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ABSTRACT

The maximum volume of centrifugal/radial compressors is often limited by the available
space and by the material- and manufacturing cost being proportional with size. This favors
the use of internal volutes. Internal volutes have a constant outer radius, slightly larger than
the diffuser exit radius, and the circumferential increase of the cross section is accommo-
dated by a decrease of the inner radius. They allow the design of compact radial compres-
sors and hence are very attractive for compressors where small housing diameters have a
favorable impact on weight and cost.

The main disadvantages of those geometries are the lower static pressure rise and larger
total pressure losses. The deceleration of the flow in the diffuser with increasing radius is
annihilated by the subsequent re-acceleration in the volute because of the decreasing volute
center-line radius.

External volutes, on the contrary, have the volute inner wall at constant (diffuser exit) radius.
They show a higher pressure ratio and efficiency because of the extra diffusion that takes
place in the volute.

This thesis focuses on the improvement of the internal volute performance by taking into ac-
count the interaction between the diffuser and the volute. Three alternative configurations
with enhanced aerodynamic performance are presented.

A first one features a novel, non-axi-symmetric diffuser/internal volute combination. It dem-
onstrates a slightly increased pressure ratio and lower loss over most of the operating range
at all rotational speeds. The circumferential pressure distortion at off-design operation is
slightly larger than in the original configuration with a concentric vaneless diffuser.

The second is an enlarged internal volute with a vaneless concentric diffuser. Compared to
the original internal volute it shows higher pressure ratio an efficiency. The better perform-
ance is due to a decelerated flow downstream of the diffuser.

At least, a parallel-walled Low-Solidity Diffuser (LSD) with an internal volute allows a reduc-
tion of the unsteady load on the impeller and an improved performance, close to the one of a

vaneless concentric diffuser with a large external volute.




Kurzfassung

Die dufleren Abmessungen von Radialverdichtern sind oftmals durch den verfugbaren Bau-
raum, die Material- und Herstellungskosten begrenzt. Hier bietet die Verwendung interner
Sammelspiralen Vorteile. Der AulRenradius einer internen Spirale ist kaum gréRer als der des
Radialdiffusors. Die VergroRerung der Querschnittsflache tber dem Umfang wird durch die
Verringerung des Innenradius erreicht. Dadurch wird eine kleinere BaugréfRe bei gleichzeiti-
gen Kosteneinsparungen und einem geringeren Gesamtgewicht maglich.

Der Nachteil dieser Bauform ist, da® EinbufRen im erreichbaren statischen Druckverhaltnis
und hoéhere Totaldruckverluste akzeptiert werden mussen. Der Grund daflr liegt in einer be-
schleunigten Strémung stromab des Radialdiffusors, die durch den abnehmenden Radius
der Schwerpunkte der Querschnittsflachen verursacht wird.

Bei externen Spiralen hingegen liegt die Innenwand der Spirale auf Hohe des Diffusoraus-
trittsradius. Die Stromung wird zusatzlich verzdégert und Druckverhaltnis und Wirkungsgrad
sind héher als bei der internen Bauform.

Diese Arbeit behandelt drei Varianten von internen Spiralen, die verbesserte aerodynami-
sche Eigenschaften aufweisen. Die Neuerungen wurden an einem Radialverdichter unter-
sucht, der sowohl mit einer externen als auch mit einer internen Spirale ausgerustet werden
kann. Diese beiden Verdichterkonfigurationen dienen als Referenz fur die neuen Untersu-
chungen. Die mit den neuen Varianten erzielten Verbesserungen werden im direkten Ver-
gleich mit der urspriinglichen internen Spirale nachgewiesen.

Bei der ersten neuen Variante kommt ein nicht achsensymmetrischer Radialdiffusor zum
Einsatz. Dadurch wird der Druckaufbau vom Diffusor in die Spirale verlagert. Das Ergebnis
sind geringere Reibungsverluste und ein verbesserter Wirkungsgrad bei einem geringfugig
erhohten Druckverhaltnis. Eine grofiere Ungleichformigkeit in der Umfangsdruckverteilung
am Laufradaustritt muf} dafiir in Kauf genommen werden.

Bei einer zweiten Variante wurde die interne Spirale vergréfiert und der schaufellose, kon-
zentrische Diffusor beibehalten. Dadurch wird eine beschleunigte Strémung stromab des
Diffusors vermieden bzw. verringert. Das Druckverhaltnis und der Wirkungsgrad kénnen da-
durch, auch im Vergleich zur ersten Modifikation, nochmals gesteigert werden.

Die letzte neue Variante mit interner Spirale ist eine Konfiguration, bei der die groRere inter-
ne Spirale in Verbindung mit einem Low-Solidity Diffusor [LSD] untersucht wurde. Druckver-
haltnis und Wirkungsgrad dieser Konfiguration liegen auf dem Niveau eines Verdichters mit
externer Spirale und unbeschaufeltem Diffusor. Im Vergleich zu einem Verdichter mit unbe-
schaufeltem Diffusor werden die dynamischen Lasten auf Laufrad und Lagerung durch den
Low-Solidity Diffusor verringert.
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Nomenklatur

Formelzeichen

Symbol Einheit Bezeichnung

A [m?] Flache
AR [-] Flachenverhaltnis
b [m] Diffusorbreite
c [m/s] Geschwindigkeit
Cq [-] Dissipationskoeffizient
Ct [-] Reibungsbeiwert
Cp [-] Druckbeiwert
d [m] Durchmesser
[-] Verzdgerungsverhaltnis
D [m] Durchmesser
Dy [m] hydraulischer Durchmesser
h [J/kg] spezifische Enthalpie
i [°] Inzidenzwinkel
k [-] Faktor
4 [m] Sehnenlange
m Vertrauensbereich des Mittelwertes
m [kg/s] Massenstrom
M [-] Machzahl
Mu [-] Umfangsmachzahl
n s Drehzahl
p [Pa] Druck
r [m] Radius
R [-] bezogene Kennfeldbreite
Re [-] Reynoldszahl
] Standardabweichung
t [m] Teilung
T [K] Temperatur
U, [m/s] Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades
v [m3/s] Volumenstrom

Z [-] Schaufelzahl




o [°] Strdomungswinkel
B [°] Schaufelwinkel
A [-] Differenz
A [ Mefunsicherheit
n [-] Wirkungsgrad
A [-] Radienverhaltnis
A [-] Swirl-Parameter
u [-] Minderleistungsfaktor
v [mm?3/s] kinematische Viskositat
T [-] Druckverhaltnis
T [-] Kreiszahl
P [kg/m’]  Dichte
c [-] Solidity
T [N/'mm?]  Schubspannung
[-] Lieferzahl
) [-] Verlustbeiwert

Tiefgestellte Indizes

vor Verdichter / Ansaugkammer
Laufradeintritt

Laufradaustritt

MefRebene nach Laufradaustritt (r/r, =1.05)

MefRebene vor Eintritt in die Diffusorbeschaufelung (r/r, =1.26)

Ende der Diffusorbeschaufelung
MeRebene am Diffusoraustritt (abhangig von der Konfiguration)

Ende der Sammelspirale

0 N oo o A W N =~ O

Verdichteraustritt

DS Druckseite

H hydraulisch
i Index

is isentrop

J Zahler

K Ansaugkammer




Kam

Ansaugkammer

m meridionale Richtung
max maximal

min minimal

N NormgréRe

red reduziert

SS Saugseite

stat statisch

t tangentiale Richtung
tot totale GroRe

U Umfangsrichtung

w Wand

0 schaufelparallel
Konstanten

Symbol Einheit

TN = 288.15 K]

PN =101325 [Pq]

R =287.0 [J (kg K)']
C =1004.5 [J (kg K)"]
K =1.4 [

Verdichterdrehzahlen

Bezeichnung

Normtemperatur

Normdruck

spezifische Gaskonstante flr Luft

spez. Warmekapazitat fur Luft bei konst. Druck
Isentropenexponent fir Luft

Reduzierte Drehzahl Umfangsmachzahl Kommentar
N, =10000 [min™] Mu =0.62
N, =12000 [min"] Mu =0.74
o =14000 [min~"] Mu = 0.86 Auslegungsdrehzahl fiir den Verdichter
mit unbeschaufelten Diffusoren
N, =16500 [min™] Mu =1.02
n. =18000 [min™"] Mu=1.11 Auslegungsdrehzahl fiir den Verdichter

mit Low—Solidity Diffusor







1. Einleitung

1. Einleitung

Seit dem ersten kommerziellen Einsatz Anfang des letzten Jahrhunderts, haben sich Ver-
dichter radialer Bauart in einer kaum zu Uberschauenden Vielzahl von Anwendungen eta-
bliert. Im Laufe der Entwicklung haben sich die erreichbaren Verdichtungsverhaltnisse von
1:2.5 auf 1:12 in modernen Hubschraubertriebwerken erhéht und die BaugréfRe reicht von
wenigen Millimetern in Microgasturbinen bis hin zu ca. 2 m Laufraddurchmesser in Getriebe-

kompressoren.

Radialverdichter bieten eine Reihe von Vorteilen, die diese spezielle Bauform des Turbover-
dichters fir Entwickler und Nutzer attraktiv macht. Sie sind im Vergleich zu Axialverdichtern
relativ einfach aufgebaut und damit kostenglinstig herzustellen und zu betreiben. Sie sind
robust im Betrieb und verkraften z.B. instabile Betriebszustdnde besser als Axialverdichter.
Sie erreichen bei kompakter Bauform hohe Druckverhaltnisse und kénnen damit auch dort
effektiv eingesetzt werden, wo die Platzverhaltnisse nur kleine Dimensionen erlauben, wie
z.B. im Motorraum eines Kraftfahrzeuges. Nicht zuletzt bieten vor allem Radialverdichter
niedrigerer Druckverhaltnisse, in Verbindung mit Leitapparaten, ein breites Kennfeld, ohne

daf die Strdomung instabil wird.

Historisch gesehen war der Radialverdichter fur die Entwickler der ersten Turboverdichter die
einfacher zu beherrschende Maschine. Der Grund hierfir lag im einfachen Aufbau und der
stabilisierenden Wirkung, die das Zentrifugalfeld auf die Strémung austibt. Dies flihrte dazu,
dafl mit dem Einsatz der ersten Axialverdichter in Flugtriebwerken der relative Forschungs-
aufwand fur radiale Verdichter gering blieb. Gleichzeitig entzogen sich die nicht minder kom-
plizierten Stromungsverhaltnisse im Radialverdichter oftmals einer einfachen Modellierung.

Voéllig neue Moglichkeiten fiir Entwickler und Forscher bieten seit den 80er Jahren des letz-
ten Jahrhunderts kommerziell verfligbare Programme zur 3D-Stromungssimulation (CFD-
Computational Fluid Dynamics), die mit ebenfalls verbesserter Rechentechnik inzwischen in
der Lage sind, auch instationdre Phanomene detailliert aufzulésen. Neben verbessertem
Verstandnis durch die Visualisierung der Vorgange und durch die lokale und globale Analy-
se, bietet die CFD auch die Moglichkeit, rein virtuell Verdichtergeometrien zu testen und zu
bewerten. Dadurch lassen sich einerseits teure Fehlentwicklungen vermeiden und anderer-
seits gezielt Modifikationen entwickeln, die das Verstadndnis wiederum vertiefen. Eine expe-
rimentelle Uberprifung der auf diesem Wege erlangten, theoretischen Erkenntnisse ist aber

auch weiterhin unumganglich.




Ungeachtet dieser neuen Entwicklungen bei Auslegung und Erforschung von Turbomaschi-
nen im Allgemeinen, sind die Anforderungen, die ein Radialverdichter von Seiten des Nut-
zers erfillen muBy, unverandert. Hier spielen vor allem Kosten jeglicher Art eine Rolle. So ist
z.B. eine kompakte Bauweise nicht zwangslaufig die Folge eines limitierten Bauraumes. Vor
allem bei groReren Verdichtern nehmen die Herstellungs-, Transport- und nicht zuletzt die
Materialkosten Uberproportional mit der BaugréRe zu. Da der Nutzer neben niedrigen Geste-
hungskosten natiirlich auch an niedrigen Betriebskosten interessiert ist, sind die Hersteller
gezwungen, nach Wegen zu suchen, den Energieverbrauch der Maschine niedrig zu halten.
Bei vorgegebenen Dricken und Volumenstromen fuhrt dabei, unabhangig von der Bauweise,
an einem hohen Wirkungsgrad naturlich kein Weg vorbei.

Die auReren Abmessungen des Verdichters werden meist durch seinen Sammelraum vorge-
geben. Dieser dient dazu, das verdichtete Medium aufzufangen und der druckseitigen Rohr-
leitung zuzuflhren. Neben einfachen konzentrischen Sammelrdumen gleichen Querschnit-
tes, haben sich spiralformige Sammelrdume, deren Querschnitt mit dem Umfangswinkel zu-
nimmt, bewahrt. Die Flachenerweiterung resultiert dabei in erster Naherung aus dem Volu-
men, das der Spirale im jeweiligen Abschnitt zuflie®t. Eine weitere Verzégerung der Stro-
mung erfolgt demnach erst im der Spirale folgenden Stutzendiffusor, dem sich dann die ei-
gentliche Druckleitung anschlieft.

Um eine kompakte Bauform zu erreichen, wird der Querschnitt der Sammelspirale so ange-
ordnet, da® der Schwerpunkt der Querschnittsflache unterhalb des Austritts des Radialdiffu-
sors liegt (siehe Abbildung 3-4, Seite 36). Im Extremfall dient das Ansaugrohr des Verdich-
ters gleichzeitig als innere Begrenzung der Spirale. Diese Bauform wird, aufgrund der Lage
der Flachenschwerpunkte, als interne Spirale bezeichnet. Das andere Extrem ist die externe
Spirale, bei der die Innenwand der Spirale auf Hohe des Diffusoraustrittsradius liegt.

Aerodynamisch stellt die externe Spirale die bessere Alternative dar. Zum einen ist ihr Ge-
samtvolumen bei aquivalentem Flachenverlauf groRer, zum anderen nimmt aufgrund des

Drallerhaltes (¢, - r = const.) die Durchtrittsgeschwindigkeit in der Spirale ab. Die Verzdge-

rung der Geschwindigkeit in der Spirale fihrt neben dem Aufbau statischen Druckes zu ge-
ringeren Wandreibungsverlusten.

Bei der internen Spirale dagegen kommt es wegen des Drallerhaltes zu einer Beschleuni-
gung der Durchtrittsgeschwindigkeit, obwohl diese Geschwindigkeitskomponente vorher im
Radialdiffusor verzégert wurde. Gleichzeitig sammelt sich niederenergetisches Fluid, als Fol-
ge des Sekundarwirbels in der Spirale, im Zentrum des Querschnittes. Dadurch wird der ef-
fektive Querschnitt der Spirale zusatzlich versperrt und die Durchtrittsgeschwindigkeit weiter
erhoht. Die Folge sind abnehmender statischer Druck und erhdhte Reibungsverluste. Zusatz-




1. Einleitung

lich besteht aufgrund ihrer starken Krimmung, die Gefahr der Strémungsablésung an der
Spiraleninnenwand.

1.1 Problemstellung und Zielsetzung

Ein hoher Wirkungsgrad muf® auch bei kompakter Bauweise des Verdichters gewahrleistet
sein, um einen minimalen Energieverbrauch des Radialverdichters sicherzustellen und da-
durch die Betriebskosten niedrig zu halten. Dabei entsteht ein Zielkonflikt zwischen mogli-
chen Einsparungen und den Kostennachteilen, die sich aus einer kompakten Bauweise er-
geben. Dieser Konflikt 1aRt sich bei Beibehaltung kompakter Dimensionen, also eines Ver-
dichters mit interner Sammelspirale, nur auflésen oder abmildern, wenn den aerodynami-

schen Nachteilen der internen Bauweise effektiv begegnet werden kann.

Um dieses Ziel zu erreichen, wurde auf Basis vorhandener Geometrien (einer internen und
einer externen Spirale) eine theoretische Optimierung durchgefiihrt (Seume et al. [82]). Die
dafur nétigen CFD-Simulationen nutzten ein vereinfachtes Rechenmodell, das nur aus Ra-
dialdiffusor, Sammelspirale und Stutzendiffusor bestand. Das Ergebnis waren zwei neue
Varianten des Systems Diffusor — interne Spirale (fir die schematische Darstellung, siehe
Abbildung 3-7 auf Seite 39). Der experimentelle Nachweis dieser von der Numerik aufge-
zeigten Verbesserungen ist das Thema dieser Arbeit.

Die erste neue Variante mit unveranderter Geometrie der urspringlichen internen Spirale
erhielt einen asymmetrischen Radialdiffusor. Wie die Simulationen zeigten, konnte auf diese
Weise der statische Druckaufbau in die Spirale verlagert und die Reibungsverluste im Radi-
aldiffusor und in der Spirale verringert werden.

Die zweite neue Variante war der Entwurf eines sogenannten Low-Solidity Diffusors [LSD]
anstelle des unbeschaufelten Diffusors und einer darauf angepalten, vergroRerten internen
Spirale. Bei einem Low-Solidity Diffusor handelt es sich um einen beschaufelten Diffusor
ohne engsten Querschnitt. Dadurch wird der Betriebsbereich des Verdichters nicht einge-
schrankt, da sich zwischen den Schaufeln keine StofR3fronten ausbilden kdnnen. Ziel dieser
Malnahme war es, die Stromung im Diffusor starker zu verzégern und damit schon am Ein-

tritt in die Spirale fur niedrige Geschwindigkeiten und hohen statischen Druck zu sorgen.

Der modulare Aufbau des Versuchsverdichters, mit untereinander austauschbaren Spiralen
und Diffusoren, ermoglichte zusatzlich die Vermessung einer weiteren Diffusor — Spiralen
Kombination aus dem originalen unbeschaufelten, konzentrischen Diffusor und der vergro-




Rerten internen Spirale. Hier war von Interesse, ob ein zusatzlicher Druckriickgewinn in der
Spirale auch bei einer Kombination von konzentrischem Diffusor und geanderter interner

Spirale Verbesserungspotential bietet.

Im Vorfeld der Messungen wurde der Verdichter, neben den Ublichen Mel3stellen zur Erfas-
sung der KennfeldgroRen, im Radialdiffusor mit statischen Wanddruckbohrungen versehen.
Damit konnten, unter Verwendung gemittelter Werte, reprasentative Mittelwerte nicht direkt
melbarer GroRen wie z.B. von Geschwindigkeiten und Totaldriicken am Laufrad- und Diffu-
soraustritt berechnet werden. So wurde Uber die Auswertung direkt gemessener Grofien

hinaus eine bessere Interpretation der Ergebnisse ermdglicht.




