzidenzwinkel von 7<-6° im Bereich oberhalb des EULER-
Radius. In der Folge sinkt der Energieumsatz im Laufrad. Dieser Effekt wird durch die Ab-
schirmung des &uleren Laufraddurchmessers, in welchem im Auslegungspunkt der groRte
Anteil des Energieumsatzes stattfindet, weiter verstarkt.

Zusammenfassend l&sst sich fur den Laufradeintritt festhalten, dass eine Reduzierung des
Eintrittsquerschnitts das Potenzial fiir eine Verschiebung der Pumpgrenze aufzeigt. Eine Re-
duzierung der Diffusorbreite hingegen hat das Potenzial fiir eine Erhéhung des Energieumsat-
zes bei Massenstromen unterhalb des Auslegungspunkts.
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Drehzahl: 145.000 min™ * Reduzierter Eintrittsquerschnitt

. Strémuntjsquerschnilt 7 Scha-ufelwinkel Pigi (i=0%)

14

>, b W’
™, H '
", Anciromung
0.8 o E— 1S . r T T .\‘ |
[¢]
= Riick-
[ strémung Druckseitige Saugseitige
0 Anstrémung Anstrdomung
® 0,6
Q Lokaler U
Luftdurchsatz 1
2
= 0,4
T
[0]
§ l
0.2 .
" \
.I.‘ - -t " >,»=
-100 0 100 200 0 100 200 300 -50 0 50 100
Cax1 iN M/ wy ¢ inm/s B, in Grad

Abbildung 6.15 -Komponenten der relativen Stromungsgeschwindigkeit am Laufradeintritt im Ausle-
gungspunk des Verdichters (rhv = 0,12 kg/s, uz = 357 m/s)

6.1.6 Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit am Laufradaustritt

Fur die Bewertung des Energieumsatzes im Verdichterlaufrad werden die Geschwindigkeits-
dreiecke am Laufradaustritt betrachtet. An der Pumpgrenze resultiert aus dem reduzierten
Eintrittsquerschnitt (Abb. 6.16, Rot) eine Erhdhung des Durchsatzes zwischen der Laufradna-
be und 55 % Kanalbreite. Im Bereich zwischen 55 und 85 % Kanalbreite ist eine Verringe-
rung des Fluiddurchsatzes zu verzeichnen. Oberhalb von 85 % Kanalbreite treten
Rickstromungen auf (Abb. 6.16, oben).

Bei der Reduzierung des Eintrittsquerschnitts tritt an der Pumpgrenze ab einer Kanalbreite
von 50 % eine Erhéhung der Umfangskomponente und damit eine Reduzierung des Winkels
der relativen Stromungsgeschwindigkeit auf. Das bedeutet, dass die Minderumlenkung der
Stromung in diesem Bereich ansteigt (Abb. 6.16, oben).

Als Folge der Minderumlenkung sinkt die Umfangskomponente der absoluten Strémungs-
geschwindigkeit in der oberen Kanalhéalfte deutlich. Das fuhrt zwar kurzzeitig zu einer zu-
nehmend radialen (az 1) Diffusoreinstromung, aber schnell auch zu einem Auftreten von
rotierenden Abldsungen, welche schlussendlich eine Ruckstromung an der Gehduseseite aus-
l6sen. AulRerdem wird im Vergleich zu den Gbrigen Varianten eine geringere Stromungsarbeit
(Enthalpiedifferenz) erreicht (Abb. 6.16, unten).

Die Verdichtergeometrie mit reduzierter Diffusorbreite (Abb. 6.16, Blau) bildet eine
StoRkante ab einer Kanalbreite von 84 %. Bei einer Kanalbreite zwischen 50 und 95 % ist
eine Reduzierung der Umfangskomponente und eine Erhdhung des Winkels der relativen
Stromungsgeschwindigkeit sichtbar. Dementsprechend ist die Minderumlenkung der Stro-
mung im Bereich 50...95 % Kanalbreite deutlich reduziert (Abb. 6.16, oben).

Durch eine geringere Minderumlenkung steigen die Umfangskomponente der absoluten
Stromungsgeschwindigkeit und hierdurch die Stromungsarbeit. Weiterhin bildet sich in Ge-
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hausenéhe eine tangentialere (az T) Diffusoreinstromung aus. Daraus resultiert ein geringerer
Druckgradient in Gehdusenahe, wodurch die Diffusorstromung stabilisiert und Stromungsab-
I6sungen am Diffusorgehéuse reduziert werden (Abb. 6.16, unten).
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Drehzahl: 145.000 min™!

s Referenz
8 Reduzierte Diffusorbreite
* Reduzierter Eintrittsquerschnitt

Strémungs-
querschnitt T

Schaufelwinkel B, g,

]
1
|
'
'
0,8 L |
[} : ]
= Riick- ]
o strémung H
o ]
© T i '
% 056 Lokale Lokale :
el Lokaler Minderumlenkung f Minderumlenkung 1 :
® Luftdurchsatz 1 :
=04+ !
o :
[} ]
o '
0.2 i
1
Luftdurchsatz 1 :
Laufradnabe !
0 -t '
-50 0 50 100 150 150 200 250 -20 O 20 40 60
C,p INM/s W, in mfs B, in Grad
1 o N1l £
",
08 Py
.‘2 Voll ausgebildel:’b’h
o Zunehmend Riickstrémung
S | Situsor
g 0|6 | einstrémung | Loka\ér
g Arbeitsumsatz |
o Beginnende
.2 04 Stromungs-
«© ablosung
L]
14
0,2]
] B i n— |
100 150 200 250 300 -250 -150 -50 0 50 100 150
c, inm/s C,,inm/s o, in Grad

Abbildung 6.16 -Komponenten der relativen und absoluten Stromungsgeschwindigkeit am Laufradaustritt
fir einen Betriebspunkt an der Pumpgrenze (mv = 0,07 kg/s, uz = 357 m/s)
Abbildung 6.17 (oben) lasst erkennen, dass eine Erhéhung des Verdichtermassenstroms
(mv= 0,09 kg/s) dazu fihrt, dass der Fluiddurchsatz am Geh&use fiir die Referenzgeometrie
(Abb. 6.17, Blau) und die Geometrie mit reduziertem Eintrittsquerschnitt (Abb. 6.17, Rot)
ansteigt. Bei der Variante mit reduzierter Diffusorbreite (Abb. 6.17, Griin) bleibt der Durch-
satz in Gehdusenédhe infolge der StoRRkante unveréndert. Unterhalb von 84 % Kanalbreite
steigt der Durchsatz analog zu den Ubrigen Varianten. Mit einer reduzierten Diffusorbreite
wird in diesem Betriebspunkt ebenfalls eine Reduzierung der Minderumlenkung im Bereich
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zwischen 50 und 90 % Kanalbreite realisiert. Im Gegensatz zu dem Betriebspunkt an der
Pumpgrenze erreichen die Ubrigen Varianten eine geringere Minderumlenkung auf einer Ka-
nalbreite von 90...100 %.
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Abbildung 6.17 -Komponenten der relativen und absoluten Stromungsgeschwindigkeit am Laufradaustritt
fur einen Betriebspunkt zwischen der Pumpgrenze und dem Auslegungspunkt
(mv = 0,09 kg/s, uz = 357 m/s)
Abbildung 6.17 (unten) verdeutlicht anhand der Umfangskomponente der absoluten Stro-
mungsgeschwindigkeit, dass die Variante mit reduzierter Diffusorbreite die hdchste Stro-
mungsarbeit leistet. Die zweithdchste Stromungsarbeit wird mit der Referenzgeometrie
erreicht. Hinsichtlich des absoluten Strémungswinkels am Diffusoreintritt gibt es keinen sig-
nifikanten Unterschied zwischen der Referenzgeometrie und dem reduzierten Eintrittsquer-
schnitt. Die Variante mit reduzierter Diffusorbreite generiert infolge der StoRkante eine
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tangentialere Stromungsrichtung auf Kanalbreiten oberhalb von 75 %. Aus diesem Grund
stellt sich einzig bei dieser Variante eine minimale Ruckstromung an der Geh&useseite ein.