2. Literaturtiberblick

2. Literaturiiberblick

Im nachfolgenden Kapitel soll ein Uberblick Giber den Stand der Technik, liber Entwicklungs-
schwerpunkte und auch Uber einige eher unkonventionelle Entwicklungen gegeben werden.
Der Fokus ist dabei nicht nur darauf gerichtet Anknipfungspunkte aufzuzeigen, die im Rah-
men der hier durchgefiihrten Arbeiten von Nutzen sein konnten.

Es wird dabei vor allem auf das verfligbare Schrifttum der letzten Jahre eingegangen, da in
einigen der hier erwahnten Arbeiten bereits ein sehr guter Uberblick Uber den damaligen
Stand gegeben wurde.

Um besser den Uberblick wahren zu kénnen, wurde eine Unterteilung in Abschnitte der fol-
genden Themengebiete vorgenommen:

21 Unbeschaufelte Diffusoren

2.2 Low-Solidity Diffusoren

23 Stromung und Verluste in Sammelspiralen

2.4 Interaktion von Laufrad, Diffusor und Sammelspirale
2.5 Numerische Untersuchungen

Zusatzlich wurde, des besseren Verstandnisses wegen, auf eine strenge chronologische
Reihenfolge verzichtet.

2.1 Unbeschaufelte Diffusoren

Unbeschaufelte Diffusoren kommen vor allem bei Verdichtern mit niedrigen Druckverhaltnis-
sen und breitem Kennfeld zur Anwendung. Die grofle Massenstromvariabilitat erklart sich
dadurch, daR ein Sperren des Diffusors erst auftritt, wenn die Meridiangeschwindigkeit im
Ringraum Uberschall erreicht.

Unter Vorraussetzung einer ausgeglichenen Stromung am Diffusoreintritt, ist die Umwand-
lung der hohen kinetischen Energie am Diffusoreintritt in Druckenergie Folge des Massen-
und des Drallerhaltes. Aufgrund der Kontinuitat wird die Meridiangeschwindigkeit verzdgert,
da die Ringflache des Diffusors Ublicherweise vom Eintritt zum Austritt des Diffusors zu-

nimmt. Die Umfangsgeschwindigkeit im Diffusor unterliegt dem Drallerhalt (c -r=const.)

und nimmt mit zunehmendem Radius ab. Soll ein unbeschaufelter Diffusor den Druckaufbau




eines beschaufelten Diffusors erzielen, mufd das Radienverhaltnis des Diffusors zwangslau-
fig vergroRert werden.

Die fehlende abschirmende Wirkung einer Diffusorbeschaufelung oder von Diffusorkanalen
fuhrt dazu, dal Laufrad und Sammelraum relativ ungestort miteinander interagieren kénnen.
Diese Interaktion bewirkt, abhangig vom Kennfeldpunkt, unerwinschte Auswirkungen auf die
Energieumsetzung im Laufrad, den Druckaufbau stromab des Laufrades und die Strémung
in allen beteiligten Komponenten. So kénnen sich z.B. Ungleichféormigkeiten der Laufradab-
strdbmung bis in den Sammelraum hinein fortsetzen. Inhomogenitat und Instationaritat der
Stréomung bestimmen auch die Energieumwandlung und die Stromungsstabilitat im Diffusor
und sind deshalb Schwerpunkt zahlreicher Untersuchungen.

So wurde von Maksoud et al. [58] die instationare Strémung im schaufellosen Diffusor eines
Radialverdichters (Mu ~ 0.3 ) mit Hitzdrahtsonden vermessen. Dadurch konnten sowohl die
Geschwindigkeiten als auch die turbulenten Reynoldsspannungen ermittelt werden. ,Blade-
Wake“ (ein Gebiet niedrigerer Meridiangeschwindigkeit nahe der Schaufelsaugseite des
Laufrades) und ,Passage-Wake" (in der meridionalen Ebene, gehduseseitig, ein Gebiet nied-
riger Geschwindigkeit) waren deutlich zu unterscheiden. Bei Messungen auf verschiedenen
Radienverhaltnissen zwischen Laufrad- und Diffusoraustritt zeigte sich, dal® sich die ,Blade-
Wake* sehr schnell ausmischte, wahrend die ,Passage-Wake* noch bis zum Diffusoraustritt
erkennbar blieb.

Pinarbasi et al. [1], [3] vermalRen ebenfalls den unbeschaufelten Diffusor eines langsam lau-
fenden Verdichters (Mu < 0.3 ) mit Hitzdrahtsonden. Neben Messungen im Auslegungspunkt
wurden Messungen bei 16% unter und bei 11% uber dem Nominaldurchsatz durchgefuhrt.
Wiederum konnte deutlich zwischen ,Blade-Wake® und ,Passage-Wake® unterschieden wer-
den. Kurz hinter dem Laufrad (r/r, = 1.02) war eine starke Wake-Region der Laufradschau-
feln zu sehen, die sich aufgrund der Sekundarstrémungen sehr schnell ausmischte.

Auch hier erwies sich die ,Passage-Wake" nach Aussage der Autoren als langlebiger. Ob-
wohl groflde turbulente kinetische Energien in der ,Passage-Wake“ Strdomung beobachtet
wurden, mischte sie sich nur langsam aus. Die Autoren vermuten, dal® diese turbulente kine-
tische Energie ihre Ursache eher in niederfrequenten Schwankungsbewegungen der Wake-
Region hatte, als in hohen Reynoldsspannungen.

Ubertragen auf beschaufelte Diffusoren bedeutet dies nach Ansicht der Autoren, daR der
optimale Abstand zwischen Laufrad und Diffusorbeschaufelung vom Durchflu abhangt, da
die Ausmischung (Uber den Umfang) bei hohen Durchflissen mehr Raum in Anspruch
nimmt.
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Kammer [60] untersuchte die Einfliisse auf die Ablésegrenze des Diffusors im ,Groflten Radi-
alverdichter” des Institutes flr Strdomungsmaschinen der Universitat Hannover. Dabei wurden
unter anderem auch Drosselringe direkt nach dem Laufrad und bei einem Radienverhaltnis
von r/r, = 1.5 eingesetzt. Die Messungen wurden mit Hitzdraht- und instationaren, pneumati-
schen Sonden durchgefuhrt. Es wurden drei unterschiedliche Ausloser fur das Einsetzen der
Ablésung unterschieden.

Bei niedrigen Drehzahlen (Mu < 0.85) kam es zu Strédmungsablésungen in der Laufradein-
trittsebene. Dabei trat eine drallbehaftete Rickstrémung am Laufradeintritt auf. Die im Indu-
cer auftretenden Ablésungen hatten einen stochastischen Charakter und setzten sich mit
zunehmender Drosselung bis in den Diffusor hinein fort.

Bei Drehzahlen Gber Mu > 0.85 wurden dynamische Einflisse bestimmend. Diese Vorgange
hatten einen periodischen Charakter, wobei eine hochfrequente Abldsung mit 44,6% und
eine niederfrequente mit ca. 15 % der Umfangsgeschwindigkeit beobachtet wurde.

Die Ausbreitung und die auftretenden Wellenlangen dieser Erscheinungen waren unter-
schiedlich. Durch die Diffusorringe konnte ihre Lage im Kennfeld verschoben und unterdrickt
werden.

Die hochfrequente Ablésung hatte ihre Ursache in der periodisch zusammenbrechenden
Energielibertragung im Laufrad. Dabei zeigte der statische Druck umlaufende Stérungen mit
einer Uberlagerung zeitlicher Anderungen im Durchsatz. Bei der niederfrequenten Ablésung
wurde vermutet, dafl} die Ursache im Diffusor zu suchen war.

Von Saaresti et al. [6] wurden numerische und experimentelle Untersuchungen an einem
schaufellosen Diffusor durchgefiihrt. Der schaufellose Diffusor wurde mit verschiedenen
Pinch-Varianten (Einengung des Diffusorkanals, gemessen an der Laufradaustrittsbreite)
rechnerisch und experimentell untersucht. Daflr konnten die Wande des parallelwandigen
Diffusors gehause-, naben- und beidseitig verstellt werden, um die Diffusorbreite zu verrin-
gern. Es stellte sich heraus, dall die beidseitige Einschniirung bei hohem und niedrigem
Massenstrom bessere Ergebnisse in Druckaufbau und Wirkungsgrad ergab als die Original-
variante. Andere Variationen lieferten wenig bessere oder etwas schlechtere Ergebnisse.

Von Kang et al. [5] wurden Untersuchungen zur Echtzeitbeeinflussung des Stall im schaufel-
losen Diffusor vorgestellt. Der untersuchte Verdichter hatte eine maximale Umfangsmach-
zahl von Mu~1. Dabei wurden am Ein- und Austritt des Diffusors Drucksensoren ange-
bracht, deren Signale digital verarbeitet wurden. Nach Aussage der Autoren erfolgte die
Auswertung so schnell, daly ein Eingriff in die Regelung des Verdichters mit ausreichender
Zeitreserve mdglich war.




Aungier [2] entwickelte Verlustmodelle fir einen Verdichter mit Rickflihrkanal. Bei der Mo-
dellierung wurden der unbeschaufelte Diffusor, der Umlenkkrimmer und der beschauftelte
Rickfihrkanal einzeln betrachtet. Die Verlustkoeffizienten wurden empirisch entwickelt und
an vorhandenen Daten kalibriert. Eingebunden in ein zur Nachrechnung verwendetes Ausle-
gungsprogramm, konnten dadurch gute Ergebnisse erzielt werden.

Japikse et al. [7] unterzogen die herkbmmliche, auf der Vereinfachung der Navier-Stokes-
Gleichungen basierenden Diffusormodellierung (Stanitz [62], Japikse [63]) einer kritischen
Betrachtung. Dies hatte hauptsachlich zwei Grunde:

Zum einen erlaubt es die heutige Rechentechnik, auch komplexe Gleichungssysteme in kur-
zer Zeit zu l6sen. Damit wird es moglich, Vereinfachungen in Rechenmodellen, die auch vor
einigen Jahren noch notwendig waren, fallen zu lassen. Zum anderen wurde bericksichtigt,
dall die Strdémung am Laufradaustritt nicht ausgemischt ist, d.h. mit einer 1D-Modellierung
nicht zu erfassen ist (Dean et al. [61]).

Nach Aussage der Autoren ist es mit den bisherigen Ansatzen grundsatzlich moglich, die
Stromung am Austritt des Diffusors korrekt zu berechnen. Begriindet wird dies damit, daf}
der Mischungsprozell am Diffusoreintritt gegentiber den Wandreibungsverlusten eher gerin-
ge Verluste generiert. Fir die dem Diffusor nachgeschalteten Komponenten ergeben sich
damit immer noch die richtigen Eintrittsgrof3en. Bei einer Riuckrechnung auf das Laufrad al-
lerdings ergeben sich falsche Werte flr den Stromungswinkel, den statischen und den Total-
druck, da die 1D-Betrachtung die Jet-Wake-Stromung nicht wiedergeben kann. Die Ausmi-
schung dieser Stromung am Eintritt des Diffusors fiihrt zu einer (hauptsachlich) reversiblen
Umwandlung von kinetischer in Druckenergie.

Um diesen Nachteil zu beseitigen, wurde das Diffusormodell auf das Zwei-Zonen-Modell des
Laufrades (Japikse [63]) unter Beriicksichtigung der Arbeiten von Dean et al. [61] angepalt.
Die Autoren stellten fest, dald der Einfluf® auf den lokal gemittelten Reibungsbeiwert vor allem
am Anfang enorm ist und mit dem Radienverhaltnis tendenziell abnimmt. Diese Modellierung
kann vor allem fir Diffusoren mit geringem Radienverhaltnis sehr wertvoll sein.
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2.2 Low-Solidity-Diffusoren

Low-Solidity-Diffusoren [LSD] gehen auf ein Patent von Senoo [64] aus dem Jahre 1978 zu-
rick. Die urspriingliche Intention dieser Bauart war es, die positiven Auswirkungen eines
beschaufelten Diffusors auf den Druckriickgewinn und den Wirkungsgrad, mit der Kennfeld-
breite des unbeschaufelten Diffusors zu verbinden. Um dieses Ziel zu erreichen, wird die
Strémung im Diffusor durch eine Beschaufelung geringer Uberdeckung (Low-Solidity) ge-
fuhrt. Durch die geringe Uberdeckung (Solidity) von o <1 entsteht im Schaufelkanal kein

engster Querschnitt, wodurch ein Sperren des Kanals bei Uberschall vermieden wird.

Nach Amineni [12] IaRt sich die Solidity mit
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oder — mathematisch einfacher ausgedruckt — nach Senoo [8] mit

= . Gl. 2-2

definieren (zur Geometriedefinition: Abbildung 3-8 auf Seite 40).

Da es sich um eine vergleichsweise junge Entwicklung handelt, finden sich in der verfugba-
ren Literatur hauptsachlich Untersuchungen, die grundsatzliche Fragen behandeln. Dazu
gehoren neben den Auswirkungen auf das Verdichterkennfeld, Untersuchungen zur Optimie-
rung von Solidity und Schaufelzahl. Aber auch Untersuchungen zur Auslegungsmethodik
und zur Stabilitat der Strémung wurden vorgestellt.

Senoo et al. [8] risteten ein Zentrifugalgeblase (Mu ~ 0.5) mit einem Tandem LS-Diffusor
aus. Die Beschaufelung begann bei einem Radienverhaltnis von r/r, = 1.08 und die Solidity
betrug 6 =0.69 bzw. ¢ =0.35 flr die erste Reihe.

Bei der Auslegung der Diffusorbeschaufelung wurde der GittereinfluRkoeffizient nach Weinig
[65] in Kombination mit einer Funktion fiir den Auftriebsbeiwert des eingesetzten USA35-B
Profils (als Einzelfligel) verwendet. Das so berechnete ebene Gitter wurde dann konform auf
ein ebenes Kreisgitter abgebildet. Die Funktion dieser sog. Konig'schen Abbildung findet
sich z.B. in Albring [67]. Der schaufellose Teil wurde nach gangiger Literatur (Eckert/Schnell
[66]) berechnet, um Verluste und Druckaufbau voraussagen zu kénnen.




Die experimentellen Ergebnisse ergaben eine Zunahme des Druckriickgewinns ohne Einen-
gung des Kennfeldes, wobei mit Tandem-Beschaufelung héhere Driicke erreicht wurden.

In Richtung der Pumpgrenze waren Instabilitdten zu beobachten. Da diese aber auf dem
gleichen Massenstrom wie bei dem Verdichter ohne Diffusorschaufeln lagen, folgerten die
Autoren, dal} die Ursache Laufradstall war.

Harada et al. [9] statteten einen Verdichter (Mu = 0.72) mit gedecktem Laufrad und Rulck-
fuhrkanal mit zwei Varianten von LS-Diffusoren aus. Wie bei Senoo [8] kamen ein Tandem-
gitter und ein einfaches Gitter mit USA35-B Profilierung zur Anwendung. Die Solidity der er-
sten Reihe des Tandemygitters betrug ¢ = 0.3, die der zweiten Reihe ¢ =0.5.
Wirkungsgrade (bis +10%) und Druckaufbau waren deutlich héher als fir die schaufellose
Variante. Nur in Richtung der Schluckgrenze zeigten sich schlechtere Ergebnisse. In diesem
Kennfeldbereich war die Tandem-Variante dem einfachen Gitter tberlegen. Nach Ansicht der
Autoren hatte dies seine Ursache in der Beeinflussung der Grenzschicht auf der Druckseite
der zweiten Schaufelreihe.

Zusatzliche CFD Simulationen zeigten nabenseitige Stromungsablosungen an den Profilen.

Arnone et al. [17] untersuchten numerisch eine transsonische Diffusoreinstrémung. Es zei-
gen sich im Schnitt durch den Diffusor sehr unterschiedliche Strémungszustande, je nach-
dem ob der Schnitt nabenseitig, gehauseseitig oder in der Mitte gelegt wurde. In Wandnahe
waren zum Teil Rickstromungen zu beobachten, wahrend die Stromung in der Mitte ablose-
frei bleibt. Eine instationare Rechnung nahe dem Stall zeigte eine fluktuierende Abldseblase
auf der Saugseite der LS-Schaufeln. Nach Aussage der Autoren konnte dieser Betriebspunkt
nicht bis zur vollstandigen Konvergenz gerechnet werden. Der Grund wurde darin gesehen,
dal® die Blase mit einer Frequenz fluktuierte, die niedriger war, als die Blade-Passing-
Frequency. Diese Ablosung wurde auch als Ausloser fir den Stall gesehen.

Hohlweg et al. [10] fuhrten Versuche mit konventioneller Diffusorbeschaufelung und LS-
Beschaufelung durch. Die LS-Beschaufelung bestand aus unprofilierten, dinnen, geraden
Blechen, die an der Vorderkante abgeschragt wurden. Die Versuche wurden an einem Pro-
zeldverdichter niedriger Umfangsmachzahl und einem Versuchsverdichter hoher Umfangs-
machzahl durchgefuhrt. Die Solidity fur den LS-Diffusor lag bei o = 0.7 . Bemerkenswert ist,
dal} die LS-Beschaufelung auf die gleiche Umlenkung ausgelegt wurde, wie der konventio-
nell ausgefuhrte Diffusor.

Der ProzelRverdichter erreichte mit LS-Beschaufelung im Auslegungspunkt den Wirkungs-
grad des konventionell beschaufelten Diffusors. Allerdings war bei Auslegungsdrehzahl
(Mu = 0.7) die Stabilititsgrenze signifikant kleiner. Da dies auch durch Anderung des Inzi-

denzwinkels nicht zu beeinflussen war, nahmen die Autoren an, dal} die Schaufelzahl zu
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gering war. Abhilfe versprachen sich die Autoren durch die Profilierung der Schaufeln und
die Ermittlung der optimalen Schaufelzahl.

Fir den Versuchsverdichter (Mu > 1) ergab sich ein anderes Bild. Bei dieser Konfiguration
hatte der konventionelle Diffusor im Auslegungspunkt immer einen besseren Wirkungsgrad
als der LS-Diffusor. Dieser wiederum war, verglichen mit einer schaufellosen Konfiguration,
bei fast identischem Betriebsbereich besser.

Auch der Einflul® verschiedener Inzidenzwinkel der Diffusorbeschaufelung machte sich deut-
lich bemerkbar. So wirkte sich eine positive Inzidenz negativ, eine negative Inzidenz positiv
auf das Kennfeld aus. Als optimal erwies sich ein Inzidenzwinkel von i=-4.1°. An dieser
Stelle vermuteten die Autoren, dal eine noch groRere negative Inzidenz vielleicht einen posi-
tiven Effekt auf die Stabilitdtsgrenze haben konnte, wenn Einbuflien im Wirkungsgrad hinge-
nommen werden. Diese Vermutung wurde zum Teil von Cellai [21] und Ferrara [22] bestatigt.

Die Untersuchungen von Hohlweg et al. [10], wurden von Amimeni et al. [12] fortgesetzt. Bei
diesen Untersuchungen wurden zwei Konfigurationen von LS-Diffusoren mit einem schaufel-
losen und einem konventionell beschaufelten Diffusor verglichen. Wobei sich die LS-
Diffusoren nur in der Schaufelzahl, nicht aber in der Solidity (o =0.7) unterschieden. Die
Umfangsmachzahlen lagen bei Werten von Mu > 1.

Erwartungsgemal lagen die LS-Diffusoren zwischen den beiden anderen Diffusorvarianten,
sowohl im Druckaufbau als (meist) auch beim Wirkungsgrad.

Bei hohen Drehzahlen kamen die LS-Varianten der Schluckgrenze des Verdichters mit un-
beschaufeltem Diffusor naher als bei niedrigeren Drehzahlen. Im Vergleich der LS-Diffusoren
zeigte die Variante mit héherer Schaufelzahl leichte Vorteile an der Pumpgrenze. Die Auto-
ren begriinden dies mit der Belastung der Schaufeln und vermuten, dal® sich weitere Ver-
besserungen beim Einsatz profilierter Schaufeln einstellen wirden.

Bemerkenswert ist ein Diagramm, in dem der Betriebsbereich aller Varianten, definiert mit:

Muax — Mein

R=—m™__™m -
m Gl. 2-3

max

Uber der Umfangsmachzahl aufgetragen wurde. Bei dieser Auftragung liefen die beschaufel-
ten Diffusoren (Low-Solidity und konventionell) asymptotisch einer Grenze entgegen, wah-
rend sich fir den unbeschaufelten Diffusor eine Gerade ergab.

Das bedeutet fir unbeschaufelte Diffusoren, dal® die Kennfeldbreite hoher oder niedriger
Drehzahlen einfach mit Hilfe eines linearen Zusammenhanges extrapoliert werden kann.

Auch Engeda [13], [16] stellte einen Vergleich verschiedener LS-Diffusoren mit einem kon-
ventionell beschaufelten und unbeschaufelten Diffusoren an. Die LS-Diffusoren unterschie-
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den sich in Schaufelzahl und Solidity. Die Diffusorschaufeln sind, wie bei Hohlweg et al. [10]
und Amimeni et al. [12], unprofiliert. Die Untersuchungen ergaben zusammengefalit:

- Mit sinkender Solidity nahm die Kennfeldbreite zu.

- Bei niedrigeren Drehzahlen, hatten LS-Diffusoren mit geringerer Umlenkung ein
besseres Uberlastverhalten. Blieb die Solidity gleich, bedeutete dies eine Erho-
hung der Schaufelzahl.

- Eine héhere Schaufelzahl, bei gleichbleibender Solidity, verbesserte das Verhal-
ten nahe der Pumpgrenze.

Mit profilierten Diffusorschaufeln (NACAGY5) stattete Reddy et al. [23] ein Geblase (am Lauf-

radeintritt Ma =0.35) aus. Die Autoren stellten fest, dal} sich die Beschaufelung im Ver-

relativ

gleich zu Engeda [13], [16] gegenilber Fehlanstrémungen relativ unempfindlich verhielt.

Von Haak et al. [11] wurde ein horizontal geteilter Industriekompressor mit Rickfliihrkanal mit
verschiedenen LS-Varianten ausgestattet. Verwendet wurde ein konform abgebildetes
NACAG65 Profil.

Auch hier verschob sich der Druckaufbau zu Dricken, die mit schaufellosem Diffusor erst bei
hoheren Drehzahlen erreicht werden kénnten. Der Wirkungsgrad verbesserte sich im Schnitt
um 5%.

Negativ machte sich eine Verringerung des Betriebsbereiches bemerkbar. Da die Zulas-
sungsbestimmungen der API [American Petroleum Institute] den Arbeitsbereich des Verdich-
ters mit unbeschaufeltem Diffusor, aufgrund des Druckabfalls zur Pumpgrenze hin ebenfalls
einschranken wirden, war diese Verschiebung nach Meinung der Autoren aber hinnehmbar.
Aulerdem wurde beobachtet, dal® Kennfeldbreite und Wirkungsgrad sehr empfindlich auf
kleine Anderungen des Schaufelwinkels reagierten.

Bemerkenswert ist die Beobachtung von Instabilitdten in der Nahe der Pumpgrenze, die al-
lerdings kein Pumpen auslésten. Negative Auswirkungen dieser Erscheinung auf das Lauf-
rad wurden nicht festgestellt. Dieses Phanomen war nach Aussage der Autoren bisher nur
aus Axialverdichteranwendungen bekannt.

Mukkavilli et al. [18] verdffentlichten Untersuchungsergebnisse eines Verdichters mit
Mu = 0.35, der mit verschiedenen LS-Diffusoren ausgeristet wurde. Neben dem Anstellwin-
kel wurde auch die Anzahl der Schaufeln variiert. Auf diese Weise variierten Solidity und An-
stellwinkel. Die Diffusorschaufeln waren NACA-profiliert, mit modifizierter Hinterkante.

Als optimale Solidity wurde o =0.81 angegeben. Diese Solidity lieferte bei allen gewahlten
Anstellwinkeln mit die besten Ergebnisse. Abhangig vom Anstellwinkel waren die LS-
Varianten dem schaufellosen Diffusor in Uberlast bei Druckaufbau und Wirkungsgrad teilwei-
se unterlegen. Links im Kennfeld dagegen waren alle Varianten deutlich besser.
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Nach Aussage der Autoren machte sich bemerkbar, dal Sammelspirale und Diffusor nicht
aufeinander abgestimmt waren. Druckaufbau und Wirkungsgrad blieben hinter den Erwar-
tungen zurtick, was auch den starken Abfall der Kennlinien bei hohen Durchfllissen erklart.

Von Tamaki [14] wurden verschiedene Varianten von LS-Diffusoren mit beschaufelten und
einem unbeschaufelten Diffusor verglichen. Bei dem untersuchten Verdichter handelte es
sich um den Verdichter eines Schiffsturboladers. Die Umfangsmachzahlen erreichten Werte
von bis zu Mu =1.5. Das Diffusorradienverhaltnis hatte den Wert re/r, = 1.75 (mit ry/ro = 1.15
und rs/rp = 1.56).

Der zweite unbeschaufelte Teil war bei einigen Varianten divergent ausgefuhrt, um das glei-
che Diffusionsverhaltnis wie beim ,richtigen* beschaufelten Diffusor zu erreichen. Die Diver-
genz scheint der Performance in keiner Weise geschadet zu haben, der Wirkungsgrad nahm
eher noch zu.

Der Autor schlof® aus seinen Untersuchungen, dal® es mit LS-Diffusoren bei hohen Um-
fangsmachzahlen mdglich ist, Druckverhaltnisse von Uber = >4 zu erreichen. Die Pump-
grenze verschob sich zu geringeren Volumenstromen, wenn die Stopfgrenze auf einen Mas-
senstrom gelegt wurde, bei dem auch ein konventionell beschaufelter Diffusor sperrte.

Eine Abschatzung flir den maximalen Volumenstrom, den der LS-Diffusor verkraften kann,
wich von den MeRwerten um maximal 3% ab. Bei dieser Methode wurde die Profilsehne der
Diffusorbeschaufelung geometrisch verlangert und so mit der Schaufelhinterkante ein virtuel-
ler ,engster Querschnitt“ im schaufellosen Teil des Radialdiffusors berechnet. Ob diese Me-
thode auch sinnvolle Ergebnisse liefert, wenn dieser virtuelle Querschnitt im Sammelraum
liegt, ist nicht bekannt.

Oh [19], [20] untersuchte Verdichter sowohl mit Keilschaufel- als auch mit Low-Solidity-
Diffusoren. Der Verdichter mit LS-Diffusor (Mu =1, USA35-B Profil) wurde experimentell
vermessen und zusatzlich numerisch und mit einer Kennlinienberechnungsmethode nachge-
rechnet. Die Solidity wurde mit o =1.02 angegeben. Damit fiel der Diffusor strenggenommen
nicht unter die Definition eines Low-Solidity-Diffusors.

Aufgrund ihrer Untersuchungen folgerten die Autoren, dal} (auf3er an der Schluckgrenze) der
EinfluR des Durchflusses auf den Austrittswinkel der Diffusorstromung vernachlassigt werden
konnte. Als maximales Verzégerungsverhaltnis im beschaufelten Teil des Diffusors wurde
der Wert D =1.8 angegeben. Es lag damit unter dem Ublicherweise angenommenen Wert
von D = 2.0, entsprach daflir aber dem von Senoo [8] genannten Wert.

Die in der Kennlinienrechnungsmethode verwendeten Gleichungen fir die Profilverluste
wurden mit angegeben. Die enthaltenen Parameter wurden den experimentellen Daten an-
gepaldt.
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Sorokes et al. [15] beschéftigten sich mit den Kraften, die bei Installation eines LS-Diffusors
auf das Laufrad wirken. Die durchgeflihrten Versuche ergaben, dald die Beschaufelung in
Umfangsrichtung eine VergleichmaRigung der Stromungsverhaltnisse am Laufradaustritt
bewirkte. Dies war eine Verbesserung im Vergleich zu unbeschaufelten Diffusoren, bei de-
nen die Umfangsposition des Druckminimums im Diffusor vom Betriebspunkt abhangt (Soro-
kes [37]). Die Belastung des Laufrades wurde um Uber 60% reduziert und die verbleibende
Kraft stellte somit fur das Laufrad kein Problem dar.

Cellai et al. [21] und Ferrara et al. [22] verfolgten das unkonventionelle Ziel, mit Hilfe von LS-
Diffusoren die Stallgrenze zu beeinflussen. Um dies zu erreichen, lenkten die Diffusorschau-
feln die Stromung nicht um. Dazu folgte die Profilsehne der Stromlinie der ungestorten Stro-
mung in etwa dem Verlauf einer logarithmischen Spirale. Dadurch sollte die Beschaufelung
das Laufrad quasi gegen Anregungen aus dem Diffusor abschirmen.

Die Pumpgrenze konnte so, ebenso wie die Stallgrenze, zu kleineren Durchflissen verscho-
ben werden. Die damit einhergehende Verminderung des maximalen Durchflusses war im
Vergleich dazu eher gering. Die Beschaufelung der als Optimum bewerteten Konfiguration
begann nahe dem Laufrad bei einem Radienverhaltnis von ry/r, = 1.04 und endete bei
rs/r, = 1.27.
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2.3 Stromung und Verluste in Sammelspiralen

Gemal der herkémmlichen Auslegungsphilosophie dient die Spirale nur zum Sammeln des
verdichteten Fluides und tragt nicht zum Aufbau statischen Druckes bei. Dementsprechend
ergibt sich die Zunahme der Querschnittsflache Uber dem Umfang automatisch aus der Mas-
senerhaltung. Die radiale Anordnung und die Form der Querschnitte kbnnen bei dieser ver-
einfachten Betrachtung beliebig gewahlt werden, wirken sich aber entscheidend auf die Stro-
mung und das Verlustverhalten aus. Bei der Auslegung kann dem durch entsprechende Mo-
dellierungen Rechnung getragen werden, die z.B. auch den Drall berlcksichtigen.

Die sich in der Spirale ausbildende Strémung &Rt sich gut am Beispiel des hier untersuchten
Verdichters erklaren. Die Querschnitte des Verdichters sind in Richtung des Einlaufes gewik-
kelt (Abbildung 2-1). Wie angedeutet entsteht dadurch nur ein Sekundarwirbel, der den ge-
samten Querschnitt ausflllt (siehe auch Rautenberg [81]). Der Wirbel entsteht als Folge der
aus dem Diffusor austretenden radialen Geschwindigkeitskomponente und wird auf diese
Weise mit Energie versorgt. Im Kern des Wirbels kann sich Fluid niedriger kinetischer Ener-
gie ansammeln. Die damit verbundene Totaldrucksenke im Zentrum des Querschnittes ver-
sperrt dann einen Teil des effektiven Querschnittes und fuhrt zu einer beschleunigten Durch-
stromung in den Randbereichen des Wirbels nahe der Wand.

Totaldrucksenke
Sekundarwirbel

Durchtritts-
geschwindigkeit

N

=N 32N

Abbildung 2-1 Stromung im Spiralenquerschnitt

Die tangentiale, flir den Massentransport verantwortliche Durchstrémung der Spirale, ist eine
Drallstrdomung und wird aus diesem Grund von der radialen Anordnung der Querschnitte be-
einfluRt. Die aus der Uberlagerung der beiden Teilstrdmungen resultierende Stromung hat
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einen hochgradig dreidimensionalen Charakter. Weder die resultierende Stréomung, noch die
entstehenden Verluste kénnen von der gewahlten Form der Spiralenquerschnitte und ihrer
Anordnung getrennt betrachtet werden.

Die optimale Geometrie der Sammelspirale und die Modellierung der Spiralverluste sind
auch deshalb ein Thema, dem in den vergangenen Jahrzehnten eine Vielzahl von Veroffent-
lichungen gewidmet wurde.

Brown et al. [68] untersuchten den Einflul® des Spiralenquerschnittes auf das Betriebsverhal-
ten. Ausgang der Untersuchungen war die Feststellung, dal® bei der von den Autoren ge-
wahlten Auslegungsmethode die Form des Querschnittes theoretisch frei wahlbar war. Daher
wurden finf verschiedene Geometrien von Doppelspiralen mit naherungsweise tropfenférmi-
gen Querschnitten entworfen. Verglichen wurde zusatzlich mit zwei Sammelraumen mit und
ohne davor geschaltetem, beschaufeltem Diffusor.

Die Ergebnisse zeigten vernachlassigbare Unterschiede zwischen den Spiralen. Am Umfang
stellte sich eine vom Betriebspunkt abhangige Druckverteilung ein. Im Vergleich zu den Vari-
anten mit Sammelraum ergaben sich, mit Ausnahme des originalen Sammelraumes, nur
geringe Unterschiede.

Von Japikse [24] wurden die Ergebnisse mehrerer Projekte zusammengefaldt, die es zum
Ziel hatten, Turbolader weiterzuentwickeln bzw. zu untersuchen. Die Ergebnisse wurden
unter Verwendung vorhandener Nachrechnungsmethoden aufbereitet. Flr Verluste und
Druckaufbau in der Sammelspirale werden im Folgenden die verwendeten Gleichungen an-
gegeben.

Die Beiwerte fir Totaldruckverlust und statischen Druckaufbau werden folgendermalen de-
finiert:

© = (p67tot _p7itot) Gl 2-4
O.5-p-cf3 -

und

cp - P = Pe) ol 2.5
0.5-p-c? -

Fir die Summe der beiden Beiwerte gilt bei inkompressibler Strémung:

Cp+m—M—1—c—72—1— 1 Gl. 26
c2 Co ARZ . (1422 -

mit dem Flachenverhaltnis AR =% und dem ,Swirl-Parameter A = Cot .
o}
6

6m
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Der Totaldruckverlust setzt sich zusammen aus StoRverlusten beim Ubergang vom Radial-
diffusor in die Sammelspirale und den ,meridional dump losses®. Die ,meridional dump los-
ses“ geben an, wieviel kinetische Energie im Spiralwirbel dissipiert wird. Da die Ursache des
Spiralwirbels aber die radiale (bzw. meridionale) Geschwindigkeit im Radialdiffusor ist, wird
davon ausgegangen, dall die damit verbundene kinetische Energie fir den statischen
Druckaufbau verlorengeht. Es gilt:

c? 1

Orerid_dump = 2 — m Gl. 2-7

Fur den Stol3verlust wird angenommen:

(Dstors _657

1 2
 (oat )
Co [1_As| L ARJ Gl. 2-8
c? A, 1+ 22

Damit ergibt sich der Gesamtverlust zu:

=0

merid _ dump + mstoﬁfﬁa? Gl 2-9

Die Geschwindigkeiten lassen sich Gber die Beziehungen:

:(ALJ - J [1+22]| und c, :(AlJ berechnen.

7

Abhangig vom Verhaltnis A - AR werden fir die Berechnung des Druckrickgewinns folgende

Fallunterscheidungen getroffen:

)
2
%-AR<1;Cp=- "R Gl. 2-10
T+ A
oder
o)

Sowohl Cp als auch ® wurden Uber dem ,Swirl-Parameter” A aufgetragen. Dabei zeigte
sich, dafl® der Druckriickgewinn mit dieser Methode gut berechnet werden konnte, die Vor-

hersage des Totaldruckverlustes aber versagte.
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Von Weber et al. [25] wurde eine modifizierte Berechnung des Spiralverlustes vorgestellt. Bei
dieser Methode wird auf der Halfte des Sammelraums (halber Umfang) eine Kontrollrech-
nung durchgefuhrt, womit dem EinfluR einer beschleunigten oder verzégerten Stromung in
der Spirale besser Rechnung getragen werden sollte. In den Schluf3folgerungen konstatier-
ten die Autoren, dal} von dieser Methode keine wesentliche Verbesserung bei der Berech-
nung des Spiralverlustes zu erwarten ist.

Eine wertvolle Weiterentwicklung der Berechnung nach Japikse [24] stellt dagegen der Ver-
lustansatz fur den Austrittsdiffusor:

2 2

AhEX“ = KEXit . M: 0.15 .w Gl. 212

2 2
dar. Die Modellierung ist dem Standardmodell fir eine expandierende Rohrstrémung ent-
lehnt, wobei der Faktor K., =0.15 dem Verlustkoeffizienten eines Axialdiffusors mit 10°

Offnungswinkel entspricht.

Von Ayder et al. [26], [27], [34] wurde die Strdbmung in einem Verdichter (Mu=1.2,
rs/r=2.24) mit interner Spirale vermessen.

Bei niedrigen Massenstromen konnte eine ablésende Strdmung an der Innenwand der
Sammelspirale beobachtet werden. Die Umstrémung der Zunge dagegen erwies sich als
betriebspunktabhangig. Bei niedrigen Massenstréomen flo3 dabei niedrigenergetisches Fluid
von der Innenseite der Spirale an der Zunge vorbei wieder mit in die Spirale zurtick.

Die Vermessung der Stromung am Austritt des Diffusors ergab nach Aussage der Autoren,
dafl} die Enthalpieerhéhung durch das Laufrad Uber dem Umfang gleichbleibend war. Un-
gleichférmig, bei Veranderungen aber immer gleichsinnig, verhielten sich demnach der To-
taldruck und der statische Druck. Dies wurde als Zeichen fir eine ungleichférmige Belastung
des Laufrades gewertet, d.h. der Laufradwirkungsgrad variierte mit der Ungleichférmigkeit.
Aus der Analyse der Messungen wurden einige Aussagen Uber Strdomung und Verlustverhal-
ten abgeleitet.