Im Auslegungspunkt des Verdichters erzeugt die geringere Diffusorbreite (Abb. 6.18,
Grin) eine Durchsatzerhohung im unteren Laufradteil. Daraus resultiert, im Vergleich mit der
Referenzgeometrie (Abb. 6.18, Blau), eine grélRere Minderumlenkung an der Schaufelhinter-
kante. Der reduzierte Eintrittsquerschnitt (Abb. 6.18, Rot) fihrt infolge des geringeren Stu-
fendruckaufbaus auf der gesamten Kanalbreite zu einer erhéhten radialen Strdmungskompo-
nente. Hierdurch féllt die Minderumlenkung geringer aus, als bei den ibrigen Varianten.
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Abbildung 6.18 -Komponenten der relativen und absoluten Stromungsgeschwindigkeit am Laufradaustritt
im Auslegungspunk des Verdichters (mv = 0,12 kg/s, uz = 357 m/s)

Die Variante mit geringerer Diffusorbreite (Abb. 6.18, Griin) erreicht ab einer Kanalbreite
von 50 % eine Steigerung der Strémungsarbeit. Die Verringerung des Eintrittsquerschnitts
fuhrt bei Kanalbreiten unterhalb von 80 % zu einer deutlichen Reduzierung der Umfangs-
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komponente der absoluten Stromungsgeschwindigkeit und folglich der Stromungsarbeit. Der
absolute Stromungswinkel am Diffusoreintritt der Referenzgeometrie und der Variante mit
reduziertem Eintrittsquerschnitt sind identisch. Die Verringerte Diffusorbreite fihrt erneut zu
einer flachen Diffusoreinstromung auf Kanalbreiten ber 80 % und einer minimalen Riick-
stromung auf der Geh&useseite (Abb. 6.18, unten).

6.1.7 Komponenten der Strémungsgeschwindigkeit im Diffusor-Pinch

Auf dem Durchmesser des Diffusor-Pinch, dem Eintritt in den parallelwandigen Plattendif-
fusor, tritt an der Pumpgrenze bei allen Varianten eine gehduseseitige Rickstromung auf. Beli
der Geometrievariante mit reduziertem Eintrittsquerschnitt (Abb. 6.19, Rot) stellt sich ab ei-
ner Kanalbreite von 80 % eine negative radiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit
ein. Bei der Referenzgeometrie (Abb. 6.19, Blau) tritt die Rlckstromung ab einer Kanalbreite
von 86 % auf. Die Rickstromung bei der Geometrievariante mit reduzierter Diffusorbreite
(Abb. 6.19, Grin) stellt sich ab einer Kanalbreite von 89 % ein. Anhand des Strdmungswin-
kels lasst sich die verlustarm durchstromte Diffusorbreite mit Winkeln arincs = 90° identifi-
zieren (a¢<90° £ Drehrichtungsumkehr; a< 0° £ Rickstromung). Dieser Bereich betragt
75 % flr den reduzierten Eintrittsquerschnitt, 80 % fur die Referenz und 86 % fir die redu-
zierte Diffusorbreite.
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Abbildung 6.19 -Komponenten der Strémungsgeschwindigkeit im Diffusor-Pinch fur einen Betriebspunkt
an der Pumpgrenze (mv = 0,07 kg/s, uz = 357 m/s)

Abbildung 6.20 l&sst erkennen, dass sich mit der Erhéhung des Verdichtermassenstroms auf

my= 0,09 kg/s bei allen Varianten der Bereich negativer Radialgeschwindigkeiten verklei-

nert. Das grofte Rickstromungsgebiet (Kanalbreite > 93 %) entsteht bei der Reduzierung des

Eintrittsquerschnitts. Die nutzbare Diffusorbreite betrdgt bei dieser Variante und der Refe-

renzgeometrie 86 % der Kanalbreite. Das grolRere Rickstromungsgebiet resultiert aus dem
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starker abfallenden Strdmungswinkel, oberhalb von 86 % Kanalbreite bei der Variante mit

reduziertem Eintrittsquerschnitt.
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Abbildung 6.20 -Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit im Diffusor-Pinch fir einen Betriebspunkt
zwischen der Pumpgrenze und dem Auslegungspunkt (mv = 0,09 kg/s, uz = 357 m/s)

Im Auslegungspunkt (Abb. 6.21) ist bei keiner der Varianten eine gehéduseseitige Ruckstro-
mung vorhanden. Die radiale Komponente der Stromungsgeschwindigkeit ist bei der Variante
mit verringertem Eintrittsquerschnitt, infolge des geringeren Druckaufbaus und damit groie-
ren Volumenstroms, erhoht und entspricht der GroRenordnung der Radialgeschwindigkeit der

Variante mit reduzierter Diffusorbreite.
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Abbildung 6.21 -Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit im Diffusor-Pinch im Auslegungspunk des
Verdichters (v = 0,12 kg/s, uz = 357 m/s)
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Die Grolkenordnung der Umfangskomponenten der Stromungsgeschwindigkeit ist wiederum
bei der Referenz und der Variante mit verringerter Diffusorbreite &hnlich und fir den redu-
zierten Eintrittsquerschnitt fallt diese auf der gesamten Diffusorbreite geringer aus. Daraus
resultiert fir den geringeren Eintrittsquerschnitt der kiirzeste Stromungsweg im Diffusor. Die
Stromungswinkel der tbrigen Varianten sind erneut dhnlich, allerdings zeigt sich bei der Re-
ferenzgeometrie bereits eine beginnende Instabilitat an der Geh&useseite oberhalb von 95 %
Kanalbreite (Abb. 6.21).

6.1.8 Komponenten der Strémungsgeschwindigkeit am Diffusoraustritt

Am Austritt des Diffusors (Abb. 6.22) tritt an der Pumpgrenze keine Riickstromung auf. Die
Stromungsprofile der Radialgeschwindigkeit sind bei der Referenz und der verkleinerten Dif-
fusorbreite weitestgehend kontinuierlich. Bei der Variante mit verringertem Eintrittsquer-
schnitt ist, im Vergleich zum Mittenschnitt, ein erhohter Durchsatz an der Nabe und am
Gehduse sichtbar. Im Hinblick auf das Stromungsprofil der Umfangsgeschwindigkeit stellt
sich mit reduzierter Diffusorbreite die ideale Form ein. Als Konsequenz betragt die nutzbare
Diffusorbreite in diesem Betriebspunkt 100 % der Kanalbreite. Die Ubrigen Varianten errei-
chen ab 92...94 % Kanalbreite Stromungswinkel von az < 90°.
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Abbildung 6.22 -Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit am Diffusoraustritt fir einen Betriebs-
punkt an der Pumpgrenze (mv = 0,07 kg/s, uz = 357 m/s)

Bei einem Verdichtermassenstrom von myv= 0,09 kg/s (Abb. 6.23) bildet sich bei allen Vari-
anten fur die radiale Geschwindigkeitskomponente ein ideales Stromungsprofil aus. Die Er-
hohung des Fluiddurchsatzes findet primar auf der Nabenseite des Diffusors statt. Das hat zur
Folge, dass bei der Referenzgeometrie und der Variante mit reduziertem Eintrittsquerschnitt
die gehduseseitige radiale Strémungskomponente zum Stillstand kommt. Somit werden nur
92 % der Diffusorbreite effektiv genutzt. Bei einer Reduzierung der Diffusorbreite tritt dieser
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Effekt nicht auf und es werden 99 % der Diffusorbreite fur den statischen Druckaufbau ge-
nutzt.
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Abbildung 6.23 -Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit am Diffusoraustritt fiir einen Betriebs-
punkt zwischen der Pumpgrenze und dem Auslegungspunkt (rmv=0,09kg/s,
uz = 357 m/s)

Im Auslegungspunkt des Verdichters (Abb. 6.24) stellen sich bei der Geometrievariante mit

reduziertem Eintrittsquerschnitt der hochste Wert fir die radiale Komponente der Stromungs-

geschwindigkeit und der geringste Stromungswinkel am Austritt des Radialdiffusors ein. Das

deckt sich mit der Erkenntnis, dass diese Variante einen deutlich reduzierten Druckaufbau im

Auslegungspunkt des Verdichters erzielt.
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Abbildung 6.24 -Komponenten der Stromungsgeschwindigkeit am Diffusoraustritt im Auslegungspunk
des Verdichters (v = 0,12 kg/s, uz = 357 m/s)
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Bei der Variante mit verringerter Diffusorbreite resultiert ein ahnlicher Verlauf der Umfangs-
komponente der Stromungsgeschwindigkeit wie bei der Referenzgeometrie. Durch die Re-
duktion des Strdmungsquerschnitts steigt die radiale Komponente der Stromungsgeschwin-
digkeit. Das flhrt zu einem geringeren Stromungswinkel und somit zu einer reduzierten L&n-
ge des Stromungspfads im Diffusor. Zusatzlich sinken hierdurch die meridionale Strdmungs-
geschwindigkeit und somit die verfuigbare kinetische Energie in der Volute. Daraus resultiert
ein etwas geringerer Stufendruckaufbau im Vergleich mit der Referenzgeometrie (Abb. 6.24).
Zusammenfassend lassen sich folgende Erkenntnisse aus den Ergebnissen der CFD-
Simulationen ziehen:
e Die Reduktion des Eintrittsquerschnitts
..hat das groRte Potenzial hinsichtlich einer Erweiterung des stabilen Betriebsbe-
reichs.
...verursacht einen reduzierteren Stufendruckaufbau auf der gesamten Kennlinie.
...wirkt sich negativ auf die Stabilitat der Diffusorstromung aus.
...Tahrt zu einer Verschiebung der Stopfgrenze zu niedrigeren Massenstromen.
e Die Verringerung der Diffusorbreite
..hat nur ein geringes Potenzial in Bezug auf die Erweiterung des stabilen Be-
triebsbereichs.
...stabilisiert die Diffusorstromung im gesamten Kennfeldbereich.
... fuhrt zu einem reduzierten Stufendruckaufbau bei hohen Massenstromen.