So qilt fir den Sekundarwirbel in der Spirale:

o
[N}
Qo

pmw _ P

e E Gl. 213

mit: r. — Radius vom Wirbelzentrum.

Fir Drallsatz und Druckgradienten von der Aul3en- zur Innenwand der Spirale wird geschrie-
ben:
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r-c, = constant Gl. 2-14
und
c? dp
p—— = — Gl. 2-15
Mo dr

mit: r.c — Krimmungsradius der Spirale.

Der dynamische Druck
_ P2 2
ptot _p _E(Ct +Cswirl) GI 2'16

kann danach weder Gber dem Umfang, noch innerhalb eines Querschnittes der Sammelspi-
rale konstant sein. Die statische Druckverteilung in der Spirale ist vielmehr abhangig vom
Verhaltnis der Zentrifugalkrafte des Sekundarwirbels zu den aus dem Drallsatz herriihrenden
Zentrifugalkraften.

Wie auch bei Weber et al. [25] und Japikse [24] wird die kinetische Energie der Meridiange-

schwindigkeit des Radialdiffusors den Verlusten zugeschlagen:

Apmerid_dump chgm Gl 2-17

Fir die aus der Tangentialgeschwindigkeit in der Spirale resultierenden Verluste wird wie-
derum eine Fallunterscheidung durchgefuhrt. Hierbei gilt:

Ap, = o, %(03 c2) Gl. 2-18
fur —>c, > c,, (verzogerte Strémung) mit o, = 0.5
7t
und
o_ . P 2
AP? = o, E(C‘“ —¢,) Gl. 2-19

R
far R—606, < ¢,, (beschleunigte Strémung) mit ©, =0.2.
7t

Die Wandreibungsverluste in der Spirale werden mit einem &aquivalenten Rohrreibungsan-

satz erfalit.
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2
L p(cg,+cC
AP, =o o | -
of f Dhydn 2 [ 2 ) Gl. 2-20

Die im Austrittsdiffusor anfallenden Verluste konnen mit Hilfe eines StoRverlustansatzes be-

rechnet werden.

APCone = Ocone %(C% - Cg) Gl. 2-21

Die Verlustmodelle wurden von den Autoren anhand der Mel3werte einer kritischen Betrach-
tung unterzogen. So zeigte sich, daf die ,meridional dump losses® bei ungleichférmiger Ein-
stromung in die Spirale (der Meridiankomponente am Diffusoraustritt) hdher waren als bei
gleichférmiger Einstromung. Diese Verlustkomponente wurde daher jenseits des Ausle-
gungspunktes unterschatzt, da eine Mittelung auch die, fiur die hohen Verluste verantwortli-
chen Ubergeschwindigkeiten ,wegmittelte®.

Andererseits wurden die Verluste im Austrittsdiffusor unterschatzt. Dies hatte seinen Grund
im Sekundarwirbel, welcher am Ende der Sammelspirale noch nicht vollstandig dissipiert
war.

Trotzdem ergaben die Messungen, dal® der Verlustkoeffizient des Austrittsdiffusors niedriger
war, als bis dahin angenommen. Daflir wurden zwei Griinde angeflihrt. Zum einen war die
kinetische Energie am Eintritt in den Austrittsdiffusor um den Betrag des nicht dissipierten
Spiralwirbels gréRer, zum zweiten wirkte sich gerade der verbliebene Drall positiv auf die
Grenzschicht im Austrittsdiffusor aus.

In seiner Dissertation gab Ayder [28] einen sehr ausflihrlichen Literaturiiberblick bis zum
damals (1993) neuesten Stand.

In der Arbeit wurden Messungen in einer Pumpe und in einem Radialverdichter mit 1D- und
3D-Rechnungen verglichen. Der Verdichter wurde flr die Messungen mit verschiedenen Spi-
ralengeometrien ausgerustet (elliptisch und rechteckig).

Auch wenn ein 1D-Modell das Verhalten des Gesamtsystems richtig wiedergab, konnten die
Anteile der Einzelverluste nicht richtig zugewiesen werden. Darliber hinaus variierten die
Verlustkoeffizienten abhangig von den untersuchten Konfigurationen. Folglich sollten 1D-
Modelle zur Berechnung der Verlustkomponenten in der Sammelspirale sehr vorsichtig ge-
handhabt werden.

Das verwendete 3D-Euler-Verfahren mit Verlustansatz bendétigte nur die Vorgabe richtiger
Randbedingen am Eintritt und Austritt des Rechengebietes. Die mit diesem Verfahren be-
rechneten Verluste waren tendenziell richtig, aber insgesamt etwas zu niedrig.

Die Experimente zeigten, wie schon in Ayder et al. [26], [27] angenommen, dal die Zentrifu-
galkrafte des Sekundarwirbels im Gleichgewicht mit dem statischen Druck stehen. Der Se-
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kundarwirbel war erzwungen und generierte, aufgrund des Geschwindigkeitsgradienten zum
Wirbelzentrum hin, hohe Verluste. Zusatzlich beeinfluf3te auch die mit dem Drallerhalt in Be-
ziehung stehende DurchfluRgeschwindigkeit die Druckverteilung im Spiralenquerschnitt.

Von Ayder et al. [30] wurde eine neue 1D-Methode zur Berechnung der Verluste und der
Druckverteilung am Umfang der Sammelspirale vorgestellt. Dazu wird die Sammelspirale
Uber dem Umfang in Segmente aufgeteilt. Fir jedes der Segmente werden die Strémungs-
gréBen solange iterativ modifiziert, bis die Erhaltungsgleichungen erfillt sind. Durch einen
Verlustansatz fur schaufellose Diffusoren kann auch die Verteilung des statischen Druckes
am Laufradaustritt berechnet werden.

Testrechnungen zeigten, dal} sich bei hohen Massenstromen die Verluste in der Sammelspi-
rale verdoppeln. Dies wird von den Autoren als Bestatigung gewertet, dal} die Energie des
Sekundarwirbels fir den Druckriickgewinn verloren ist. Auch wenn Abldsung in der Spirale
naturgemaf nicht erfal’t werden kann, wird der Methode eine gute Eignung zum Entwurf von
Sammelspiralen bescheinigt.

Vergleiche zwischen Messungen und 3D-Euler-Rechnungen wurden von Hagelstein et al.
[31] vorgestellt. Durchgefiihrt wurden die Untersuchungen am ,Grof3en Radialverdichter” des
Institutes fir Turbomaschinen und Fluiddynamik. Der Verdichter war mit einer externen
Sammelspirale ausgerUstet.

Die Messungen wurden mit Flnfloch-Zylindersonden in insgesamt sieben, iber den Umfang
verteilten, Querschnitten der Spirale fur drei Massenstrome (high, medium, low) durchge-
fuhrt. In der Simulation konnten Reibungseffekte durch die Beriicksichtigung von Wandrei-
bung und durch kinstliche Dissipation berechnet werden. Der Vergleich ergab eine gute
Ubereinstimmung von Messung und Rechnung, wobei in der Rechnung die Reibung unter-
schatzt wurde (siehe auch: Ayder [28]).

Von Reunanen et al. [32] wurden zwei Spiralgeometrien numerisch und experimentell unter-
sucht. Dabei handelte es sich um eine halbkreisférmige und eine vollstdndig runde Quer-
schnittsform. Die Auslegung erfolgte auf konstanten statischen Druck Uber dem Umfang. Der
Flachenverlauf beider Varianten war identisch, wobei aus konstruktiven Griinden das Diffu-
sorradienverhaltnis fur die runde Variante um 6.8% vergroRert werden mufite.

Obwohl bei der halbrunden Variante durch eine Ecke (am Ansatz des Halbkreises) ein zwei-
ter kleiner Sekundarwirbel entstand, wies diese Variante die geringeren Verluste auf. Den
Grund dafur sehen die Autoren in einer nicht optimalen Zungengestaltung. Die Autoren du-
Rerten die Uberzeugung, daR die Querschnittsform gegeniiber der Zungengestaltung und
dem Flachenverlauf eine untergeordnete Rolle spielte, da die tangentiale Geschwindigkeit
am Diffusoraustritt groRer als die radiale Geschwindigkeitskomponente war.
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Die CFD-Rechnungen erfolgten quasi-stationar und zeitaufgelost. Damit war ein Querver-
gleich verschiedener Berechnungsmethoden maoglich. Wahrend bei den globalen Kennfeld-
grolken kein Unterschied festgestellt werden konnte, wurde bei der zeitaufgeldésten Rech-

nung eine Abhangigkeit des Druckes im Schaufelkanal vom Umfangswinkel beobachtet.

In seiner Dissertation wurde von Reunanen [69] neben den zwei Varianten in Reunanen et
al. [32] zusatzlich eine modifizierte Variante der Sammelspirale mit rundem Querschnitt un-
tersucht. Die Modifikation beschrankte sich auf eine Abrundung der Spiralenzunge. Dadurch
konnte der Wirkungsgrad des Verdichters bei hohen und niedrigen Durchflissen um zwei

Prozentpunkte gesteigert werden.
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24 Interaktion von Laufrad, Diffusor und Sammelspirale

Abhangig vom Betriebspunkt des Verdichters beeinflussen sich die Einzelkomponenten mehr
oder minder stark gegenseitig. Diese Interaktion kann sowohl positive als auch negative Fol-
gen haben. Die in diesem Abschnitt aufgefiihrten Arbeiten berticksichtigen die Veranderun-
gen der Stréomung, der Druckverteilungen, des Arbeitsumsatzes etc., die alle ihre Ursache in
der Wahl der jeweiligen Einzelkomponenten bzw. ihrer Kombination haben.

Mishina et al. [59] testeten an einem vierstufigen Radialverdichter unterschiedliche Laufra-
der, Diffusoren und Spiralen bzw. einen Sammelraum. Untersucht wurden interne und exter-
ne, rechteckige und runde Spiralenquerschnitte. Die Auslegung erfolgte fur eine der externen
Spiralen auf Drallerhalt, wahrend die anderen mit dem Ziel geringer Wandreibung und Mi-
schungsverluste entworfen wurden. Die Querschnittsflache der erstgenannten Auslegung
wies den Verlauf mit den kleinsten Querschnittsflachen auf. Die untersuchten internen Spira-
len waren (untereinander) im Flachenverlauf gleich, wichen aber bei den Schwerpunktradien
der Querschnittsflachen voneinander ab.

Zwischen den Einzelkomponenten wurden Druckmefstellen angebracht. Bei den Messun-
gen wurde beobachtet, daR sich die von der Sammelspirale ausgehende Umfangsdrucksto-
rung, im Falle eines unbeschaufelten Diffusors, stromauf bis zum Laufrad fortsetzte. Fir den
beschaufelten Diffusor schien der optimale Wirkungsgrad stark vom Verzégerungsverhaltnis

abzuhéngen (c, /c, = 0.45 - 0.5), weniger von der Anzahl der Diffusorschaufeln.

Die geringsten Spiralverluste zeigten eine runde, externe Konfiguration, dicht gefolgt von
einer externen Konfiguration mit quadratischer Querschnittsflache. Die auf den Drallerhalt
ausgelegte Sammelspirale lag etwa auf dem Niveau der schlechteren externen Spiralen mit
rechteckigem Querschnitt. Am schlechtesten schnitten die internen Spiralen und der Sam-
melraum ab, wobei die Verluste der internen Konfigurationen mit sinkendem Schwerpunkts-

radius zunahmen.

Whitfield et al. [84] untersuchten alternative Auslegungsansatze am Beispiel eines Turbola-
derverdichters. Zu diesem Zwecke wurden neben dem Originalsystem Diffusor — Spirale mit
konzentrischem schaufellosem Diffusor (r/r, =1.625) und externer Spirale zwei weitere
Varianten untersucht. Anders als beim Original konnte bei den neuen Varianten im Zungen-
bereich kein Fluid rezirkulieren.

Bei der ersten Alternativvariante sollte der Druckaufbau erst im Stutzendiffusor und unter
keinen Umstanden in der Spirale stattfinden. Sie war ebenfalls mit einem konzentrischen

Diffusor (r/r, =1.4) ausgerustet. Die Flachenschwerpunkte der Spiralenquerschnitte lagen

noch unterhalb des Diffusoraustritts der Originalvariante. Die Querschnittsflachen waren et-
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was kleiner als die des Originals. Auf diese Weise wurde ein Druckaufbau im Diffusor und in
der Spirale weitestgehend vermieden. Diese Variante zeigte im Vergleich zum Original einen
signifikant geringeren Druckaufbau und bei gleicher Pumpgrenze, einen deutlich geringeren
Durchsatz an der Schluckgrenze. Auch wenn das Wirkungsgradoptimum unverandert blieb,
war ein starkerer Abfall in Richtung der Kennfeldgrenzen zu verzeichnen. Diese Variante
hatte, verglichen mit den anderen Varianten, die starksten Umfangsdruckstérungen im Radi-
aldiffusor.

Bei der zweiten Alternativvariante sollte der Druckaufbau mit in die Spirale verlagert werden
und mit dem Umfangswinkel bis zum Stutzendiffusor stetig zunehmen. Aus diesem Grund
wurde der Radialdiffusor asymmetrisch gestaltet, wobei der Austrittsradius von der Zunge bis
zum Stutzen linear anstieg (siehe Abbildung 3-6, Seite 38). Die Schwerpunktradien der Spi-
ralenquerschnitte nahmen fast parallel dazu mit dem Umfangswinkel ebenfalls zu. Die Quer-
schnittsflachen waren, dem verfolgten Ziel entsprechend, etwas grof3er als beim Original. Bei
dieser Variante zeigten sich in der Kennfeldbreite nur an der Pumpgrenze leichte EinbulRen
und die geringsten Umfangsdruckstérungen aller untersuchten Varianten.

Von Sideris et al. [33] wurde die instationdre Simulation eines Radialverdichterlaufrades
durchgefiihrt. Verwendet wurde dazu ein auf den Euler Gleichungen basierendes Finite Vo-
lumen Verfahren. Um die Rickwirkung der Sammelspirale zu simulieren, wurde auf dem
Austrittsrand ein dhnlicher statischer Druckverlauf vorgegeben.

Auf diese Storung reagierte das Laufrad wahrend einer Umdrehung mit einer ungleichférmi-
gen Austrittsgeschwindigkeit. Dabei anderte sich entweder die Relativgeschwindigkeit (und
damit der Slip-Faktor) oder der Abstromwinkel. Die Instationaritat der Strémung hing von der
Frequenz ab, mit der die Storung aufgepragt wurde. Als Ergebnis stellte sich eine erzwunge-
ne Schwingung ein, bei der sich die Stérung mit der hin- und herlaufenden Oszillation im
Schaufelkanal tberlagerte.

Fatsis [35] (1995) gibt in seiner Dissertation Uber instationdre Strémungen und Krafte in ra-
dialen Laufradern einen sehr ausfihrlichen Literaturiberblick. Da sich die Krafte auf das
Laufzeug bei Pumpen im Allgemeinen kritischer auswirken, bezog sich ein GroRteil der er-
wahnten Literatur auf Pumpenanwendungen. Numerisch dominierten inkompressible, rei-
bungsfreie Berechnungen der Laufradstrémung.

Aus der Zusammenfassung des Literaturtiberblickes an dieser Stelle einige Feststellungen:

- Instationare 2D-Berechnungen ergeben, dal} die Relativstrémung am Laufradaus-
tritt Gber dem Umfang nicht konstant ist, was bei 1D-Berechnungen aber zwangs-
laufig der Fall ist.

- Potentialtheoretische 2D-Modelle liefern nur qualitativ vergleichbare Ergebnisse
und sind fur transsonische Berechnungen nicht anwendbar.
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- Werden instationare 2D-Modelle angewandt, bleiben 3D-Effekte, ebenso wie die
Wechselwirkung zwischen den Stromflachen, unbericksichtigt.

- Stationare und quasistationdre Modelle kénnen die instationdre Antwort des Lauf-
rades auf die Umfangsdruckstorung nicht vorhersagen.

- 3D-Euler-Codes sind nur dann fur die Berechnung der Laufradstromung geeignet,
wenn Stromungsablésung und Reibungseffekie keine entscheidende Rolle spie-
len.

- Das ungleichférmige Stromungsfeld Uber den Umfang erstreckt sich bis vor die
Laufradeintrittskante und beeinfluf3t dort die Verteilung des Anstromwinkels.

- Die radialen Krafte auf das Rad werden nie null, weshalb bei einer korrekten
Rechnung immer das gesamte System, vom Laufrad bis ans Ende der Spirale, be-
rechnet werden mufte.

- Wenn sich die reduzierte Frequenz des Laufrades in der Nahe von eins befindet,
kann es zu einer Resonanz im Schaufelkanal kommen. Dann wird die Amplitude
des Relativstromungswinkels maximal.

In der Arbeit wurden die instationare Stromung und die Krafte mit einem 3D-Euler-Verfahren
berechnet. Die Simulationen wurden flr sub- und transsonische Strdomungen bei verschiede-
nen Strouhalzahlen durchgefihrt. Wie sich zeigte, beeinflult die Druckstérung stromab des
Laufrades den Inzidenzwinkel der Anstrdmung. Der Grad der Instationaritat war von der An-
regung durch die Umfangsdruckstdérung abhangig. Abhangig vom trans- oder subsonischen
Charakter der Stromung anderten sich auch die Strouhalzahlen, bei denen Resonanz im
Laufrad auftrat (subsonisch: Str ~ 0.5 ; transsonisch: Str ~ 0.5 und Str ~1.0).

Dabei stimmten bei niedrigen Strouhalzahlen numerische und experimentelle Ergebnisse gut
Uberein. Traten starke Gradienten des statischen Druckes am Laufradaustritt auf, kam es zu
Variationen der Strémungsgréfien stromab des Laufrades, die bei kleineren Gradienten noch
vernachlassigbar waren.

Bei hohen Strouhalzahlen lieferten quasistationdre Simulationen falsche Ergebnisse. Dann
waren neben den relativen und absoluten Stromungswinkel auch die Meridian- und Um-
fangsgeschwindigkeit veranderlich (variierender Slip-Factor).

Bei der Auswertung der auf Welle und Schaufeln wirkenden Krafte ergab sich eine eindeuti-
ge Abhangigkeit von der Laufradgeometrie. Bei radial endenden Radern traten kleinere Kraf-
te auf als bei ruckwartsgekrimmten Radern. Eine Integration des statischen Druckes am
Laufradaustritt lieferte nur fur rickwartsgekrimmte R&der vernunftige Ergebnisse. Wegen
des radialen Gleichgewichtes und der damit verbundenen entgegengesetzt wirkenden Kraf-
te, ergab die einfache Integration der Druckkrafte dagegen fir radial endende Rader falsche
Werte.
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Von Hagelstein et al. [36] wurden verschiedene Verdichterkonfigurationen mit Sammelspirale
und Sammelraum (teilweise mit Drosselring im Diffusor), aber auch beschaufelte und unbe-
schaufelte Diffusoren experimentell untersucht. Hier konnten die flir Sammelraum und Spira-
le typischen Umfangsdruckstorungen beobachtet werden.