.

6.1.9 Betriebsfestigkeit

Vergleichsspannung (v. Mises)
150
100

90

Rpo2in %

Y 4

Abbildung 6.25 -Vergleichsspannungen des VCSC-Laufrads bei einer Umfangsgeschwindigkeit von
uz2 =566 m/s [104]
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AbschlieRend werden FEM-Simulationen des Laufrads bei einer Umfangsgeschwindigkeit
von uz= 566 m/s durchgefuhrt. Die resultierenden Laufradspannungen sind in Abb. 6.25
dargestellt. Die Vergleichsspannung wird der Ubersicht halber mit der 0,2 %-Dehngrenze
normiert. Basierend auf dieser letzten Uberpriifung des Verdichterlaufrads wird bestatigt, dass
die zuléssigen Bauteilspannungen (Tab. 4.2) nicht Gberschritten werden und das Laufrad so-
mit fur die Fertigung freigegeben ist.

6.2 Charakteristisches Betriebsverhalten

Der Prototyp des querschnittsvariablen Radialverdichters ist in Abb. 6.26 abgebildet. Bei der
Umsetzung der variablen KEM wird aus Kostengriinden auf Aktuatoren verzichtet. AufRerdem
muss eine effiziente, dynamische Betriebsstrategie zunachst auf Basis stationdrer Prifstands-
messungen entwickelt werden.

Abbildung 6.26 -VCSC-Prototyp, von oben-links nach unten-rechts: Verdichterlaufrad, Volute, Volute mit
Irisblende am Eintritt, Priifstandsaufbau

Die Variabilitat der KEM erhoht die Anzahl mdglicher Kreuzkombinationen im Vergleich zu
den statischen Einsatzen der Sensitivitatsstudie. Zur Reduzierung des Versuchsumfangs wird
die Variantenanzahl mittels einer statistischen Versuchsplanung auf Basis der Ergebnisse der
Voruntersuchung reduziert. Als detaillierte Pfade werden hierbei die separate Untersuchung
der KEM am Verdichtereintritt und am Verdichteraustritt, sowie die Kombination beider
KEM bei 73 % Eintrittsquerschnitt oder 72 % Diffusorbreite betrachtet.
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Das Ziel der separaten Untersuchung der KEM besteht darin, die Charakteristik der Kenn-
feldbeeinflussung fir jede der beiden MalRinahmen einzeln zu analysieren. Die Kombination
beider KEM fur eine Variation der Diffusorbreite mit einem konstanten 7rim = 0,7 (0,73-A:)
wird basierend auf dem Ergebnis der Sensitivitéatsstudie aus Abschn. 5.5 ausgewahlt. Die Ver-
ringerung des Laufrad-Durchmesserverhéltnisses um 12,5 % ist nach der Messung des High-
Trim Verdichters optimal fir einen dimensionslosen Pumpgrenzabstand SM = 0,25. Bei der
Variation des Laufrad-Durchmesserverhaltnisses wird fur eine konstante Diffusorbreite
(0,73-b2) des Laufrad-Flachenverhaltnis vom Wert der Basisgeometrie des High-Trim Ver-
dichters (£7= 0,47) sukzessive vergroRert. Die gewdhlten Kombinationen der KEM lassen
eine signifikante Verschiebung der Pumpgrenze und eine vergleichsweise geringe Reduktion
des Verdichterwirkungsgrads erwarten. Hierdurch kann das optimale Potenzial der kombinier-
ten KEM mit einer sehr Kkleinen Schrittweite bewertet werden. Die resultierende Versuchs-
matrix ist in Tab. 6.3 dargestellt.

Tabelle 6.3 - Versuchsmatrix fiir die KEM-Kombinationen am Verdichtereintritt und -austritt

bz xem bz 0,93 b2 0,86 b2 0,79 b2 0,72-b2 0,65 b2 0,58 b2 0,44 b2 0,31:b2
Aikey Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI Trim E[ Trim EI Trim EI Trim EI
Az 0,80 0,65 0,80 0,61 0,80 0,56 0,80 0,51 0,80 0,47 0,80 0,42 0,80 0,38 0,80 0,29

0,934; 078070 - - 078060 - - 078050 - - 078 041 0,78 0,31
0814; 073080 - - - - - - 073058 - - - - - - - .
0,73-4; 0,70 0,89 0,70 0,83 0,70 0,77 0,70 0,71 0,70 0,64 0,70 0,58 0,70 0,52 0,70 0,39 0,70 0,28
0,654; 067 1,00 - - - - - - 067072 - - - -

0,57:4; 063 1,14 - - 063098 - - 063 082 - 0,63 0,66

051:4; 060 1,28 - - - - - - 060092 - - - - - -

0454; 058 145 - - 058125 - - 058104 - - 058 0,84 0,58 0,64

0,34-4; 052 1,92 - - - - - - 052138 - -

6.2.1 Betriebsverhalten ohne kennfelderweiternde Mallnahmen
In einem ersten Schritt wird das Referenzkennfeld (Abb. 6.27) des Verdichters mit deaktivier-
ten KEM gemessen. Es bestitigen sich die Annahmen hinsichtlich der Uberschitzung des
maximalen Massenstroms und der Unterschdtzung des maximalen Stufendruckverhaltnisses
durch das numerische Modell, die wéhrend der Auslegung getroffen wurden. Der maximale
Massenstrom bei maximaler Umfangsgeschwindigkeit und 55 % Stufenwirkungsgrad, redu-
ziert sich um 7 % gegenuber der numerischen Kennfeldrechnung. Der geforderten maximale
Massenstrom von mymax= 0,16 kg/s wird dennoch erreicht. Der Stufendruckaufbau im
transsonischen Betriebsbereich liegt um ca. 3 % hoher als vorhergesagt, womit das Zieldruck-
verhaltnis von = 2,5 bei einer Umfangsgeschwindigkeit von uz= 460 m/s erfullt wird.
Zusétzlich werden ein maximales Stufendruckverhéltnis von mv-= 3,2 und ein Spitzenwir-
kungsgrad von 75 % realisiert.

Der Pumpgrenzverlauf entspricht der antizipierten Charakteristik. Im unteren Kennfeldbe-
reich wird bereits ohne Nutzung der KEM eine hohe Kennfeldbreite von FR > 0,64 erreicht.
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Mit dem Erreichen der transsonischen Laufradanstromung sinkt die stabile Kennfeldbreite
rapide bis auf R = 0,14 bei maximaler Umfangsgeschwindigkeit.

3.5

———————— Pumpgrenze
Stopfgrenze
—— Wirkungsgrad
® Max. Wirkungsgrad

2,5

| u,=480 s
A/l FR=0,23

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

2
u, =460 m/s
FR=0,25
u, =420 mis
FR=0,38
15 U, = 370 mis
FR=0,64
U, =310 m/s
FR=10,66
u, =230 m/s
FR=0,71
1 | |
0 0,05 0,1 0,15 0,2

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s
Abbildung 6.27 -Referenzkennfeld VCSC ohne KEM

Zur Illustration der verschiedenen Pumpgrenzbereiche sind in Abb. 6.28 die Verldufe der cha-
rakteristischen Betriebsgrenzen auf Basis des VCSC-Referenzkennfelds ausgewiesen. Ausge-
hend von der theoretischen Pumpgrenze erreicht der Verdichter bei einer Laufradanstromung
im Unterschallbereich den minimalen Massenstrom an der subsonischen Pumpgrenze. Das
Erreichen der theoretischen Pumpgrenze wird in diesem Bereich durch die Ausbildung von
rotierenden Abldsungen, die schlussendlich zu einem vollstandigen Zusammenbruch der Pas-
sagenstromung fuhren, verhindert. Aufgrund der geringen Anstrém-Mach-Zahl kénnte der
Betriebsbereich durch eine minimale Reduzierung des Inzidenzwinkels (saugseitige Schaufel-
anstromung) im Auslegungspunkt vergrofRert werden. Um das zu erreichen, musste der Me-
tallwinkel (Ss) vergrofiert werden. Damit der maximale Massenstrom nicht infolge der Ver-
kleinerung des engsten Stromungsquerschnitts sinkt, misste gleichzeitig die Winkel&dnderung
zur Maschinenachse (46z) reduziert werden. Das wiederum wirde zu einer Reduzierung des
maximalen Stufenwirkungsgrads infolge der Erh6hung des quasi orthogonalen Flachenwachs-
tums im radialen Laufradteil fuhren.
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Bei einer transsonischen Laufradanstromung (Mazreishrc = 0,9) beginnt der zuléssige Inzi-
denzwinkel zunehmend abzufallen, wodurch der Pumpgrenzmassenstrom ansteigt und sich
der Verlauf der transsonischen Pumpgrenze ergibt. In diesem Betriebsbereich wére eine groRRe
Erhoéhung des Inzidenzwinkels im Auslegungspunkt erforderlich, um den stabilen Betriebsbe-
reich zu erweitern. Die beschriebenen Folgen hinsichtlich maximalem Massenstrom und Spit-
zenwirkungsgrad wirden entsprechend groRer ausfallen.

Mit dem Erreichen einer Anstrom-Mach-Zahl von Maz,re;shr¢ = 1,15 hat der zuldssige In-
zidenzwinkel sein Minimum erreicht. In der Folge stabilisiert sich der Verlauf der Pumpgren-
ze in unmittelbarer Nahe zur Linie des maximalen Stufenwirkungsgrads. In diesem
Kennfeldbereich ist nur noch ein sehr schmaler stabiler Betriebsbereich zu verzeichnen.

{ Drehzahlgrenze

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s

Abbildung 6.28 -Charakteristische Betriebsgrenzen VCSC

6.2.2 Betriebsverhalten mit kennfelderweiternden Mallnahmen

Im zweiten Schritt wird untersucht, inwieweit sich die beschriebene Kennfeldcharakteristik
mit einer Querschnittsvariabilitdt am Laufradeintritt und -austritt beeinflussen l&sst. Bedingt
durch die limitierte Tragfahigkeit des Axiallagers der Basis-Rumpfgruppe, kénnen die Kenn-
feldmessungen mit KEM lediglich bis zu einer maximalen Umfangsgeschwindigkeit von
uz= 460 m/s durchgefihrt werden.

84



Entwicklung querschnittsvariabler Radialverdichter

Die Ursache hierflr liegt zum einen in der fur den VCSC-Massenstrombereich etwas zu ge-
ring dimensionierten Turbinenstufe des Basisturboladers, wodurch auf dem Hei3gasprifstand
hohe Turbinendruckverhaltnisse erforderlich sind, um eine ausreichende Wellenleistung zur
Verfligung zu stellen. Zum anderen generiert das Androsseln der Verdichterstufe mit dem
variablen Eintrittsquerschnitt einen Druckabfall am Laufradeintritt. Das fuhrt zu einem tber-
proportionalen ansteigt des Axialschubs in Richtung der Turbinenseite bei hohen Massen-
stromen und in Richtung der Verdichterseite bei kleinen Massenstrémen und reduziertem
Eintrittsquerschnitt. Die Inbetriebnahme-Messungen haben gezeigt, dass die Tragfahigkeit des
Axiallagers bei Umfangsgeschwindigkeiten uz >490 m/s fir eine Reduzierung des Stro-
mungsquerschnitts nicht ausreichend ist.

Aus den gesammelten Kennfeldmessungen wird, analog zu den Voruntersuchungen, ein
Gesamtkennfeld fur die Verdichterstufe mit variabler KEM gebildet. Die hierbei verwendeten
Diffusorbreiten-Eintrittsblenden-Kombinationen sind in Tab. 6.4 griin markiert. Es wird deut-
lich, dass auch der querschnittsvariable Radialverdichter die effizienteste Kennfelderweite-
rung mit einer Kombination aus beiden Malinahmen erreicht. Im Gegensatz zu den High- und
Low-Trim Verdichterstufen ergibt sich in keinem Kennfeldbereich ein Vorteil aus der alleini-
gen Reduzierung des Eintrittsquerschnitts. Weiterhin zeigt sich, dass die Reduzierung der
Diffusorbreite ohne den Einsatz der Eintrittsblende beim querschnittsvariablen Radialverdich-
ter in bestimmten Kennfeldbereichen zu bevorzugen ist. Dieser Zusammenhang wird im fol-
genden Abschnitt genauer beleuchtet.

Tabelle 6.4 - Blenden-Diffusor-Kombinationen zur Erstellung des VCSC-Kennfelds mit aktiver KEM (Griin)

bz keEm b2 0,93 b2 0,86- b2 0,79 bz 0,72-bz 0,65- bz 0,58 b2 0,44-bz 0,31-b2
Arkem Trim EI Trim EI Trim FEI Trim EI Trim EI Trim EI Trim FEI Trim FEI Trim EI
Az 0,80 0,65 0,80 0,61 0,80 0,56 0,80 0,51 0,80 0,47 0,80 0,42 0,80 0,38 0,80 0,29 - -

0,93-4; 0,78 0,70 - - 0,78 0,60 - - 0,78 0,50 - - 0,78 0,41 0,78 0,31 - =
0,81-4: 0,73 0,80 - = = = = - 0,73 0,58 - = = = = = = =
0,73-4: 0,70 0,89 0,70 0,83 0,70 0,77 0,70 0,71 0,70 0,64 0,70 0,58 0,70 0,52 0,70 0,39 0,70 0,28
0,65-4; 0,67 1,00 - = = = = - 067 0,72 - = = = = = = =
0,57-4: 0,63 1,14 - - 063 0,98 - 0,63 0,82 - - 063 066 - = = =
0,51-4; 0,60 1,28 - = = = = - 060 0,92 - = = = = = = =
0,45-4; 0,58 1,45 - - 058 1,25 - 0,58 1,04 - - 0,558 0,84 0,58 0,64 - =
0,34:4: 0,52 1,92 - - - - = - 052 138 - = = = = = = =

Das Betriebskennfeld des querschnittsvariablen Radialverdichters mit aktiver KEM st in
Abb. 6.29 (links) dargestellt. Es zeigt sich, dass mit dem Einsatz der KEM die stabile Kenn-
feldbreite signifikant erweitert wird:

Der querschnittsvariable Radialverdichter mit aktiver KEM erreicht eine stabile, dimensi-
onslose Kennfeldbreite FR=0,76...0,82, das entspricht einer maximalen Kennfelderweite-
rung durch die KEM von 4FR= 0,51 (Abb. 6.30). Bei Umfangsgeschwindigkeiten von
uz=> 420 m/s wird durch den Einsatz der KEM sowohl der Druckaufbau, als auch der isen-
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trope Wirkungsgrad auf der gesamten Kennfeldbreite um bis zu 2 % gesteigert. Fir Umfangs-
geschwindigkeiten von uz< 420 m/s wird an der Pumpgrenze eine Wirkungsgradsteigerung
von ber 4 % und an der Stopfgrenze von maximal 1 % erreicht (Abb. 6.29, rechts).
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Abbildung 6.29 -VCSC-Kennfeld mit aktiver kennfelderweiternder MalRnahme inklusive der dimensionslo-
sen Kennfeldbreiten FR fur jede Linie konstanter Umfangsgeschwindigkeit (links) und
Vergleich mit dem Referenzkennfeld ohne KEM inklusive der dimensionslosen Kennfel-
derweiterung AFR (rechts)
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Abbildung 6.30 -Dimensionslose Kennfeldbreite VCSC mit und ohne KEM
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Daraus ergeben sich folgende Erkenntnisse flr den querschnittsvariablen Radialverdichter:

e Das Potenzial fur eine Kennfelderweiterung mittels variabler Querschnitte am Lauf-
radeintritt und -austritt ist weitgehend unabhé&ngig von dem charakteristischen Be-
triebsverhalten des Basisverdichters.

e Bei subsonischer Schaufelanstromung (Mazrersh < 0,9) lasst sich mit der KEM eine
stabile Kennfeldbreite von FR > 0,8 erreichen.

e Bei transsonischer Schaufelanstromung (Mazre;sh = 0,9) lasst sich mit der KEM eine
stabile Kennfeldbreite von FR> 0,75 darstellen.

e Das Potenzial zur Kennfelderweiterung steigt zusammen mit der Anstrom-Mach-Zahl
auf 4FR> 0,5 an.

e Bei einer konsequenten Auslegung der Verdichterstufe auf den unteren Kennfeldbe-
reich l&sst sich im oberen Kennfeldbereich (Mazre;sh = 0,9) das Betriebsverhalten auf
der gesamten Kennfeldbreite zwischen Pump und Stopfgrenze mit Hilfe der KEM po-
sitiv beeinflussen.

e Im unteren Kennfeldbereich (Mazre;sh < 0,9) kann der Stufenwirkungsgrad an der
Pumpgrenze um mehr als 4 % gesteigert werden.

Wird die Querschnittsvariabilitat getrennt nach MalRnahme am Eintritt oder Austritt des Ver-
dichterlaufrads betrachtet, wird deutlich, dass sich das Wirkprinzip grundlegend unterschei-
det. Abbildung 6.31 zeigt alle gemessenen Kennfelder mit einer reinen Reduzierung des
Eintrittsquerschnitts mittels der variablen Irisblende (links) und der alleinigen Verringerung
der Diffusorbreite durch die variable Diffusorwand (rechts).