Sorokes et al. [37] fuhrten CFD-Simulationen und experimentelle Untersuchungen an einem
Verdichter mit schaufellosem Diffusor durch. Auch hier stellten die Autoren fest, dalR die Spi-
rale eine Druckungleichférmigkeit ber dem Umfang erzeugte. Die Druckspitze an der Zunge
verschob sich demnach abhangig vom Betriebspunkt. An der Pumpgrenze befand sich der
.Peak” weit vor der Zunge, im Auslegungspunkt etwas davor und an der Schluckgrenze hin-
ter der Zunge am Anfang der Spirale.

Den numerischen Ergebnissen zufolge wurde jeder Laufradkanal von den Druckstérungen
beeinfluf3t. Die Autoren hielten deshalb Fluktationen im Laufradkanal wahrend einer Umdre-
hung und sich Uber dem Umfang veranderliche Abstrémungen flr wahrscheinlich.

Zur Minderung der dynamischen Last schlugen die Autoren u. a. LS-Diffusoren, Modifikatio-
nen der Zungengeometrie, veranderliche Querschnittsflichen am Anfang der Sammelspirale,
veranderliche Diffusorgeometrien und ,Pseudo“-Zungen vor.

Filipenco et al. [38] fuhrten Modellversuche an einem beschaufelten Radialdiffusor durch. Die
Versuchsanlage besald kein Laufrad, sondern einen Vordrallerzeuger, Grenzschichtabsau-
gung etc., um eine maoglichst groRe Anzahl von Eintrittsbedingungen zu untersuchen.

Die Ergebnisse zeigten, dalk der Diffusorstall nur vom gemittelten Eintrittswinkel in den Diffu-
sor abhangig war. Demnach fiel der Diffusor in den Stall, wenn ein bestimmter Wert des ge-
mittelten Strémungswinkels unterschritten wurde. Der Grenzwert war dabei (fast) unabhan-
gig von der Ungleichférmigkeit der Anstromung und der Ma-Zahl.

Shum [39] fuhrte eine numerische Simulation der Interaktion zwischen Laufrad und beschau-
feltem Diffusor durch. Ziel war es, den EinfluR der Grole des Radialspaltes zwischen Lauf-
rad und Diffusor herauszufinden.

Es zeigte sich, dal3 diese Wechselwirkung eine ausgepragte Auswirkung auf die Spaltstré-
mung des Laufrades und damit auf Verluste, Versperrung und Minderleistung hatte. Weiter-
hin hatte die Instationaritat der Laufradabstromung Auswirkungen auf den Druckrickgewinn
und die Verluste und korreliert mit der meridionalen Ungleichférmigkeit der Strdomung am
Diffusoreintritt.

Der Autor folgerte, dal® es einen optimalen Wert fur die GroRe des Zwischenraums Laufrad-
Diffusor gab. Wenn dieser zu klein wurde, nahmen die Verluste, trotz abnehmender Versper-
rung und abnehmendem Schlupf, wieder zu. Mit einem 1D-Modell konnten die auftretenden
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Effekte gut berechnet werden. Die Werte der im Rechenmodell vorkommenden, unbekann-

ten Faktoren wurden aus der zeitlich gemittelten Rechnung gewonnen.

Gu et al. [40] berechnete einen Verdichter (Impeller, Diffusor, Spirale) mit 3D-CFD. Das Lauf-
rad wurde ,frozen rotor‘ gerechnet. Nach Aussage der Autoren ist dies aufgrund der niedri-
gen Strouhalzahl zulassig. Abgesehen von der starken Stérung an der Zunge (wg. der dorti-
gen Inzidenz) wurden die Umfangsdruckschwankungen als gemafigt beschrieben.

Der schlechtere Wirkungsgrad im ,Off Design“-Betrieb wurde mit einem schlechteren Lauf-
radwirkungsgrad erklart. Begrindet wurde dies damit, da® sich die Umfangsdruckstdrung,
mit einem vom Spiraleneintritt zum —austritt zunehmenden statischen Druck, negativ auf den

Laufradwirkungsgrad auswirkte.

Biba [41] beschéftigte sich im Zuge der Uberholung eines Verdichters aus den 60er Jahren
mit der Frage, ob es sinnvoll ist, den Sammelraum gegen eine Sammelspirale auszutau-
schen. Aus Zeitmangel wurde diese Variante nur mit einer CFD-Simulation durchgespielt.
Die Auslegung der Spiralengeometrie wurde mit einem entsprechenden Programm durchge-
fuhrt und war den raumlichen Restriktionen des Verdichters angepalt. Daher waren die ma-
ximalen Aulienabmessungen fir beide Varianten gleich.

Im Auslegungspunkt ergaben die Simulationen, dal3 Druckaufbau und Verluste fir beide Va-
rianten gleich waren. In Uberlast (115% des Nominalmassenstromes) dagegen war fiir die
Sammelspirale ein Wirkungsgradabfall von 2.5 Punkten zu verzeichnen. In einem weiteren

Schritt wurde der Verdichter mit einem Low-Solidity-Diffusor ausgerustet (r,/r, =1.15,
ry/r, =135, r,/r, =1.7). Hier wurde beobachtet, daR sich eine, Uber den Umfang ungleich-

formige Verteilung des Stromungswinkels am Austritt des Diffusors einstellte, wahrend die
Anstromung des Diffusors noch unabhangig vom Umfangswinkel war. Der Sammelraum
wurde, infolge der Untersuchungen, nicht gegen eine Sammelspirale ausgetauscht.

Ziegler et al. [42], [43] untersuchten die Wechselwirkung zwischen Laufrad und Keilschaufel-
diffusor und deren Folgen. Dazu wurde der radiale Abstand zwischen Laufrad und Diffusor
und der Diffusorwinkel variiert. Neben den Ublichen Kennfeld- und Druckmessungen wurde
das Stromungsfeld mit L2F (Laser-2-Fokus Velocimetrie) vermessen.

In den meisten Fallen flhrte eine Verringerung des Zwischenraumes zu einer homogeneren
Abstrémung aus dem Diffusor, wobei der Wirkungsgrad mit einem verbesserten Druckriick-
gewinn anstieg. Der Grund hierflr war eine Beaufschlagung der Diffusordruckseite mit Fluid
aus dem Wake-Bereich der Laufradstromung. Das Resultat war eine geringere Druckdiffe-
renz zwischen Saug- und Druckseite der Diffusorbeschaufelung und eine Entlastung der
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Saugseite. Auf diese Weise kam eine bessere Durchmischung der Stromung bis zum Diffu-
soraustritt zustande und der Druckriickgewinn nahm zu.

Der Einflul der Modifikationen auf die Laufradstrémung wurde als gering eingeschatzt, wo-
bei sich im Vergleich zum schaufellosen Diffusor eine Verringerung der Wake-Zone des
Laufrades bei geringerem Radialspalt einstellte. Die Folge war eine hdhere Arbeitsaufnahme
des Laufrades, wahrend sich der Laufradwirkungsgrad und die Minderleistungsgeschwindig-
keit kaum anderten. Die homogenere Diffusorabstrémung hatte geringere Ma-Zahlen zur
Folge, was geringere Verluste im Sammelraum nach sich zog.

Nach Ansicht der Autoren mufld wahrend der Verdichterauslegung mit Hilfe instationarer Si-
mulationen eine Spaltweite gefunden werden, die eine optimale Diffusion gewahrleistet.

Cui [4] stellte ebenfalls fest, dal’ ein beschaufelter Diffusor die Instationaritaten im Verdichter
mindert, wodurch sich geringere Reibungs- und Mischungsverluste ergaben und der Wir-
kungsgrad stieg.

Ferrara et al. [45] testeten ein selbstjustierendes System, bei dem die Diffusorschaufeln ab-
hangig vom Betriebspunkt ausgerichtet wurden. Dazu wurden zwei Varianten ausprobiert,
um den Anstromwinkel der Beschaufelung experimentell zu bestimmen. Von diesen beiden
Methoden erwies sich nur die, in die Schaufelvorderkante implementierte Zweilochsonde, als
funktionstuchtig.

Erwartungsgemal ergab sich bei auf den Betriebspunkt angepaldter Ausrichtung der Schau-
feln der jeweils beste Wirkungsgrad. Die Verbesserungen bewegten sich in einem Bereich
von 2 bis 5 Wirkungsgradpunkten. Ebenfalls positiv beeinflut wurde die Stabilitatsgrenze.

Von Xu et al. [47] wurde die Zungengeometrie einer externen Sammelspirale mit dem Ziel
modifiziert, die Stromaufwirkung der Sammelspirale auf das Laufrad zu verringern. Die Zun-
ge wurde dazu in die Spirale hineinverschoben. Der Eintritt in die Spirale wurde zusatzlich
abgerundet, um Inzidenz-Einflisse zu verringern und Verbesserungen an der Pumpgrenze
zu erreichen. Die Modifikationen erlaubten im Auslegungspunkt eine Rezirkulation von 25%
des durchgesetzten Volumenstromes.

Da der Verdichter mit einem LS-Diffusor ausgestattet war, war eine Rickwirkung der Sam-
melspirale auf das Laufrad, wie z.B. bei einem schaufellosen Diffusor, nicht zu erwarten.
Dies wurde durch die Contour-Plots des statischen Druckes im Diffusor bestatigt. Zu erken-
nen war auch eine deutliche Verringerung der Umfangsdruckstérung im Teil- und Uberlast-
bereich.

Dong [29] fuihrte Versuche an einer Wasserpumpe durch, die eine Gerauschminderung zum
Ziel hatten. Dabei sollte der Gerauschpegel sinken, ohne das Kennfeld negativ zu beeinflus-
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sen. Wie bei Pumpen durchaus Ublich, besal} die untersuchte Pumpe keinen Radialdiffusor,
sondern die Spirale begann gleich nach dem Laufrad. Um den Abstand zwischen Laufrad-
austritt und Spiralenzunge zu vergrof3ern, wurde die Zunge zurtckgeschnitten (d.h. die Spi-
rale begann bei einem gro3eren Umfangswinkel). Der Abstand wurde dazu von 7% Laufrad-
durchmesser auf Uber 20% erhdht. Bis zu diesem Wert sank der Gerduschpegel ohne nega-
tive Folgen fiir das Kennfeld. Darliber hinaus brach die Kennlinie ein.

Erklart wurde die Gerauschminderung durch die bessere Ausmischung der aus dem Laufrad
austretenden Jet-Wake-Stromung und durch die Absenkung der Druckdifferenz auf beiden
Seiten der Zunge. Dadurch wurde die Zunge nicht mehr so stark zum Schwingen angeregt.
Weiterhin wurden kurz vor dem Laufradaustritt kurze Splitterschaufeln zwischen die Haupt-
schaufeln des Laufrades gesetzt (beginnend bei r/r, =0.85). Damit konnte der Peak der
Jet—Wake—-Stromung verringert werden. Die schwingungsanregenden Frequenzen nahmen
durch diese MalRnahme erwartungsgemafy zu. Ein EinfluR auf das Kennfeld konnte nicht
beobachtet werden.
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25 Numerische Untersuchungen

Der letzte Abschnitt des Literaturiiberblickes soll eine Ubersicht liber Verdffentlichungen ge-
ben, die sich mit hauptsachlich oder ausschliellich numerischen Arbeiten beschaftigen.

Von Casey et al. [48] wurde 1996 der Vergleich zwischen einer stationaren und einer insta-
tionaren CFD-Simulation einer Pumpe durchgefuhrt. Fir den Vergleich wurde der Punkt be-
sten Wirkungsgrades gewahlt.

Die Bilanzierung an den Systemgrenzen ergab keine feststellbaren Unterschiede zwischen
der stationaren und der instationaren Rechnung. Ebenso stimmten die instationdren Rech-
nungen qualitativ gut mit Messungen Uberein. Bei der instationdren Rechnung war gut zu
beobachten, wie sich Stdrungen mit der zeitlich gemittelten Geschwindigkeit durch den Diffu-
sor bewegten.

Baun et al. [49], [50] fuhrten kompressible und inkompressible CFD Rechnungen mit einer
.Frozen Rotor* Modellierung durch. Um den Einflul auf die Strémungsgréen und Krafte
abschatzen zu kénnen, wurde das Laufrad der Zunge gegenilber verschieden positioniert.
Danach wurden die aus allen Rechnungen gemittelten Ergebnisse mit Messungen vergli-
chen.

Die Ergebnisse des Vergleiches wurden als gut bewertet. Die Autoren stellten fest, dal® die
relative Laufradposition zur Zunge eine wichtige Rolle spielte, wobei die gegenseitige Beein-
flussung von Laufrad und Zunge im Druckfeld stattfand und die viskosen Effekte nicht beein-
fluldt wurden.

Die auf das Laufrad wirkenden Kraftrichtungen hingen nach Aussage der Autoren haupt-
sachlich von der DurchfluRzahl ab, wobei sich bei gleichen Durchfluizahlen gleiche Kraft-

richtungen einstellten.

Auch Saaresti et al. [51] verglichen zeitlich aufgeléste und quasistatische CFD Simulationen
eines Radialverdichters im Auslegungspunkt. Die Randbedingungen wurden am Einla® mit
Totalenthalpie, Massenstrom und Strémungswinkel, am Austritt mit dem statischen Druck
vorgegeben. Als Turbulenzmodell wurde das k —& Modell gewahlt. Die Validation der Rech-
nungen erfolgte durch Messungen.

Beide Arten der Simulation Uberschatzten den isentropen Wirkungsgrad und das Druckver-
haltnis. Ein Grund dafiir war, dal die Rechnung in der Sammelspirale und dem Stutzendiffu-
sor zu niedrige Totaldruckverluste und einen zu hohen Druckriickgewinn lieferte.

In der quasistatischen Rechnung bildeten sich in der Totaldruckverteilung am Diffusoraustritt
deutlich die Schaufelkanale ab. Weniger deutlich hoben sich die Unterschiede im statischen
Druck ab, der im Verlauf stetiger, ,geglatteter® erschien. Mit zunehmendem Abstand vom
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Laufrad, im Diffusor und in der Spirale waren die Nachlaufdellen immer schwacher auszu-
machen.

Die instationare Rechnung konnte eine Oszillation des Massenstromes im Laufradkanal wah-
rend einer Umdrehung nachweisen. Die Oszillation wurde durch die starke Umfangsdruck-
stérung an der Zunge ausgeldst und lief zweimal durch den Laufradkanal, wobei die Anzahl
der Durchlaufe von der Strouhalzahl abhangig war. Im vorliegenden Fall hatte es wahrend
einer Umdrehung eine nicht ganzzahlige Anzahl von Durchldufen der Stérung geben mus-
sen. Trotzdem gab es nur zwei Durchlaufe. Hier vermuten die Autoren, dal’ die starke, bei
jeder Umdrehung wiederkehrende Anregung daflir verantwortlich war. Weiterhin stellten die
Autoren fest, dal3 von dieser hin- und herlaufenden Stérung im Laufradkanal, vor dem Lauf-
rad nichts zu bemerken war, da sie an der Laufradeintrittskante reflektiert wurde.

Arnone et al. [52] wurde die Neukonstruktion eines transsonischen Verdichterlaufrades mit
Hilfe der CFD beschrieben. Um die Aufgabe zu l6sen, wurden vorhandene Daten von zwei
existierenden Verdichtern und zusatzliche CFD-Simulationen benutzt. Das gewahlte Vorge-
hen wurde relativ stark formalisiert. Dazu wurde die Geometrie der untersuchten Varianten
standardisiert und durch die CFD-Simulation der Varianten versucht, Rickschlisse auf
HaupteinfluRfaktoren zu finden.

Fir die Rechnungen wurde das Modell in einem Verhaltnis von 1:3 verkleinert. In einem
zweiten Schritt von Arnone et al. [63] wurden auch Fertigungsrestriktionen berucksichtigt.
Hier wurden bei den CFD-Simulationen (mit dem CFD-Code TRAF) auch Netze unterschied-
licher Feinheit verglichen. Dabei wichen die Ergebnisse nur in der Nahe der Pumpgrenze
starker voneinander ab. Dies wurde ausgenutzt, um eine Vielzahl geometrisch unterschiedli-
cher Varianten in kurzer Zeit zu Uberprifen. Dadurch mufdten nur die erfolgversprechenden
Geometrien mit dem zeitaufwendigeren feinen Netz berechnet werden.

Zangeneh et al. [54] entwarfen mit einem inversen Verfahren einen Radialdiffusor mit 3D-
Beschaufelung. Die neue Variante wurde ebenso wie ein konventioneller Entwurf mit CFD
untersucht. Die nachfolgend durchgefuhrten Versuche ergaben im Gegensatz zur Numerik
keine Verbesserung durch die 3D-Beschaufelung. Der Grund daflir war nach Aussage der
Autoren, daf® aus dem neuen Diffusor mehr Drall austrat als erwartet.

Ebenfalls ein inverses Verfahren nutzte Schleer et al. [55] in diesem Fall allerdings, um ein
Laufrad zu entwerfen. Auch diese Auslegung wurde mit einer konventionellen Auslegung
verglichen.

Der inverse Entwurf lieferte ein geringeres Druckverhaltnis bei gestiegenen Reserven an der
Pumpgrenze. Das Stromungsfeld war homogener. Deshalb verringerten sich die Verluste
nicht nur im Laufrad, sondern auch im nachfolgenden Diffusor. Auf die positiven Auswirkun-
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gen einer homogeneren Laufradabstromung weisen u. a. auch Ziegler [42] und [42] und Cui
[4] hin.

Von Asuaje et al. [44] wurde eine Pumpe mit CFD untersucht. Ziel waren die Auswirkungen
der relativen Position des Laufrades zur Spiralenzunge.

Es wurde ein Druckabfall auf der Saugseite des Schaufelblattes bei der Passage beobachtet.
Die Amplitude des statischen Druckes erreichte dabei Werte von bis zu 27% des im Mittel
vom Laufrad aufgebauten Druckes, wobei im Auslegungspunkt die geringsten Schwankun-
gen auftraten. Dieses Phanomen machten die Autoren fur die Entstehung von Kavitation bei
Uberlast verantwortlich.

Meakhail et al. [46] berechneten einen Radialventilator mit instationarer 3D-CFD. Das unter-
suchte Modell besal® mit einem rein radialen Laufrad und einem mit geraden Blechen ausge-
rusteten Diffusor eine relativ einfache Geometrie.

Die berechnete und gemessene Kennlinie zeigten eine gute Ubereinstimmung. Im nach dem
Laufrad befindlichen unbeschaufelten Teil des Diffusors entstand eine hdchst uneinheitliche
Strémung. Zusatzlich 16ste die Stromung im Diffusor gehauseseitig ab.

Aus den Rechenergebnissen wurde geschlossen, dall anscheinend jedem radialen Laufrad
eine ganz eigene Ausbildung der Jet-Wake-Strdmung zugestanden werden mul}. Die bei
dieser Konfiguration beobachtete saugseitige Ausbildung der Wake-Gebiete hatte (nach
Aussage der Autoren) demnach eine andere Struktur, als in den Veroffentlichungen anderer
Autoren dargestellt. Die Autoren urteilten daher, da® die gangige Jet-Wake-Modellierung
eine starke Vereinfachung des wirklichen Geschehens darstellt.

Favrat et al. [56] stellten eine theoretische Studie zum Entwurf eines Verdichterlaufrades vor.
Es handelte sich um ein mit n=250 000 min” und =>4 sehr hoch belastetes Laufrad fiir
eine Warmepumpe. Beim Entwurf wurden auch Fertigungsrestriktionen bertcksichtigt.

Die Studie beinhaltete den Vorentwurf, CFD-Simulationen und Festigkeitsrechnungen (FEM).
Um die Sekundarstromung zu reduzieren, wurde die Relativmachzahl an der Nabe erhdht
und gehauseseitig gleichzeitig abgesenkt.

Ebenfalls eine theoretische Optimierung wurde von Lee et al. [57] durchgeflhrt. Hier wurde
ein schaufelloser Diffusor mit einer direkten Optimierungsmethode modifiziert. Die Diffusor-
geometrie wurde mit Splines abgebildet. Um die Methode zu testen, wurde die Optimierung
mit unterschiedlichen Voreinstellungen mehrmals durchlaufen. Die gednderten Voreinstel-
lungen fihrten nach Aussage der Autoren zu ahnlichen Ergebnissen. Die Optimierung ergab
eine Wirkungsgradsteigerung des Verdichters zwischen 1 bis 3 Punkten. Offensichtliches
Zeichen der Verbesserung war die Verkleinerung einer Abléseblase am Diffusoreintritt.
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3. Priifstand und Versuchsaufbauten

3.1 Prifstand

Die experimentellen Untersuchungen wurden am ,Grofen Radialverdichterprifstand“ des
TFD durchgeflihrt. Eine ausfiihrliche Beschreibung des Priifstandes findet sich in Bammert
et al. [80]. Der Umbau des Prifstandes und seine Ausriistung mit einer globalen Sammelspi-
rale, einschliellich der verschiedenen Spiralengeometrien, sind in Rautenberg [81] und
Seume [82] dokumentiert. In dieser Ausbaustufe kann der Verdichter auch mit einem Vorleit-
gitter (siehe Hagelstein [74]) ausgeristet werden.
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(1) : Ansaugleitung (7) : Druckleitung
(2) : Feinstaubfilter (8) : Stirnradgetriebe, i=1:16,2
(3) : Beruhigungskammer mit Gleichrichter (9) : Gleichstrom-Pendelmotor
(4) : Einlaufdiise (10) : Drosselschieber
(5) : Verdichtereinlauf (11) : MeRdise zur Messung des Massenstroms
(6) :Radialverdichter (12) : Radialgeblase mit dreistufiger Olabscheidung

Abbildung 3-1 Schemazeichnung des “GroRen Radialverdichters”

Abbildung 3-1 zeigt eine schematische Darstellung des Prifstandes. Die Luft wird dem Ver-
dichter (6) aus der Umgebung Uber einen Beruhigungsbehalter (3) und eine axiale Zuleitung
(5) zugefuhrt. In der Beruhigungskammer werden die EintrittsgroRen Tk und Px gemessen.
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Das Laufrad (Abbildung 3-2) hat 20 rlickwarts gekrimmte Schaufeln (B, = 60°), von denen

10 am Eintritt zurickgeschnitten sind. Es hat einen Au3endurchmesser von d, = 400 mm].

Abbildung 3-2 Laufrad des ,,GroRen Radialverdichters*

An das Laufrad schliet sich ein Diffusor mit einem maximalen Radienverhaltnis von
re/r, =1.5 an. Durch den modularen Aufbau ist es mdglich, beschaufelte, unbeschaufelte

und asymmetrische Diffusoren zu montieren.

Die verdichtete Luft wird Gber den Umfang einer Sammelspirale zugefihrt. Mithilfe verschie-
dener Einsatze kann die Geometrie der Spirale in Flachenverlauf und Schwerpunktradien
variiert werden.

In der sich anschlie®enden Druckleitung (Abbildung 3-1), (7) befindet sich eine Normdise
(11) nach DIN 1952, um den Massenstrom m zu bestimmen. Zwei am Ende der Drucklei-
tung angeordnete Drosselschieber (10) erméglichen die genaue Einstellung des Massen-
stromes.

Der Versuchsverdichter wird Uber ein Stirnradgetriebe (8) von einem Gleichstrom-
Pendelmotor (9) angetrieben. Der Motor kann in einem Drehzahlbereich von 40 min™ bis
1800 min™" stufenlos geregelt werden. Dies entspricht einer Verdichterdrehzahl von 650 —
29000 min™.
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3.2 Versuchsaufbauten

Die Auslegung der hier untersuchten Diffusor- und Spiralengeometrien erfolgte am ,von Kar-
man Institute For Fluid Dynamics® in Brissel, Belgien. Hintergrund waren zwei 6ffentlich ge-
forderte Forschungsvorhaben der Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen e.V.
(FVV). In den AbschluBberichten zu diesen Forschungsvorhaben (Rautenberg [81] und
Seume [82]) sind sowohl die Auslegung, als auch die Geometrien detailliert beschrieben.

Die Motivation des erstgenannten Forschungsvorhabens war die Untersuchung der Auswir-
kungen, die die Wahl des Flachenschwerpunktes der Querschnittsflache auf das Betriebs-
verhalten des Verdichters zeigt. Untersucht wurden je eine interne, eine zentrale und eine
externe Sammelspirale. Im Anschluf3projekt stand die Optimierung des Systems Diffusor —
interne Spirale im Vordergrund, deren Ergebnis eine Konfiguration mit asymmetrischem Dif-
fusor und eine mit Low-Solidity-Diffusor war. Die genannten Konfigurationen sind (mit Aus-
nahme der zentralen Spirale) in Abbildung 3-7 (auf Seite 39) schematisch dargestellt.

Globale
Sammelspirale

N

AuBenwand der
Internen Spirale

Diffusorriickwand

Diffusorvorderwand
\

Abbildung 3-3 Schematische Darstellung der globalen Sammelspirale

Aus Kostengrinden wurde eine sog. ,Globale Sammelspirale“ (Abbildung 3-3) mit einem
rechteckigen Querschnitt gefertigt. Der Querschnitt dieser Konstruktion kann durch einfache
Blecheinsatze so modifiziert werden, dal} von einer internen bis zur externen Sammelspirale
alle Varianten realisiert werden konnen. Im Anhang 1 (ab Seite 105) sind die iber dem Um-
fangswinkel aufgetragenen Verlaufe der Aufienradien (Abbildung A 3-1), der Schwerpunkt-
radien der Querschnittsflachen (Abbildung A 3-2) und der Querschnittsflachen (Abbildung A
3-3) der bisher realisierten Sammelspiralen abgebildet. Theoretisch sind auch, z.B. durch
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weglassen der Aulienwand der zentralen Spirale, Mischformen der Ursprungsgeometrien
denkbar. Dabei ist aber die stetige Flachenzunahme bis zum Austritt des Verdichters nicht
bei jeder moglichen Kombination gewahrleistet.

Bei der Konfiguration mit interner Spirale und asymmetrischem Diffusor (Abbildung 3-7b) war
es das Ziel, den Druckaufbau vom Radialdiffusor in die Sammelspirale zu verlagern. Grund
daflir war zum einen die Vorgabe, die aufseren Abmessungen der internen Spirale unveran-
dert zu lassen und zum anderen die Feststellung, dafl® eine weitere Druckerhéhung im Radi-
aldiffusor keine Verbesserung des Systems konzentrischer Diffusor — interne Spirale bringt.
Dies ist der internen Anordnung der Spiralenquerschnitte mit ihren relativ kleinen Quer-
schnittsflachen geschuldet.

Da die Schwerpunktradien der Querschnitte der internen Spirale unterhalb des Diffusor-
austrittsradius liegen, kommt es bei eindimensionaler Betrachtung, aufgrund des Drallerhal-
tes (c, xr =const.) zu einer Beschleunigung der Durchtrittsgeschwindigkeit in der Sammel-

spirale (siehe Abbildung 3-4a). Gleichzeitig ist die Durchstrémung des Spiralenquerschnittes
(c7u in Abbildung 3-4a) an den Massenerhalt gebunden und kann daher auch durch die Ein-
trittsgeschwindigkeit (cey in Abbildung 3-4a) und die GroRRe der Spiralenquerschnittsflachen
beeinflul3t werden.

Schwerpunkt der Austritt des Sekundarwirbel im

Querschnittsflache Radialdiffusors Spiralenquerschnitt Verzégerung
im Radialdiffusor

g 16
RESNN.
Cwnu b Cem
a) b)
Abbildung 3-4 a) Durchstrémung des Spiralenquerschnittes infolge des Drallerhaltes

b) Entstehung des Sekundarwirbels im Spiralenquerschnitt

Mit dem Wissen, dal® mit der Kombination konzentrischer Diffusor und originale interne Spi-
rale der Druckrickgewinn des Radialdiffusors in der Sammelspirale teilweise wieder negiert

wird, erscheint eine weitere Drucksteigerung im Diffusor nutzlos. Vielmehr erscheint es sinn-
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3. Prifstand und Versuchsaufbauten

voll die Drucksteigerung des Radialdiffusors so zu begrenzen, daf in der internen Spirale
keine negative Drucksteigerung generiert wird. Dies ist nur durch ein Verklrzen der Diffu-
sorwand (siehe Abbildung 3-5) zu erreichen. Dadurch sinkt zwar der Umsetzungsgrad des
Radialdiffusors, die Funktion des Diffusors wird aber von der Sammelspirale ilbernommen
und dadurch der geringere Druckriickgewinn im Diffusor kompensiert.

Konstruktionsbedingt vergréRern sich beim Zurlickschneiden des Radialdiffusors die Quer-
schnittsflachen der Spirale. Das wiederum kommt einer Druckerhéhung (gegeniber der ur-
springlichen internen Spirale) entgegen, da (aufgrund der Kontinuitat) die Durchtrittsge-
schwindigkeit abnimmt. Ein Nebeneffekt ist die Verringerung der benetzten Oberflache, wo-
durch zusatzlich die Wandreibung verringert wird. Ziel der Optimierung war es letztlich, den
Diffusor nur soweit wie nétig zu kiirzen, damit weder die Kennlinie einbricht, noch die Bela-
stung von Laufrad und Lagerung (hervorgerufen durch die Umfangsdruckstérung am Laufra-
daustritt) ein zulassiges Mal} Uberschreitet.

23

Q)

Abbildung 3-5 Geometriedefinition des asymmetrischen Diffusors

Nach den Auslegungsrechnungen wurde die Diffusorwand auf 25% der urspringlich in die
Spirale hineinragende Hohe zurtickgeschnitten (Abbildung 3-5). Im Bereich der Zunge wurde
ein tangentialer Ubergang gewahlt, um die unterschiedlichen Diffusoraustrittsradien ineinan-
der Ubergehen zu lassen (Abbildung 3-7b).

Wie bereits im Literaturliberblick geschildert (Abschnitt 2.4; Seite 23), ist die Idee eines
asymmetrischen Diffusors nicht ganzlich neu (Whitfield et al. [84]). Im Unterschied zu den
hier geschilderten Versuchsaufbauten wurde allerdings von Whitfield eine andere Zielstel-
lung verfolgt, die daher auch eine vollig andere Gestaltung des asymmetrischen Diffusors
und der zugehoérigen Sammelspirale nach sich zog. Einen Vergleich der auf den Laufradaus-
trittsradius r, bezogenen Diffusoraustrittsradien und der Flachenschwerpunkte der Spiral-
querschnitte Uber dem Umfangswinkel zeigt Abbildung 3-6. Die gestrichelten Linien in dieser
Abbildung markieren die Verlaufe der asymmetrischen Diffusoren. Der bezogene Austrittsra-
dius des konzentrischen Diffusors des hier untersuchten Verdichters ist bei ris/r,=1.5 eben-
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falls eingezeichnet. Die Unterschiede in den Verlaufen, sowohl der Diffusoraustrittsradien als
auch der Schwerpunkte der Spiralquerschnitte, haben ihre Ursache in den voneinander ab-

weichenden Auslegungszielen.

Flachenschwerpunkte der Spiralen mit asym. Diffusor

AuBenradius des konz. Diffusors
AuBenradius des asym. Diffusors
= = Asym. Diffusor nach Whitfield

| Interne nach Whitfield |

| Diffusoraustritt |

norm. Flachenschwerpunkt [r/r2]
(3}

1 I T T T T T T
0 60 120 180 240 300 360
Umfangswinkel [°]

Abbildung 3-6 Radien der Flachenschwerpunkte und der Diffusoren des asymmetrischen
Diffusors nach Whitfield [84] und des Verdichters nach Seume [82]

Bei der hier untersuchten Konfiguration mit asymmetrischem Diffusor war es das Ziel, unné-
tige Verluste zu vermeiden und durch den Nebeneffekt einer FlachenvergréfRerung des Spi-
ralenquerschnittes eine zusatzliche Diffusion in der Spirale zu erreichen. Der Druckanstieg
sollte radial vom Diffusor in die Spirale hinein verlagert werden. Whitfield et al. dagegen ver-
folgten mit ihrer Auslegung das Ziel, einen kontinuierlichen Druckanstieg in Umfangsrichtung
der Spirale von der Zunge bis zum Eintritt in den Stutzendiffusor zu realisieren. Die Sammel-
spirale ist damit Teil eines stromaufwarts verlangerten und als Spirale aufgewickelten Stut-
zendiffusors. Wie der Radienverlauf der von Whitfield ausgelegten Kombination Diffusor—
Spirale in Abbildung 3-6 zeigt, ist das Ergebnis eine Geometrie, die der Forderung nach ei-
nem kompakten Bauraum (vor allem bei groRen Verdichtern) sicherlich nur schwer geniigen
kann. Andererseits wurden die Untersuchungen von Whitfield an einem Turboladerverdichter

mit externer Spirale durchgefuhrt.
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3. Prifstand und Versuchsaufbauten

c)

Abbildung 3-7

d)

Schemata der untersuchten Diffusor — Spiralen Konfigurationen

a) interne Spirale und konzentrischer Diffusor

b) interne Spirale und asymmetrischer Diffusor

c) groBere interne Spirale und Low-Solidity Diffusor
d) externe Spirale und konzentrischer Diffusor
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Bei der Auslegung des Low-Solidity Diffusors war eine Absenkung der Geschwindigkeiten in
der Spirale das Ziel. Die Stromungsverzdgerung in einem unbeschaufelten, parallelwandigen
Radialdiffusor geschieht in radialer Richtung aufgrund der Massen- und Impulserhaltung und
in Umfangsrichtung aufgrund des Drallerhaltes. Die Stromungswinkel (gemessen zur Tan-
gente) liegen dabei Ublicherweise deutlich unter 45°.

Bei konstantem Diffusoraustrittsradius ist eine starkere Verzégerung nur durch eine Vergré-
Rerung der Diffusoraustrittsbreite und die Verzégerung der Umfangsgeschwindigkeit nur
durch eine Diffusorbeschaufelung zu realisieren. Daher wurde eine Low-Solidity Beschaufe-
lung mit NACAG5 Profil und gerader Skelettlinie entworfen (Abbildung 3-7b, Tabelle 3-1,
Abbildung 3-8). Die gerade Skelettlinie bewirkt auch bei inzidenzfreier Anstromung der
Schaufeln eine Umlenkung, da die Streichlinien im unbeschaufelten Diffusor einer logarith-
mischen Spirale ahneln. Die Schaufeln haben eine konstante Hoéhe, d.h. der Diffusor ist im
beschaufelten Teil parallelwandig. Dadurch vergréRert sich, im Vergleich zu den unbeschau-

felten Varianten, die Flache am Diffusoraustritt um 11%.

Profil 4 £ [mm] | rg[mm] | rs [mm] Bs [°] o5 [°] S
NACA 65 9 76 252 295 27.9 13.1 0.43
Tabelle 3-1 Daten der Low-Solidity Beschaufelung

Die Verringerung der Geschwindigkeiten am Eintritt in die Sammelspirale hatte zur Folge,
daf die Querschnittsflachen zu klein waren. Da eine Vergrolterung der Querschnittsflache

anders nicht zu realisieren war, wurde eine Anpassung der Spiralengeometrie nétig.

e

Abbildung 3-8 Geometriedefinitionen des beschaufelten Diffusors
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3. Prifstand und Versuchsaufbauten

3.3 Abmessungen der Sammelspiralen

Die radiale Erstreckung der Sammelspiralen wird durch Abbildung 3-9 verdeutlicht, in der
zusatzlich die zentrale Spirale mit aufgenommen wurde (siehe auch Abbildung A 3-1 auf
Seite 105). Der Austritt des (konzentrischen) Radialdiffusors befindet sich bei r;=300 mm. In
Bezug auf die schematischen Darstellungen in Abbildung 3-7 (auf Seite 39) entspricht die
externe Spirale in Abbildung 3-9 der Abbildung 3-7d, die grof3e interne Spirale der Abbildung
3-7c, die Kombination konzentrischer Diffusor — interne Spirale der Abbildung 3-7a und die

Kombination asymmetrischer Diffusor — interne Spirale der Abbildung 3-7b.

Querschnitte der Sammelspiralen
Externe Zentrale GroBe Interne Interne Interne Spirale
T Spirale Spirale Spirale Spirale +
E asym. Diffusor
Ll
=]
=
o
ol L]
300 — 1 — T
.
Austrittsradius des — &o°
konzentrischen Diffusors _ 4800
0 < Rotationsachse des Laufrades — 360°
Abbildung 3-9 Gegeniiberstellung der Spiralengeometrien

Die Flachenschwerpunkte der internen Varianten (Abbildung A 3-2 auf Seite 105) liegen
unterhalb des Diffusoraustritts. Die interne Spirale des Verdichters mit asymmetrischem Dif-
fusor, hat eine etwas grofiere Querschnittsflache (Abbildung 3-5, Abbildung 3-9, Abbildung
A 3-3), die bis zu einem Umfangwinkel von ca. 300° den Querschnitten der externen und der
zentralen Spirale entspricht. Der Flachenschwerpunkt verschiebt sich dadurch aber nur ge-
ringfligig. Den mit Abstand groRten Flachenquerschnitt weist die grofRere interne Spirale auf.
Trotz des geringen Schwerpunktradius ergibt sich aufgrund der gréReren Flache ein Ge-
samtvolumen der Spirale (Abbildung A 3-4), das dem der externen Spirale entspricht.
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34 Statische Wanddriicke im Radialdiffusor

Ein konstruktions- und fertigungsseitig recht aufwendiges Detail des Versuchsaufbaus war
die Ausristung mit Wanddruckbohrungen im Radialdiffusor. Dabei wurde sowohl die Vorder-
als auch die Rickwand mit Bohrungen versehen.