Bei der Reduzierung des Eintrittsquerschnitts reduziert sich das Durchmesserverhaltnis,
wahrend das Flachenverhaltnis des Verdichterlaufrads ansteigt. Jede Flachenreduzierung flihrt
zu einer Verringerung des Inzidenzwinkels an der Pumpgrenze und damit zu einer Verschie-
bung der Pumpgrenze zu kleineren Massenstromen (iber den gesamten Betriebsbereich
(uz=230...460 m/s). Gleichzeitig wird durch die Stromungsbeschleunigung vor dem Lauf-
radeintritt zusatzlich statischer Druck abgebaut. Daraus resultiert ein Abfall des Totaldrucks
und damit bei identischem Stufendruckaufbau eine zunehmende Reduzierung des Stufen-
druckverhéltnisses. Weiterhin fallt der Stufenwirkungsgrad infolge des Anstiegs des Total-
druckverlusts zu hohen Massenstromen starker ab. Das hat eine signifikante VVerschiebung der
Stopfgrenze, welche Ublicherweise im Bereich 7= 0,5...0,55 angenommen wird (vgl. Ab-
schn. 2.2) und in der vorliegenden Dissertation bei einem isentropen Verdichterwirkungsgrad
von nisv= 0,55 definiert ist, zu niedrigeren Massenstromen zur Folge (Abb. 6.31, links).

Dem gegenuber stellt sich der kennfelderweiternde Effekt durch die variable Diffusorbrei-
te erst bei Umfangsgeschwindigkeiten zz> 370 m/s ein. Bei dieser Umfangsgeschwindigkeit
liegt die Umfangs-Mach-Zahl bei May>> 0,9, weshalb die absolute Komponente der Stro-
mungsgeschwindigkeit im Diffusoreintritt schon bei kleinen Massenstromen im Uberschallbe-
reich liegt. In diesem Betriebsbereich haben Stromungsinstabilitdten innerhalb des Diffusors
einen grofRen Anteil an dem Zusammenbruch der Verdichterstromung beim Erreichen der
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Pumpgrenze. Die Kennfeldbeeinflussung durch die variable Diffusorbreite teilt sich in drei
Bereiche auf, die anhand von Abb. 6.31 (rechts) im Folgenden erdrtert werden.
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Abbildung 6.31 -Kennfeldbeeinflussung mit einer variablen Irisblende am Laufradeintritt (links) und mit
einer variablen Diffusorbreite am Laufradaustritt (rechts)

Bis zu einer Reduzierung der Diffusorbreite auf bzxem > 0,79-bz ist kein Einfluss auf die

Pump- oder Stopfgrenzlage vorhanden. Allerdings kann mit dieser Breitenreduktion ab einer

Umfangsgeschwindigkeit 2> 420 m/s eine Steigerung des Stufendruckverhaltnisses erzielt

werden indem die Diffusorbreite auf bzxzm = 0,86- b2 reduziert wird.

Diffusorbreiten zwischen 0,72:-bz> bzxem = 0,65-b2 erreichen bei einer Umfangsge-
schwindigkeit von uz= 420 m/s eine deutliche VVerschiebung der Pumpgrenze. Bei hoheren
Umfangsgeschwindigkeiten ist nur eine sehr geringe Kennfelderweiterung zu verzeichnen.
Bei diesen Diffusorbreiten fallt das Stufendruckverhaltnis zusehends mit abnehmender Dreh-
zahl. Weiterhin beginnt eine mit sinkender Diffusorbreite zunehmende Verschiebung der
Stopfgrenze in Richtung geringerer Massenstrome.

Wird die Diffusorbreite weiter reduziert (0,58:b2> bzxem = 0,44-b2) kann das Kennfeld
auch bei maximaler Umfangsgeschwindigkeit (zz= 460 m/s) merklich zu niedrigeren Mas-
senstromen erweitert werden. Gleichzeitig tritt eine deutliche Verringerung des Stufendruck-
aufbaus und des maximalen Massenstroms auf.
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Zusammenfassend lasst sich festhalten, dass die Irisblende im Vergleich mit der variablen
Diffusorbreite die grofiere Kennfeldverschiebung erreicht, aber auch den héheren Verlust an
Stufendruckaufbau und maximalem Massenstrom verursacht. Insgesamt lasst sich mit dieser
Mafnahme eine Erweiterung des gesamten Betriebskennfelds zu niedrigen Massenstromen
realisieren.

Die variable Diffusorbreite als KEM kann erst ab einer Umfangs-Mach-Zahl Ma,z> 0,9
eine merkliche Kennfeldverschiebung erreichen und zusétzlich tritt eine Verbesserung des
Stufendruckaufbaus im restlichen Kennfeld ein. Die Druckverluste bei der Pumpgrenzver-
schiebung im Vergleich zur Irisblende fallen minimal geringer aus.

Um das Zusammenspiel beider MaRnahmen zu veranschaulichen, werden die resultieren-
den Verdichterkennfelder fir ahnliche Laufradflachenverhaltnisse verglichen. In Abb. 6.32
sind fur einen ersten Vergleich die Kennfelder fir zwei KEM Stellungen und die Referenz-
konfiguration ([A4:] b2], [0,73:A4:|0,72-bz] und [0,45-A41]0,44- b2]) dargestellt.

Mit dieser KEM-Kombination kann zum einen der Verlust des Stufendruckverhéltnisses
bei der Pumpgrenzverschiebung gesenkt werden (Abb. 6.32, links), zu anderen wird im unte-
ren Drehzahlbereich eine Wirkungsgradsteigerung an der Pumpgrenze von uber 4 % erzielt
(Abb. 6.32, rechts).
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Abbildung 6.32 -Kennfeldbeeinflussung mit einer Kombination der variablen Irisblende und Diffusorbreite
fur ein ahnliches Laufrad-Flachenverhéaltnis von El = 0,64...0,65
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Wird das Laufrad-Flachenverhéltnis mit den KEM gesenkt, reduziert sich ebenfalls die Kenn-
felderweiterung, wie in Abb. 6.33 (links) zu sehen ist. Hier werden die Kennfelder fiir zwei
KEM mit reduziertem Flachenverhéltnis mit der Referenzkonfiguration verglichen ([A:| b2,
[4:]0,86-b2] und [0,81-A4:]0,72-bz]). Bei der Betrachtung der Wirkungsgraddifferenz zwi-
schen dem Referenzkennfeld und einer auf bzxem= 0,86-b2 reduzierten Diffusorbreite
(Abb. 6.33, rechts) zeigt sich, dass der isentrope Wirkungsgrad im oberen Kennfeldbereich
(uz=420...460 m/s) um 1...2 % gesteigert werden kann. An der Pumpgrenze wird mit der
Kombination eines Eintrittsquerschnitts von Azxzw= 0,81-Az und einer Diffusorbreite von
bzxkem= 0,72+ b2 ebenfalls eine Wirkungsgradsteigerung von 1...2 % erreicht.
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Abbildung 6.33 -Kennfeldbeeinflussung mit einer Kombination der variablen Irisblende und Diffusorbreite
fur ein ahnliches Laufrad-Flachenverhaltnis von El = 0,55...0,58
Zusammenfassend verdeutlichen die Kennfeldmessungen mit KEM, dass die Kombination
beider Querschnittsvariabilitdten nicht nur eine signifikante Kennfelderweiterung realisiert,
sondern auch eine Verbesserung des Betriebsverhaltens (Druckverhéltnis und Wirkungsgrad)
in grofRen Kennfeldbereichen abseits des Auslegungspunkts erreicht. Hierbei hat die variable
Eintrittsblende ihre Starke im Bereich der Pumpgrenzverschiebung im gesamten Kennfeld.
Die variable Diffusorbreite erreicht eine Kennfelderweiterung nur bei hohen Umfangsge-
schwindigkeiten, hat aber insbesondere den Vorteil, dass sie in der Lage ist, das Stufendruck-
verhéltnis im gesamten Kennfeld zu erhthen. In Kombination erreichen die KEM eine
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Verbesserung des Stufenwirkungsgrads an der Pump- und Stopfgrenze, sowie auf der gesam-
ten Kennfeldbreite bei Umfangsgeschwindigkeiten von uz> 420 m/s.

6.3 Dimensionslose Stufenkenngréf3en

Die Ergebnisse aus der Messkampagne des querschnittsvariablen Verdichters zeigen, dass das
Durchmesser- und das Flachenverhaltnis eines Verdichterlaufrads primér fiir das Betriebsver-
halten verantwortlich sind. Die optimale Kombination aus beiden StufenkenngréfRen variiert
im Verdichterkennfeld abhangig von der Lage des betrachteten Betriebspunkts.