Abbildung 3-10 zeigt die Anordnung der Bohrungen fur den konzentrischen, unbeschaufelten
Diffusor. Bei dieser Anordnung liegen die Bohrungen in Vorder- und Ruckwand des Diffusors

genau gegenuber.

Bohrungen am Diffusoraustritt f
@=14 285°

Abbildung 3-10 Winkelpositionen der Wanddruckbohrungen des unbeschaufelten,
konzentrischen Diffusors

Auf denselben Winkelpositionen wurde auch der asymmetrische Diffusor mit Bohrungen
ausgestattet. Hier liegen die Bohrungen, wie beim konzentrischen Diffusor auch, in der Riick-
wand jeweils 10 mm vor dem Austritt des Diffusors, um mdégliche Verfalschungen der Druck-
signale durch instationére Effekte am Ubergang Diffusor — Spirale zu vermeiden.

Beim Low-Solidity Diffusor war eine Ausstattung mit gegeniiberliegenden Bohrungen nicht
sinnvoll. Die Beschaufelung fuhrte zwangslaufig zu einer neuen Anordnung der Bohrungen.
Die in Abbildung 3-11 dargestellten Bohrungen sind nur in der neugefertigten Vorderwand
des Verdichters zu finden. Da die Beschaufelung auf einem Radius von rs = 295 mm (bei
A =1.475) endet, wurden auch die Bohrungen am Diffusoraustritt auf diesen Radius ver-
schoben. Die Winkelpositionen dieser Bohrungen wurden willkirlich so gelegt, dal} sie sich
auf der Halfte einer Teilung befinden. Wie Abbildung A 3-18 (Seite 119) zeigt, ist eine von
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3. Prifstand und Versuchsaufbauten

der Diffusorbeschaufelung hervorgerufene Druckstorung in diesem Bereich nicht zu erwar-
ten. Zusatzliche Bohrungen wurden auf dem Radius der Schaufeleintrittskante und um die
funfte Diffusorschaufel herum angeordnet. Die Positionen der Bohrungen sind in Tabelle A
4- (Seite 135) aufgefihrt.

Diffusoraustritt
r=1.5

Wanddruckbohrungen
A =1.26

Profildruckbohrungen

AuBenkontur der gréBeren,
internen Spirale

Wanddruckbohrungen
A =1.05bzw. A =1.475

Diffusorbeschaufelung
NACA 65

Abbildung 3-11 Anordnung der Beschaufelung und der Wanddruckbohrungen
fur den Verdichter mit Low-Solidity Diffusor

Die Anordnung der Bohrungen an der Schaufeleintrittskante ermdglicht es, einen Eindruck
Uber den Einflul der Zunge auf das Druckfeld im Diffusor zu erhalten. Die Profildruckboh-
rungen wiederum liefern eine Aussage zur Belastung der Schaufeln und kénnen fir die
Nachrechnung des Diffusors benutzt werden. Die Nachrechnung ist im Anhang 1 (ab Seite
85) beschrieben.
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3.5 MeRtechnische Ausstattung des Priifstandes

Die Ermittlung der mafigeblichen StufenkennfeldgroRen Totaldruckverhaltnis:

- _ Piots Gl. 341
tot,8 pK

und isentroper Wirkungsgrad:

)

K
n _ Tctot,&
[BS
Ttot,S

-1
T

Gl. 3-2

erfolgt nach Messungen des Totaldruckes mit Kielsonden und der Totaltemperaturen mittels
Thermoelement-Fenstersonden. Die MeRstellen befinden sich im Beruhigungsbehalter vor
dem Verdichtereinlauf und nach dem Verdichter im Druckstutzen. Weiterhin sind zur Mes-
sung des statischen Druckverhaltnisses im Druckstutzen Wanddruckbohrungen vorhanden.
Die Drehzahl wird Gber ein induktives Wirbelstromverfahren bestimmt und ist direkt am Mel3-
gerat abgelesbar. Zur Weiterverarbeitung und Aufzeichnung kann das Drehzahlsignal zu-
satzlich in die Melidatenerfassung weitergeleitet werden.

Die Massenstrombestimmung erfolgt nach DIN 1952 mit Hilfe einer Normduse in der druck-
seitigen Melstrecke.

Zur Wandlung der Melgréllen werden fur die Temperaturen Thermoelemente vom Typ K
und flr die Driicke piezoresistive Aufnehmer verwendet. Die Druckaufnehmer sind in MeRbe-

reichen von +70 mbar; +350 mbar und +2 bar verfigbar. Diese werden in eigens am
TFD entwickelte Module eingesetzt, die die MelRRgroRRe in ein +10 V Gleichspannungssignal

wandeln. Bauartbedingt ist ein schneller Austausch der Module mdglich.

Neben den Thermoelementen vom Typ K flir die wissenschaftlichen Messungen sind am
Priifstand noch zusétzlich Thermoelemente vom Typ J in die priifstandeigene Uberwachung,
z.B. von Lagertemperaturen, integriert. Als Referenzmefstelle aller Thermoelemente dient
ein mit Eiswasser geflllter Behalter.

Die Spannungssignale der Druckaufnehmer, der Temperaturen und das TTL-Signal der
Drehzahlerfassung wurden in einen Multiplexer der Fa. Agilent (34970 A) eingespeist. In der
verwendeten Ausstattung ist eine gleichzeitige Erfassung von 80 Druck-, 20 Temperatur- und
2 Frequenzkanalen mdglich. Der Multiplexer kann von einem PC aus konfiguriert und ausge-
lesen werden. Die Daten kdnnen so im laufenden Versuchsbetrieb von einem MelRprogramm

ausgewertet, angezeigt und abgespeichert werden.
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3. Prifstand und Versuchsaufbauten

Gespeichert werden sowohl die MeRwerte, als auch die daraus berechneten Groflen wie z.B.
Massenstrom und Wirkungsgrad. Dabei werden von den letzten finf gemessenen bzw. be-
rechneten Werten der Mittelwert und die Standardabweichung berechnet und in einer Text-
datei abgelegt. Der Einflu® der Luftfeuchtigkeit wurde als vernachlassigbar klein angenom-

men und daher nicht bertcksichtigt.

Fur die gesamte Melkette ergeben sich fir die Druckmessung MeRunsicherheiten fir die
+350 mbar Druckaufnenmer von +1.78 mbar, fir die 2 bar Druckaufnehmer von

+0.01019 mbar und fur die Temperaturmessungen von £1.1 K. Die genannten maximal
zulassigen Abweichungen beruhen auf Herstellerangaben. Eine darauf basierende Abschat-
zung der MefRunsicherheiten, eine Auswertung der Messungen beztiglich der Vertrauensbe-

reiche der gemessenen Mittelwerte sowie der Reproduzierbarkeit der Messungen findet sich
im Anhang 2 (Seite 96).
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4. Ergebnisse der numerischen Simulation

Wie bereits in Kapitel 3 erwahnt, wurden wahrend des Entwurfes der Versuchsgeometrien
CFD-Simulationen durchgefuhrt. Dabei wurden neben neuen Konfigurationen auch die
schon vorhandenen als Vergleichsmalstab stationar nachgerechnet. Als Simulationssoft-
ware diente CFX-TASCflow (Turbulenzmodell k-¢ [RNG]).

Um den Rechenaufwand zu verringern, beinhaltete das Simulationsmodell nur die Kompo-
nenten Radialdiffusor, Sammelspirale und Stutzendiffusor. Als Randbedingungen wurden
Mittelwerte fiur Totaldruck und Strémungswinkel am Laufradaustritt, der Massenstrom und
die Totaltemperatur vorgegeben. Infolge der vereinfachten Annahmen finden instationare
Vorgange, wie die Mischung von Jet—Wake—Gebieten am Beginn des Radialdiffusors oder
auch die ungleichformige Laufradabstromung uber dem Umfang, keine Berucksichtigung.
Speziell die Werte am Laufradaustritt stammen aus Nachrechnungen der Radialverdichter-
stufe bei einer reduzierten Verdichterdrehzahl von n,.q = 14 000 min™', (Mu=0.86). Fur die
dazu genutzte Nachrechenmethode und die dazu nétigen Parameter sei auf Hagelstein [74]
verwiesen.

Wie sich in Kapitel 5 zeigen wird, ist dieses Vorgehen gut geeignet, wahrend der Optimie-
rung Tendenzen richtig wiederzugeben. Eine direkte, quantifizierbare Vergleichbarkeit der
MeR- und Rechenergebnisse 18Rt sich daraus aber nicht ableiten.

Da die Simulationen am ,von Karman Institute for Fluid Dynamics® in Brissel durchgefihrt
wurden, soll an dieser Stelle nur kurz auf die Ergebnisse der CFD—Rechnungen eingegan-
gen werden. Dies soll anhand der Beiwerte fiir den statischen Druckriickgewinn (Cp) und
Totaldruckverlust (») geschehen. Der Druckbeiwert Cp:

pi _pz

Cp=——"" I 4-1
ptot,z _pz Gl.

gibt an, in welchem Male der am Diffusoreintritt vorhnandene dynamische Druck in statischen

Druck umgewandelt wurde. Der Druckverlustbeiwert o:

ptot,2 - ptot,i
o=

Gl. 4-2
ptot,2 —P,

liefert eine Aussage Uber den Totaldruckverlust. Dem Index i wird bei beiden Beiwerten der
Index der MelRebene im Verdichter zugewiesen, bis zu der die Berechnung erfolgt.
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4. Ergebnisse der numerischen Simulation

Der direkte Vergleich der Ausgangskonfigurationen mit interner bzw. externer Spirale und
konzentrischem, unbeschaufeltem Diffusor (Abbildung 4-1) macht in bezug auf Druckriick-
gewinn und Verlustverhalten deutlich, dal die externe Spirale in dieser Hinsicht die bessere
Wahl darstellt.

0.8 Cp _ Pg—P, 0.9 ®= Piot2 ~Puots

. " Pz =P _
0'7 il tot,2 2 0.8 ptot,Z p2 ,

0.5 Vs

| \J//
0.4 + 0.5 \
= 0.3 [ | —&—Externe Spirale - / /
o 0.3 -+— A 20.4
(] | | -®—Interne Spirale S o~ /
0.2 - 0.3 —_——
0.1 0.2
0.0 - 0.1 —#—Externe Spirale | |
F —®—Interne Spirale
01—+ 0.0 ——F+——+——+———F+——+——
0 1 2 3 4 5 6 7 0 1 2 3 4 5 6 7
Massenstrom [kg/s] Massenstrom [kg/s]
Abbildung 4-1 Druckriickgewinn- und Verlustbeiwert fiir den Verdichter mit interner bzw.

externer Spirale — n,.q = 14 000 min'1; Mu = 0.86

Sie ist sowohl im Druckaufbau und Verlustverhalten als auch in der Kennfeldbreite der inter-
nen Spirale Uberlegen. Lediglich bei niedrigen Massenstromen wird in der internen Spirale
mehr Druck zuriickgewonnen, wobei die Verluste in diesem Betriebspunkt trotz allem héher
sind als bei der externen Konfiguration. Hinzu kommt, daf} sich dieser Kennfeldpunkt bei der
realen Maschine direkt an der Pumpgrenze befindet, also im nutzbaren Kennfeld Uberhaupt
keine Rolle spielt.

Andererseits beinhalten die Vorgaben bei der Entwicklung und Konstruktion eines Radialver-
dichters niemals nur eine optimale Aerodynamik. Aus diesem Grund war es auch das Ziel
des in Abschnitt 3.2 genannten Forschungsvorhabens (Seume et al. [84]), Radialverdichter
mit internen Spiralen zu optimieren. Als Ergebnis der Rechnungen wurden die im o. g. Ab-
schnitt beschriebenen neuen Varianten gefertigt und experimentell untersucht. Die Varian-
ten, die wahrend der Auslegung nur numerisch untersucht wurden, ermdglichen es, die Aus-
wirkungen, die einzelne Mallnahmen auf das Betriebsverhalten haben, abzuschatzen.
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Welchen Einflul das schrittweise Zurlickschneiden der Diffusorwand auf Druckriickgewinn
und Verluste hat, zeigt Abbildung 4-2. Hier ist auf der Abszisse die verbleibende, in die Spi-
rale hineinragende Diffusorwand aufgetragen (siehe auch Abbildung 3-5 auf Seite 37). Die
Simulationen wurden fur drei bzw. vier unterschiedlich weit zuriickgeschnittene Diffusorwan-
de und drei Massenstrome durchgefiihrt. Die Massenstrome entsprechen dabei dem Pump-
grenzmassenstrom, dem Massenstrom in der Nahe des Bestpunktes und dem Massenstrom

an der Schluckgrenze.

071 cp=re Pz 10 o Paz"Pas
Ptz ~ P2 i Ptz = P2
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0 20 40 60 80 100 0 20 40 60 80 100
Héhe d. Diffusorwand [%] Héhe d. Diffusorwand [%]
Abbildung 4-2 Druckriickgewinn- und Verlustbeiwert des Verdichters mit interner Spirale

und zuriickgeschnittenen Diffusoren — n..4 = 14 000 min™'; Mu = 0.86

Durch das Zuriickschneiden soll der Druckriickgewinn des Radialdiffusors bewul3t verringert
werden. Dem liegt die Erkenntnis zugrunde, dal® die gegebene Spirale ohnehin nicht in der
Lage ist, den vom Radialdiffusor gebotenen Druck (in Verbindung mit den niedrigen Ge-
schwindigkeiten am Diffusoraustritt) bis zum Austrittsstutzen zu erhalten oder sogar zu einer
weiteren Drucksteigerung beizutragen. Die Ursache sind die niedrigen Schwerpunktradien
(siehe Abbildung A 3-2 auf Seite 105) und kleinen Querschnittsflachen (siehe Abbildung A
3-3 auf Seite 106).

In Abbildung 4-2 ist gut zu erkennen, dal® der Druckriickgewinn (linke Abbildung) bis zum
Spiralenaustritt im mittleren Kennfeldbereich und bei hohen Massenstrémen mit der kirzer
werdenden Diffusorwand ansteigt, wahrend der Verlustbeiwert (rechte Abbildung) absinkt.
Wie die Rechnungen fiir den mittleren Massenstrom zeigen, zieht das Zurlickschneiden von
100% auf 50% der Ausgangshdhe die gréften Veranderungen sowohl im Druck- als auch im
Verlustbeiwert nach sich. Das Kirzen von 50% auf 25% und danach von 25% auf 0% be-
wirkt nur noch eine kleine bzw. gar keine Anderung der Beiwerte. Ein Kiirzen der Wand unter
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4. Ergebnisse der numerischen Simulation

25% der Ursprungshohe bietet demnach kein weiteres Verbesserungspotential. Beim niedri-
gen Massenstrom, bei dem die originale Kombination Diffusor—Spirale nicht zu klein ist, be-
wirkt das Zuriickschneiden eine Verschlechterung des Druckriickgewinns und erhdhte Verlu-
ste. Diese negativen Tendenzen spielen aber aufgrund der Nahe zur Pumpgrenze nur eine
untergeordnete Rolle.

War beim Entwurf des Verdichters mit asymmetrischem Diffusor und interner Spirale die Mo-
tivation zu verhindern, dal} vermeidbare Verluste auftreten, so war es beim Entwurf des Ver-
dichters mit Low—Solidity Diffusor und interner Spirale die Motivation, die Vorziuge dieser
Diffusorbauform mit dem kompakten Bauraum einer internen Spirale zu vereinen. Wie in Ab-
schnitt 3.2 bereits erlautert, soll durch die Diffusorbeschaufelung die Strémung starker als im
unbeschaufelten Diffusor verzdgert werden, ohne den Betriebsbereich einzuengen. Dadurch
soll das Geschwindigkeitsniveau am Eintritt in die Sammelspirale abgesenkt werden, was
letztlich dazu fuhrt, dal der Sekundarwirbel im Spiralenquerschnitt (siehe Abbildung 3-4b auf
Seite 36) durch Fluid geringerer kinetischer Energie erzwungen wird und dadurch die Verlu-
ste in der Sammelspirale sinken.

0.7 cp= P-P, 1 ®= pto!,Z ~ Pt
T ptot,z - P T Ptz = P2
0.6 0.9 i
BE / — Q _\- =4
0.5 + Kg \5 0.8 -+ —*schaufellos, intern. »
r — T |-®—13°L-S, interne Spirale /
04| —d=Fex L 0.7 1o 1mo ome e /
1 \/ 1 13° L-S, groB. Spirale /

7 TN
¢

0.3 . 0.6
- is Diffusor; — i /
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8‘ 1 8 | w=———— | spiralen-
0.1 T Spiralen- 0.4 T C/\_\ austritt
0+ austritt 0.3 —o—°
T \ T B p
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€ o . i + -—_ ~|< austritt
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Abbildung 4-3 Vergleich der Konfigurationen mit Low-Solidity Diffusor und internen

Spiralen mit der Ausgangskonfiguration mit schaufellosem Diffusor und
interner Spirale — n..q = 18 000 min'1; Mu =1.11

Im Zuge der Auslegungsrechnungen wurden u. a. zwei Varianten numerisch untersucht, bei
denen der Low-—Solidity Diffusor mit unterschiedlich groRen internen Spiralen kombiniert
wurde. Anhand einer Gegenuberstellung dieser numerisch untersuchten Konfigurationen mit
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Low—Solidity Diffusor und der originalen Verdichtervariante mit unbeschaufeltem Diffusor und
interner Spirale in Abbildung 4-3, lassen sich einige Effekte sehr gut erlautern.

So aulert sich die starkere Verzégerung im Diffusor aufgrund der Beschaufelung und der
groBeren Diffusoraustrittsflache in einem deutlich verbesserten Druckrickgewinn. Gleichzei-
tig steigen die Totaldruckverluste im Diffusor von den mittleren hin zu den niedrigeren Mas-
senstromen. Dies ist bei mittleren Massenstréomen der durch die Beschaufelung vergroRer-
ten, reibenden Oberflache und bei niedrigeren Massenstréomen der Ablésung auf den Schau-

feln geschuldet.