Werden die dimensionslosen StufenkenngroRen der optimalen KEM-Stellungen des Ver-
dichters im Betriebsbereich zwischen Pump und Stopfgrenze betrachtet (Abb. 6.34, links),
zeigt sich, dass das optimale Laufrad-Durchmesserverhéltnis (7r7m) in Richtung der Pump-
grenze abfallt. Eine Reduzierung des 7rim ist beim VCSC bereits bei einem Pumpgrenzab-
stand von SM=0,7 vorteilhaft. Im Gegensatz zum Ergebnis der Voruntersuchung gibt es
keinen eindeutigen Trend das Laufrad-Flachenverhaltnis (£7) Richtung Pumpgrenze zu redu-
zieren. Erst bei der maximalen Umfangsgeschwindigkeit (uz= 490 m/s) stellt sich dieser
Zusammenhang zwischen Pumpgrenzabstand und reduziertem Flachenverhéltnis ein.

Werden die Ergebnisse drehzahlgemittelt und das optimale Flachenverhaltnis bei relativen
Anstrom-Mach-Zahlen von Mazre;sn < 1,15 und Mazreisn = 1,15 Separat betrachtet, ergibt
sich der Zusammenhang in Abb. 6.34 (rechts). Hieraus lasst sich eine Regelstrategie flr die
KEM ableiten. Ab einem dimensionslosen Pumpgrenzabstand von SM= 0,6 wird das
Durchmesserverhéltnis kontinuierlich von 7rim= 0,8 auf 7rim= 0,58 reduziert. Hierbei
wird bei Anstrom-Mach-Zahlen unter 1,15 mit der variablen Diffusorbreite das Flachenver-
haltnis konstant auf £7= 0,65 gehalten.
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Abbildung 6.34 -Betriebspunktabhangig verwendete StufenkenngréfRen fur verschiedene Umfangsge-
schwindigkeiten (links) und Ableitung optimaler Durchmesser- (Trim) und Flachenver-
haltnisse (El) (rechts) im Betriebsbereich zwischen Pump- und Stopfgrenze

Wird ein Betriebspunkt mit einer Anstrom-Mach-Zahl Mazre;sn = 1,15 angefahren wird in
dem Betriebsbereich rechts des Auslegungspunkts (SM/ = 0,6...1) die Diffusorbreite, bei kom-
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plett gedffneter Irisblende, auf bz= 0,86 reduziert. Bei einem dimensionslosen Pumpgrenz-
abstand von SM < 0,6 wird der variable Diffusor und gleichzeitig die Irisblende geschlossen.
Hierbei wird das Durchmesserverhaltnis kontinuierlich auf 7rim = 0,58 gesenkt, wahrend das
Flachenverhéltnis bis auf £/= 0,65 angehoben wird.

Mit dieser Regelungsstrategie wird ein dynamischer Betrieb des querschnittsvariablen
Verdichters ermdglicht. Die bisherigen Ergebnisse lassen darauf schlieRen, dass sich mit einer
kontinuierlichen, kennfeldbasierten Regelung das Wirkungsgradpotenzial der vorgestellten
MaRnahmen weiter vergrofiert.
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Abbildung 6.35 -Vergleich der stabilen Kennfeldbreiten von allen experimentell gemessenen Verdichtern
mit und ohne Querschnittsvariabilitdt am Laufradein- und Austritt

Die Kennfelderweiterung, die alle drei untersuchten Verdichterstufen bei einem statischen
Einsatz der Querschnittsvariabilitat nachgewiesen haben, ist in Abb. 6.35 dargestellt. Auf die-
ser Grundlage darf davon ausgegangen werden, dass eine stabile Kennfeldbreite von
FR > 0,8, mit einer Vielzahl unterschiedlicher Verdichterstufen erreicht wird, wenn eine kon-
tinuierlich geregelte, variable Eintrittsblende in Kombination mit einer kontinuierlich geregel-
ten, variablen Diffusorbreite eingesetzt wird.

AbschlieRend werden die experimentell ermittelten Daten der drei Verdichterstufen mit
KEM dafir genutzt das Cordier-Diagramm, fur die in dieser Arbeit betrachtete typische Ver-
dichterbaugroRe kleiner Downsizing-Ottomotoren, zu erweitern. In Abb. 6.36 ist das Cordier-
Diagramm aus Abb. 4.2 [100], um diese Verdichterbaugrofie erweitert, dargestellt.

Es zeigt sich, dass alle drei Verdichter aulRerhalb des empfohlenen Anwendungsbereichs
fur Turboverdichter liegen. Da alle drei den angesetzten, maximalen Wirkungsgrad der Ver-
drangerverdichter Ubertreffen, kann der Bereich der Turboverdichter entsprechend erweitert
werden. Die Linie maximalen Verdichterwirkungsgrads kann auf Grundlage dieser Datenba-
sis ebenfalls korrigiert werden. Es féllt auf, dass diese kleinen Radialverdichter eine neue
Linie fir das optimale Verhaltnis aus Durchmesserzahl & und spezifischer Drehzahl ns defi-
nieren. Die geringe Datenstreuung zwischen den drei Verdichterstufen verdeutlicht, dass bei
der Auslegung kleiner hochdrehender Radialverdichter nicht ohne weiteres auf die Datenbasis
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groler Radialverdichter zurlickgegriffen werden kann. Vielmehr ist es notwendig, bestehende
Korrelationen zu uberpriifen, und fir die Bauart der in hohen Stlickzahlen produzierten klei-
nen Downsizing-Verdichter kontinuierlich zu erweitern.
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Abbildung 6.36 -Erweitertes Cordier-Diagramm fir kleine hochdrehende Turboverdichter
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7 Schlussfolgerungen und Ausblick

7.1 Schlussfolgerungen

Angepasste Ladungswechselstrategien moderner Downsizing-Motoren der ersten und zweiten
Generation stellen neue Anforderung an die Entwicklung kleiner Radialverdichter. Die Forde-
rung nach hohen Kennfeldbreiten und der Maximierung des Verdichterwirkungsgrads im
Teillastbereich erfordern eine Weiterentwicklung konventioneller Auslegungsstrategien. Ins-
besondere durch die Applizierung von aktiven kennfelderweiternden Malinahmen er6ffnen
sich neue Freiheitsgrade bei der Stufenauslegung.

In der vorliegenden Arbeit wurde eine Verdichterstufe mit den Zielen eines groRRen stabi-
len Betriebsbereichs und eines hohen Spitzenwirkungsgrads im Teillastbereich ausgelegt und
experimentell gemessen. Die Auswahl der dimensionslosen Stufenparameter wurde hierbei
bewusst zulasten des stabilen transsonischen Betriebsbereichs getroffen. Durch diese Strategie
konnte ein maximaler isentroper Verdichterwirkungsgrad von 75 % und eine stabile mit dem
Massenstrom an der Stopfgrenze normierte Kennfeldbreite FR= 0,64...0,71 im unteren
Kennfelddrittel erreicht werden. Im Uberwiegenden Teil des transsonischen Verdichterkenn-
felds wurden ebenfalls isentrope Wirkungsgrade zwischen 70...74 % bei einem maximalen
Druckverhéltnis von v+ = 3,2 realisiert, wobei sich die stabile Kennfeldbreite wie erwartet,
auf FR=0,14...0,38 reduzierte.

Fur die Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs wurden eine Irisblende am Verdich-
tereintritt und eine variable Diffusorwand appliziert. Diese Bauform ermdglichte die Realisie-
rung einer groRen Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs ohne EinbuRen beim Spitzen-
wirkungsgrad und beim maximalen Massenstrom. Mithilfe der aktiven kennfelderweiternden
Mafnahme konnte die prognostizierte Erweiterung des stabilen Betriebsbereichs im gesamten
untersuchten Verdichterkennfeld von FR=0,25...0,71 auf FR=0,76...0,82 experimentell
validiert werden. Die Ubertragbarkeit der kennfelderweiternden MaRnahme wurde fiir zwei
kommerzielle Verdichterstufen nachgewiesen. Bei diesen Messungen wurden die stabilen
Kennfeldbreiten beider Verdichterstufen von FR= 0,51...0,70 auf FR = 0,78...0,83 erweitert.

Basierend auf den experimentellen Untersuchungen konnte aufgezeigt werden, dass beide
MaRnahmen alleine bereits das Potenzial fiir eine signifikante Erweiterung des stabilen Be-
triebsbereichs hatten. Mit der Kombination beider Querschnittsvariabilitaten wurde, bei sub-
sonischer Laufradanstromung, eine Steigerung des isentropen Wirkungsgrads an der Pump-
grenze von Uber 4 % gegenuber der Referenz erzielt. Bei transsonischer Laufradanstromung
konnte der isentrope Wirkungsgrad auf der gesamten Kennfeldbreite um bis zu 2 % im Ver-
gleich zur Referenz gesteigert werden.

Anhand von numerischen Stromungssimulationen wurde das stromungsmechanische
Wirkprinzip beider Malinahmen detailliert beschrieben. Es wurde dargelegt, dass die Irisblen-
de an der Pumpgrenze die Fehlanstromung an der Schaufelvorderkante reduzierte, wodurch
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Stromungsabldsungen auf der Saugseite der Laufschaufeln reduziert wurden. Diese Stabilisie-
rung der Laufradanstromung ging zulasten des Stufendruckaufbaus und der Stabilitat der
Diffusorstromung. Der Einfluss der variablen Diffusorbreite auf die Laufradanstromung war
gering. Allerdings konnte in einem groBen Kennfeldbereich die Diffusorstromung stabilisiert
und die Minderumlenkung im Laufradaustritt reduziert werden. Hierdurch wurden der Stu-
fenwirkungsgrad und Druckaufbau bei hohen Umfangs-Mach-Zahlen verbessert.

AbschlieBend wurde mit der untersuchten Geometrievariation eine Betriebsstrategie flr
eine Regelung der aktiven kennfelderweiternden MaRnahmen entwickelt, wobei das Laufrad-
Flachenverhéltnis abhangig von der relativen Anstrom-Mach-Zahl eingestellt wurde. Zusétz-
lich wurde auf Basis der gesammelten Daten eine Erweiterung des Cordier-Diagramms fur
kleine, hochdrehende Turboverdichter erarbeitet. Hierbei konnte der empfohlene Parameter-
bereich der Radialverdichter in Richtung niedriger spezifischer Drehzahlen von 8= 16,4 auf
0= 11,4 erweitert werden. Das entspricht einer Erweiterung des Optimalbereichs fir Radial-
verdichter im Cordier-Diagramm um ca. 8 %. Weiterhin wurde aufgezeigt, dass der Optimal-
bereich der Durchmesserzahl fir diese BaugrofRe um einen Faktor 2...3 geringer ist, als bei
grofRRen Radialverdichtern.

Zusammenfassend konnte in der vorliegenden Arbeit der Nachweis erbracht werden, dass mit
der vorgestellten ganzheitlichen Auslegungsstrategie fur kleine querschnittsvariable Radial-
verdichter heutige Anforderungen an Turboverdichter, fir Downsizing-Motoren der ersten
und zweiten Generation hinsichtlich stabiler Kennfeldbreite und Spitzenwirkungsgrad erftllt
werden konnen, ohne auf ein zweistufiges Aufladeaggregat zurtickgreifen zu mussen. In die-
sem kostengetriebenen Hubraumsegment bis 2 Liter kann mit dem entwickelten Verdichter-
Design eine erhebliche Bauraum- und Kostenreduktion fiir das Aufladesystem realisiert wer-
den.
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7.2 Ausblick

Die Kennfeldmessungen mit aktiven kennfelderweiternden MaRnahmen waren in der vorlie-
genden Arbeit durch das Turbinenschluckvermdgen und die Tragfahigkeit des Axiallagers
begrenzt. Als Folge konnten mit reduziertem Querschnitt keine Betriebspunkte mit einer Um-
fangsgeschwindigkeit uber 460 m/s angefahren werden. Auch wenn der Trend der erzielten
Pumpgrenzverschiebung nicht darauf schlieBen lasst, dass Einschrankungen bei den hdheren
Drehzahlen zu erwarten sind, sollte dieser Bereich mit einer ausreichend dimensionierten
Turbine und einem verstarkten Axiallager validiert werden.

Weiterhin sollte das dynamische Betriebsverhalten des querschnittsvariablen Verdichters
mit einer variablen Turbinengeometrie untersucht werden. Hierbei kann eine kennfeldbasierte
Regelung entsprechend der in Abschn. 6.3 vorgestellten Regelstrategie fiir die KEM appliziert
werden. Auf dieser Basis mussen die Regelstrategien der KEM und der VTG aufeinander
abgestimmt werden. Es empfiehlt sich im ersten Schritt einen Closed-Loop Aufbau mit mog-
lichst geringem Rohrleitungsvolumen zwischen Verdichter und Turbine zu verwenden. Im
zweiten Schritt sollte die Regelstrategie auf einem Motorenprufstand finalisiert werden.

Der Fokus der Kennfeldmessungen sollte auf dynamischen Lastwechseln des ATL liegen.
Hierbei misste zum einen die Trégheit der Luftsédule zwischen Verdichteraustritt und Turbi-
neneintritt analysiert werden. Weiterhin muss die dynamische Axiallagerbelastung quantifi-
ziert und das Axiallager gegebenenfalls an die erhohte Belastung angepasst werden. Am
Motor sollten vor allem Lastwechsel zwischen Voll- und Teillast hinsichtlich des Ansprech-
verhaltens betrachtet werden. Auf Basis dieser Untersuchungen konnen die notwendigen
Stellzeiten definiert und die Aktuatoren entsprechend entwickelt werden. Das Aufschwingen
der Luftsdule, infolge der gegenseitigen Interaktion zwischen den verschiedenen Regelorga-
nen (KEM, VTG, variabler Ventiltrieb und Drosselklappe), muss dabei zwingend vermieden
werden.

AbschlieRend sollte untersucht werden, ob sich die Drosselklappe mit einer vergleichba-
ren Dynamik durch das anteilige SchlieRen der KEM ersetzen lasst. Hierbei steigt die Kom-
plexitat der Betriebsstrategie hinsichtlich einer Begrenzung des Axialschubs und der
Vermeidung von Pumpereignissen. Weiterhin muss die Werkstoffauswahl der Verdichterstufe
hinsichtlich der deutlich erhdhten Betriebstemperaturen, die durch die erzwungene Ruckstro-
mung des verdichteten Fluids auftreten, bewertet und gegebenenfalls angepasst werden.
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Anhang

Al Kennfelder High-Trim Verdichter

Tabelle A1 - Geometrievariation High-Trim Verdichter

Diffusorbreite b2 0,9-b> 0,7b2 0,5b2
Eintrittsflache Trim El Trim EI Trim El Trim El
Az 0,76 0,47 - - - - - -
0,94-A;1 0,74 0,5 0,74 0,45 0,74 0,35 0,74 0,25
0,8A1 0,68 0,58 0,68 0,53 0,68 0,41 0,68 0,29
0,6-A; 0,6 0,78 0,6 0,7 0,6 0,55 0,6 0,39
0,4-Ax 0,5 1,17 0,5 1,05 0,5 0,82 0,5 0,58
3
High-Trim Verdichter
Arken = A
by kem =02
Trim = 0,76
El=047
25
=
i)
I
e
2
£
i
= 2
0]
=
(&)
=
2
0]
s
2
B
2
1,5
u, = 230 m/s
1
0 0,05 0,1 0,15 0,2

Korrigierter Verdichtermassenstrom in kg/s

Abbildung Al - Kennfeld High-Trim Verdichter (Trim = 0,76; El = 0,47)
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Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)
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Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)
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Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Verdichterdruckverhaltnis (total - total)
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A2 Kennfelder Low-Trim Verdichter

Tabelle A2 - Geometrievariation Low-Trim Verdichter

Diffusorbreite b2 0,9-bz> 0,7bz 0,5°bz
Eintrittsflache Trim EI Trim EI Trim ET Trim ET
A 0,66 0,43 - - - - - -
0,94-A1 0,65 0,45 0,65 0,41 0,65 0,32 0,65 0,23
0,8-A; 0,6 0,53 0,6 0,48 0,6 0,37 0,6 0,27
0,6-A1 0,53 0,71 0,53 0,64 0,53 0,5 0,53 0,36
0,4-A; 0,44 1,07 0,44 0,96 0,44 0,75 0,44 0,53
3
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Abbildung A6 - Kennfeld Low-Trim Verdichter (Trim = 0,66; El = 0,43)
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Abbildung A7 - Kennfelder Low-Trim Verdichter (Trim = 0,65; El = 0,23...0,45)
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A3 Kennfelder querschnittsvariabler Radialverdichter

Tabelle A3 - Geometrievariation VCSC

bz xem b2 0,93 52 0,86-b2 0,79-b2 0,72:b2 0,65-b2 0,58 b2 0,44-b2 0,31-b2
Aikem  Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI Trim EI Trim FEI Trim EI Trim EI
Az 0,80 0,65 0,80 0,61 0,80 0,56 0,80 0,51 0,80 0,47 0,80 0,42 0,80 0,38 0,80 0,29 - -
0,93-4; 0,78 0,70 - - 0,78 0,60 - - 0,78 0,50 - - 0,78 0,41 0,78 0,31 - -
0,81-4; 0,73 0,80 - - - - - - 0,73 058 - - - - - - - -
0,73-4; 0,70 0,89 0,70 0,83 0,70 0,77 0,70 0,71 0,70 0,64 0,70 0,58 0,70 0,52 0,70 0,39 0,70 0,28
0,65-4; 0,67 1,00 - - - - - - 067 0,72 - - - - - - - -
0,57-4; 0,63 1,14 - - 063098 - - 063082 - - 063066 - - - -
0,51-4; 0,60 1,28 - - - - - - 060 092 - - - - - - - -
0,45-4; 0,58 1,45 - - 058125 - - 058 1,04 - - 0,58 0,84 0,58 0,64 - -
0,34:4; 0,52 1,92 - - - - - - 052138 - - - - - - - -

Abbildung A1l - Referenzkennfeld VCSC (Trim = 0,80; El = 0,65)
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Abbildung A12 - Kennfelder VCSC (El = 0,28...0,38)
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Abbildung A14 - Kennfelder VCSC (El = 0,5...0,56)
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Abbildung A15 - Kennfelder VCSC (EI = 0,58...0,61)
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Verdichterdruckverhaltnis (total - total)

Abbildung A18 - Kennfelder VCSC (El = 0,8...0,84)
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Abbildung A20 - Kennfelder VCSC (El = 1,04...1,28)
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B1 Gitterdaten VCSC-Laufrad
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System Parameters
Path 0: (0:1:0)

Corrected Throat Area = 509.391
Throat Surface Area = 578.319

Path 1: (0:0)

Corrected Throat Area = 543.492
Throat Surface Area = 617.221

Layer: Span: 0.0000
Layer Parameters (using M vs R*T system)

(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)
B2B Throat Length 0 = 3.54077
Segment 0: 0:(7.05576,2.56056,-13.674) to 1:(7.29324,2.75233,-12.7817) = 1.65622
Segment 1: 1:(7.17955,2.96854,-13.1845) to 0:(7.38713,3.20645,-12.4752) = 1.88288
Crv Throat Length 0 = 3.5391
B2B Throat Length 1 = 4.31831
Segment 0: 0:(6.68674,2.75768,-15.8326) to 0:(7.03225,3.30873,-13.7745) = 4.30761
Crv Throat Length 1 = 4.30761
LE Pitch = 8.26867
TE Pitch (S) = 29.531
Centroid:Z = -6.2225
Centroid:R = 10.9282
Centroid:T = 113.2
Centroid:Mp = 1.58999
Centroid:M = 12.5125
Airfoil Area = 75.5023

Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)

3D Meanline Length = 30.9119
Camber Length = 30.9126

Cord Length (C) = 30.639
Meridional Length (M) = 26.9785
Stagger Angle = -28.3

Solidity (C/S) = 1.03752

Pitch Cord Ratio (S/C) = 0.963837

Layer: Data 00
Layer Parameters (using M vs R*T system)

(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)
B2B Throat Length 0 = 6.79
Segment 0: 0:(9.84011,2.55342,-14.9904) to 1:(10.2854,2.7917,-12.8914) = 3.21457
Segment 1: 1:(10.2183,2.92878,-13.1388) to 0:(10.7669,3.22333,-11.4361) = 3.56717
Crv Throat Length 0 = 6.78174
B2B Throat Length 1 = 7.29187
Segment 0: 0:(9.6588,2.71916,-16.8535) to 0:(10.3192,3.31982,-12.772) = 7.25239
Crv Throat Length 1 = 7.25239
LE Pitch = 12.1077
TE Pitch (S) = 29.531
Centroid:Z = -7.73116
Centroid:R = 12.7422
Centroid:T = 115.0
Centroid:Mp = 0.998108
Centroid:M = 10.5807
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Airfoil Area = 53.4476
Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)
3D Meanline Length = 29.2479
Camber Length = 29.2485
Cord Length (C) = 29.0334
Meridional Length (M) = 23.625
Stagger Angle = -35.5
Solidity (C/S) = 0.98315
Pitch Cord Ratio (S/C) =1.01714

Layer: Data 01
Layer Parameters (using M vs R*T system)

(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)

B2B Throat Length 0 = 9.28654
Segment 0: 0:(12.7363,2.61507,-16.3554) to 1:(13.215,2.81662,-13.0978) = 4.20218
Segment 1: 1:(13.2336,2.88632,-13.0214) to 0:(14.1899,3.18715,-10.2212) = 5.06842

Crv Throat Length 0 = 9.2706

B2B Throat Length 1 = 9.62026
Segment 0: 0:(12.6971,2.68984,-17.2223) to 0:(13.6711,3.27267,-11.54) = 9.55186

Crv Throat Length 1 = 9.55186

LE Pitch = 15.9467

TE Pitch (S) = 29.531

Centroid:Z = -9.3071

Centroid:R = 14.6308

Centroid:T = 117.8

Centroid:Mp = 0.651867

Centroid:M = 8.67049

Airfoil Area = 35.409

Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)

3D Meanline Length = 28.1054

Camber Length = 28.106

Cord Length (C) = 27.9168

Meridional Length (M) = 20.4108

Stagger Angle = -43.0

Solidity (C/S) = 0.945339

Pitch Cord Ratio (S/C) =1.05782

Layer: Data 02
Layer Parameters (using M vs R*T system)

(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)

B2B Throat Length 0 = 11.0849
Segment 0: 0:(15.7522,2.63024,-17.1127) to 1:(16.1276,2.78217,-13.0767) = 4.72134
Segment 1: 1:(16.1633,2.81116,-12.8918) to 0:(17.5355,3.08878,-8.82297) = 6.34009

Crv Throat Length 0 = 11.0614

B2B Throat Length 1 =11.2988
Segment 0: 0:(15.7469,2.65623,-17.4399) to 0:(17.0575,3.15828,-9.86311) = 11.2115

Crv Throat Length 1 = 11.2115

LE Pitch = 19.7858

TE Pitch (S) = 29.531

Centroid:Z = -10.4805

Centroid:R = 16.8192

Centroid:T =119.1

Centroid:Mp = 0.454602

Centroid:M = 7.30678
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Airfoil Area = 15.0788
Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)
3D Meanline Length = 27.3611
Camber Length = 27.3616
Cord Length (C) = 27.152
Meridional Length (M) = 17.4143
Stagger Angle = -50.1
Solidity (C/S) = 0.919441
Pitch Cord Ratio (S/C) = 1.08762

Layer: Shr Offset: LE:0.3000 - TE:0.2000

Layer Parameters (using M vs R*T system)
(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)
B2B Throat Length 0 = 11.5704
Segment 0: 0:(18.8026,2.60941,-17.32) to 1:(18.919,2.71407,-12.903) = 4.83932
Segment 1: 1:(18.9373,2.72864,-12.6889) to 0:(20.211,2.95865,-7.87924) = 6.70747
Crv Throat Length 0 = 11.5468
B2B Throat Length 1 = 11.6634
Segment 0: 0:(18.8012,2.62599,-17.5146) to 0:(19.832,3.01818,-8.76461) = 11.5935
Crv Throat Length 1 = 11.5935
LE Pitch = 23.6248
TE Pitch (S) = 29.534
Centroid:Z = -11.0754
Centroid:R = 19.1607
Centroid:T = 117.4
Centroid:Mp = 0.350361
Centroid:M = 6.61623
Airfoil Area = 10.0437

Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)

3D Meanline Length = 27.2691
Camber Length = 27.2695

Cord Length (C) = 27.0113
Meridional Length (M) = 14.9442
Stagger Angle = -56.4

Solidity (C/S) = 0.914583

Pitch Cord Ratio (S/C) = 1.09339

Layer: Span: 1.0000
Layer Parameters (using M vs R*T system)

(coordinates shown in cylindrical coordinates <r,t,z>, with t in radians)
B2B Throat Length 0 = 11.5639
Segment 0: 0:(19.1012,2.60685,-17.3278) to 1:(19.1894,2.70623,-12.8848) = 4.83409
Segment 1: 1:(19.2069,2.71986,-12.6714) to 0:(20.4922,2.94467,-7.83193) = 6.70582
Crv Throat Length 0 = 11.5399
B2B Throat Length 1 = 11.6365
Segment 0: 0:(19.1007,2.62278,-17.5091) to 0:(20.1126,3.00346,-8.70161) = 11.5666
Crv Throat Length 1 = 11.5666
LE Pitch = 24.0018
TE Pitch (S) = 29.5354
Centroid:Z = -11.2436
Centroid:R = 19.3893
Centroid:T =117.5
Centroid:Mp = 0.336367
Centroid:M = 6.44354



Anhang

Airfoil Area =9.7389
Blade & Layer Parameters (using M vs T-Prime system)
3D Meanline Length = 27.173
Camber Length = 27.1735
Cord Length (C) = 26.9192
Meridional Length (M) = 14.591
Stagger Angle = -57.2
Solidity (C/S) = 0.911422
Pitch Cord Ratio (S/C) = 1.09719
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