Positiv fallt besonders die VergrdlRerung des Querschnittes der internen Spirale auf. Wie
schon in Kapitel 3 geschildert, ware eine zusatzliche Verzégerung im Radialdiffusor bei einer
unveranderten Sammelspirale nicht sinnvoll. Dies wird durch die CFD—Rechnungen besta-
tigt. Durch die erneute Beschleunigung in der Spirale sind die Varianten mit unveranderter
interner Sammelspirale am Spiralenaustritt (Abbildung 4-3, eckige Symbole) kaum zu unter-
scheiden. (Die Werte fur die beschaufelten Varianten sind am Diffusoraustritt nahezu iden-
tisch.)

Eine signifikante Verbesserung ergibt sich erst, wenn der Spiralenquerschnitt der geringeren
Durchtrittsgeschwindigkeit angepaft wird. Erst dieser Optimierungsschritt ermoéglicht die
Ausnutzung des durch den Low-Solidity Diffusor gebotenen Verbesserungspotentials.
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5. Experimentelle Untersuchungen

5. Experimentelle Untersuchungen

Der modulare Aufbau des Verdichters mit austauschbaren Diffusoren und Spiralenwanden
ermoglicht vielfaltige Kombinationsmadglichkeiten. Die saug- und druckseitigen Anschlisse
und das Laufrad kénnen dabei fir alle Versuchsreihen unverandert bleiben. Je nach Konfigu-
ration missen nur die Spiralenwande und/oder der Radialdiffusor ausgetauscht werden. Ein-
schrankungen bezlglich der bei einer willkirlichen Kombination verfligbaren Mel3stellen er-
geben sich dabei nicht. In der Auswertung wird die Vergleichbarkeit der Komponenten da-

durch gesichert.

Die verwendeten Definitionen der Mess- bzw. Berechnungsebenen im Verdichter zeigt

schematisch Abbildung 5-1.

Eo

Ansaugkammer

Abbildung 5-1 Definition der MeR- und Berechnungsebenen des Verdichters
E,: Ansaugkammer
E.: Laufradeintritt
E,: Laufradaustritt
E;: Messung des statischen Druckes nach dem Laufrad
E,: Eintritt in die Diffusorbeschaufelung
Es: Ende der Diffusorbeschaufelung;
Messung des statischen Druckes nahe Diffusoraustritt
Es:  Diffusoraustritt
Es: Stufenaustritt
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Innerhalb des Versuchsprogramms wurden die folgenden Konfigurationen vermessen:

Externe Spirale und konzentrischer, konvergenter Diffusor

Interne Spirale und konzentrischer, konvergenter Diffusor

Interne Spirale und asymmetrischer, konvergenter Diffusor

Vergrolerte interne Spirale und konzentrischer, konvergenter Diffusor

Vergrélerte interne Spirale und Low-Solidity Diffusor (beschaufelt)

Vergrélerte interne Spirale und unbeschaufelter, parallelwandiger Diffusor

Die gemessenen Drehzahlkennfelder der untersuchten Verdichterkonfigurationen sind in den

folgenden Abschnitten zu sehen. Aufgetragen sind die Totaldruckverhaltnisse, m,,,,, bei

konstanten  reduzierten  Drehzahlen von n_, =10000min”" (Mu=0.62) bis

N, =18000 min~" (Mu=1.11) Gber dem reduzierten Massenstrom m_,. Die Isolinien geben

red -

den isentropen Stufenwirkungsgrad n,, , an. Alle in den nachsten Abschnitten aufgefiihrten

Abbildungen sind vergréRert im Anhang 1 (ab Seite 105) noch einmal dokumentiert.

Neben den Kennfelddaten wurden wahrend der Messungen auch die statischen Druckvertei-
lungen am Laufrad- und am Diffusoraustritt sowie der statische Druck am Stufenaustritt auf-
genommen. Diese Daten liefern Informationen Uber die Interaktion von Laufrad, Diffusor und
Spirale, die sich unter anderem in einer ungleichférmigen Druckverteilung am Umfang aulert
(siehe auch Abschnitt 5.3.6 ab Seite 70).
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5. Experimentelle Untersuchungen

5.1 Reduzierung der MeRdaten

Die Messungen wurden unter Einhaltung gleicher Umfangsmachzahlen durchgefiihrt. Dar-
Uber hinaus wurden alle Messungen auf Normansaugbedingungen reduziert, um eine Ver-
gleichbarkeit sicherzustellen. Fur die Messungen der Kennfelder, die bei Drehzahlen von

Nea=10000 min~" bis Nn,q=18000 min~" durchgefiihrt wurden, ergeben sich damit Umfangs-
machzahlen zwischen My=0.74 bis My=1.1 .
Die Definition der Umfangsmachzahl lautet:

M = n‘DZ'nred

T o0 e RT, ol 54

In Abhangigkeit von der Kammertemperatur ergibt sich die reduzierte Drehzahl zu:

Ty
N =N T Gl. 5-2
K

Massenstrom, Driucke und Temperaturen wurden ebenfalls auf Normansaugbedingungen

umgerechnet:
o [ Py Gl. 5-3
TN PK
p -p.Bv Gl. 5-4
red PK
T o-1.h Gl. 55
red T

K

Bei einigen der aufgefuhrten Darstellungen wurde zusatzlich auf die Lieferzahl zurickgegrif-
fen:

(P:,I

Z-nZ-DZ-n Gl. 5-6
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5.2 Nachrechnung der Stromung im Diffusor

Werden die Umfangsdriicke gemittelt und als Eingabedaten einer 1D—Nachrechnung ver-
wendet, kann eine noch detailliertere Analyse des Verdichters durchgefihrt werden. Die
Nachrechnung ist im Anhang 1 (ab Seite 85) ausfihrlich beschrieben. Sie beinhaltet eine
Methode zur Berechnung der Diffusorstromung und eine Slip—Faktor Korrelation zur Berech-
nung der Laufradabstromung.

Mit den Berechnungsergebnissen lassen sich im Folgenden den Komponenten z.B. die ent-
stehenden Totaldruckverluste anteilig zuweisen. Aber auch Druckbeiwerte, Druckverlustbei-
werte und Geschwindigkeiten werden dadurch einer eingehenderen Betrachtung zuganglich.

Der Wirkungsgrad der Sammelspirale (inklusive des Stutzendiffusors):

L_’]
(pw}h)_1
(P Gl. 5-7

Nis,658 = Tot P
T

K

quantifiziert einerseits den Anteil, den die Spirale am Gesamtwirkungsgrad einer Konfigurati-
on hat. Andererseits wird der Vergleich der Spiralen (als Baugruppe) erleichtert.
Dasselbe gilt fir den Wirkungsgrad von der Ansaugkammer bis zum Austritt des Radialdiffu-

k-1
(pwjm »
AN Gl. 5-8

SOrs:

Dieser Wirkungsgrad schlieBt die Sammelspirale und den Stutzendiffusor aus. Bei dieser
Wirkungsgraddefinition werden die Wirkungsgrade von Verdichtereinlauf, Laufrad und Diffu-
sor nicht getrennt.

Obwohl es bei einer eindimensionalen Betrachtung schwierig ist, die Verluste am Ubergang
Laufrad — Diffusor der richtigen Komponente zuzuweisen (siehe z.B. Japikse [7]), sollte es
trotzdem zulassig sein, die am Laufradaustritt berechneten Werte untereinander zu verglei-
chen, da die Berechnungsmethode unverandert fur alle Konfigurationen verwendet wurde.
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5. Experimentelle Untersuchungen

5.3 Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen

5.3.1 Interne und externe Spirale

Die Konfigurationen mit externer Spirale und mit interner Spirale markieren mit ihren Stufen-
kennfeldern die beiden Extreme dieser Untersuchungen (Abbildung 5-2). Da diese beiden
Spiralen-Diffusor Konfigurationen letztlich der Ausgangspunkt der neuen Varianten sind, die-
nen sie zwangslaufig als Referenz, anhand derer die Modifikationen bewertet werden kon-

nen.
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Abbildung 5-2 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit konzentrischem, schaufellosem

Diffusor und externer Spirale (links) bzw. interner Spirale (rechts)

Beim Verdichter mit interner Spirale sind die geringsten Reserven an der Schluckgrenze, die
niedrigsten Wirkungsgrade und gleichzeitig die niedrigsten Massenstréomen an der Pump-
grenze zu verzeichnen. Demgegenuber erzielt der Verdichter mit externer Spirale die im
Vergleich hochsten Totaldruckverhaltnisse und (zusammen mit dem Verdichter mit Low-
Solidity Diffusor) die hochsten Wirkungsgrade.

Mit Hilfe der Abbildung 5-3 und der nach dem gleichen Schema aufgebauten Abbildungen (in
den nachfolgenden Abschnitten) fir die restlichen untersuchten Konfigurationen, kénnen die

kombinierten Wirkungsgrade der Baugruppen bis Diffusoraustritt (n, ,, dreieckige Symbole),
der Spirale (inklusive des Stutzendiffusors; n, ., runde Symbole) und der Gesamtwirkungs-
grad (n, 5, rechteckige Symbole) unterschieden werden. Der Wirkungsgrad (und damit die

Totaldruckverluste) der externen Spirale (Abbildung 5-3, links) ist im gesamten Kennfeld ho-
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her als die der internen Spirale (Abbildung 5-3, rechts). Flr die Baugruppen bis Diffusor-

austritt (n, ,, dreieckige Symbole) fallt der Wirkungsgrad der externen Konfiguration auf-

grund einer hoheren Dissipation im Diffusor bei héheren DurchflulRzahlen gegeniiber der
internen Konfiguration ab. Der im Vergleich zum Verdichter mit interner Spirale erheblich
héhere Stufenwirkungsgrad und das deutlich hdhere Totaldruckverhaltnis des Verdichters
mit externer Spirale sind demnach auf die niedrigeren Verluste in der Spirale zurickzufih-

ren.
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Abbildung 5-3 Wirkungsgrade des Verdichters mit externer Spirale (links) bzw. interner

Spirale (rechts) — n4=14 000 min™'; Mu = 0.86

Neben einem héheren Totaldruck (bedingt durch geringere Verluste) ist am Verdichteraustritt
auch ein héherer Druckriickgewinn (also ein héherer statischer Druck) der externen Verdich-
terkonfiguration zu beobachten. Da die statischen Druckverhaltnisse am Diffusoraustritt bei
allen Varianten mit konzentrischem, konvergentem Diffusor etwa die gleichen Werte anneh-
men (Abbildung 5-4, links), ist der hohere Druckrickgewinn bis zum Verdichteraustritt
(Abbildung 5-4, rechts) eindeutig das Ergebnis der externen Anordnung der Spiralenquer-
schnitte. Diese ist sowohl einer weiteren Verzégerung der DurchfluRgeschwindigkeit in der
Spirale forderlich (infolge des Drallerhaltes), als auch der Verzdgerung der in die Spirale ein-
tretenden radialen Geschwindigkeit (infolge der radial weiter aul3en angeordneten Spiralen-
querschnitte).
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5. Experimentelle Untersuchungen
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Abbildung 5-4 Statisches Druckverhaltnis am Diffusoraustritt (links) und am Verdichter-

austritt (rechts); alle Konfigurationen — n..4=14 000 min'1; Mu = 0.86

5.3.2 Asymmetrischer Diffusor und interne Spirale

Wie schon die wahrend des Entwurfes durchgefiihrten CFD-Simulationen zur Einkirzung der
Diffusorwand zwischen Diffusor und Spirale zeigten (siehe Kapitel 4), lassen sich bei Beibe-
haltung eines schaufellosen Diffusors und einer internen Spirale deutliche Verbesserungen

erzielen.

Die experimentelle Untersuchung des Verdichters mit asymmetrischem Diffusor und interner
Spirale (Abbildung 5-5, rechts) ergab im Vergleich zur originalen Variante mit konzentri-
schem Diffusor und interner Spirale (Abbildung 5-5, links) eine minimale Verschiebung des
Kennfeldes zu héheren Massenstromen und ebenso eine geringfigige Erhéhung des Total-
druckverhaltnisses bei hohen und mittleren Massenstrémen. Diese Steigerung ist auch fir
den deutlichen Anstieg des Gesamtwirkungsgrades ursachlich, der deutliche Verbesserun-
gen zwischen zwei bis funf Wirkungsgradpunkten im mittleren, d.h. dem nutzbaren Kenn-
feldbereich, zeigt. In Richtung der Pumpgrenze fallt das Totaldruckverhaltnis unter das To-
taldruckverhaltnis der Referenz. An der Pumpgrenze wie auch an der Schluckgrenze nahern
sich die Wirkungsgrade beider Verdichterkonfigurationen einander an, wobei die Wirkungs-
grade des Verdichters mit asymmetrischem Diffusor nie unter die der Referenz fallen.
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Abbildung 5-5 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit interner Spirale und konzentri-

schem Diffusor (links) bzw. asymmetrischem Diffusor (rechts)

Bedingt durch die geringere benetzte Oberflache des asymmetrischen Diffusors ist der Wir-

kungsgrad bis zum Diffusoraustritt (1, 4, Abbildung 5-6, rechts) im Bereich niedriger bis mitt-

lerer Lieferzahlen geringfigig besser als bei der Konfiguration mit konzentrischem Diffusor

(Abbildung 5-6, links). Mit steigender Lieferzahl nimmt die Wirkungsgraddifferenz zwischen

konzentrischem und asymmetrischem Diffusor wieder ab, da die Weglange, die ein Fluidteil-

chen im Diffusor zurlicklegt, bei einem steileren Eintrittswinkel fir beide Diffusoren abnimmt.
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Abbildung 5-6 Wirkungsgrade des Verdichters mit interner Spirale und konzentrischem

Diffusor (links) bzw. asymmetrischem Diffusor (rechts)

Nreg=14 000 min™'; Mu = 0.86
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5. Experimentelle Untersuchungen

Da bei dieser Konfiguration der Druckaufbau in die Sammelspirale verlagert werden soll,
muf} folglich die Verzégerung der Strébmung in der Spirale stattfinden. Wie beim Verdichter
mit externer Spirale hat die Verringerung des Geschwindigkeitsniveaus in der Spirale einen

besseren Wirkungsgrad der Sammelspirale zur Folge (n, 5, Abbildung 5-6, rechts). Nur na-

he der Pumpgrenze fallt der Spiralenwirkungsgrad unter den der originalen internen Spirale.
Dies ist auch der Grund fir das geringere Totaldruckverhaltnis des Verdichters mit asymme-
trischem Diffusor in diesem Betriebsbereich (Abbildung 5-5). Als Ursache 143t sich vermuten,
dafy mit der potentiell grofkeren Verzogerung (aufgrund der etwas groBeren Querschnittsfla-
che) eine Abldsung der Strdmung an der Spiraleninnenwand friher auftritt.

Der Vergleich der Drucksteigerungs- und der Verlustkoeffizienten (Abbildung 5-7) zeigt, daf?
der geringere Druckaufbau im Diffusor (gegeniber dem konzentrischen Diffusor) vom
Druckaufbau in der Spirale, bei abnehmenden Totaldruckverlusten, tUberkompensiert wird.
Die Unterschiede in den im Diffusor generierten Totaldruckverlusten sind demgegenuber

gering (o, , , Abbildung 5-7, rechts).
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Abbildung 5-7 C, und ® des Verdichters mit interner Spirale und konzentrischem bzw.

asymmetrischem Diffusor — n,.4=14 000 min”; Mu = 0.86

Die geringere Verzdgerung bis zum Austritt des asymmetrischen Diffusors ist auch bei Be-
trachtung der auf die Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades bezogenen Absolutgeschwin-
digkeit im Diffusor auffallig (Abbildung 5-8, rechts). Auffallig ist aber auch, daf trotz der gr6-
Reren Umfangsdruckstoérung (Abschnitt 5.3.6) die mittleren Werte des statischen und des
Totaldrucks (Abbildung 5-8, links) sowie der Geschwindigkeit am Laufradaustritt (Abbildung
5-8, links) im Vergleich zur Konfiguration mit konzentrischem Diffusor von der Asymmetrie

des Diffusors unbeeinfluf3t bleiben.
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Abbildung 5-8 Druck- und Geschwindigkeitsverhaltnisse des Verdichters mit interner

Spirale und konzentrischem bzw. asymmetrischem Diffusor
Nreq=14 000 min™'; Mu = 0.86
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5.3.3 Konzentrischer, schaufelloser Diffusor und gréoRere interne Spirale

Eine Variante, die numerisch nicht untersucht wurde, ist die Kombination des urspriinglichen
schaufellosen Diffusors mit der, fir den Low-Solidity Diffusor entworfenen, gréReren internen
Spirale. Bei dieser Variante kommt es zu einer deutlichen Kennfeldverbreiterung an der
Schluckgrenze (Abbildung 5-9), bei einer minimalen Verschiebung der Pumpgrenze zu hdhe-

ren Massenstromen. Das Totaldruckverhaltnis steigt bei Héchstdrehzahl (n_, =18000 min';

red

Mu=111)von n,,, =225 auf n,,,=2.3 und derisentrope Wirkungsgrad im mittleren

Kennfeldbereich um vier bis sieben Punkte. Wie bei der Konfiguration mit asymmetrischem
Diffusor, fallt auch hier der Wirkungsgrad an den Kennfeldgrenzen nicht unter den der Refe-
renz mit originaler interner Spirale.
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Abbildung 5-9 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit konzentrischem Diffusor und inter-

ner Spirale (links) bzw. groRerer interner Spirale (rechts)

Die deutliche Wirkungsgrad- und Totaldrucksteigerung der Stufe (gegeniber dem Verdichter
mit interner Spirale; Abbildung 5-10, links) sind das Ergebnis eines gesteigerten Spiralenwir-
kungsgrades n, , (Abbildung 5-10, rechts). Im Maximum liegt der Spiralenwirkungsgrad auf
dem Wirkungsgradniveau der externen Spirale (siehe Abbildung 5-3, links, Seite 56). Der
Vergleich der Wirkungsgrade bis Diffusoraustritt n, , der Varianten mit externer und vergro-
Rerter interner Spirale zeigt nur bei der hochsten DurchfluRzahl Unterschiede. Dal das Wir-
kungsgradmaximum dieser beiden Varianten trotzdem um zwei Punkte differiert, ist der Tat-
sache geschuldet, dall das Wirkungsgradmaximum der grof3eren internen Spirale zu héhe-
ren Durchflissen verschoben ist. Die Maxima der Wirkungsgrade n,_, und n,_, liegen damit

nicht bei denselben DurchflulRzahlen.
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Abbildung 5-10

Wirkungsgrade des Verdichters mit originaler interner Spirale (links) bzw.
groBerer interner Spirale (rechts) — n,.4=14 000 min”; Mu = 0.86

Wie bei der Konfiguration mit asymmetrischem Diffusor haben die Verbesserungen ihren

Grund im zuséatzlichen Druckaufbau in der vergroerten Spirale (Abbildung 5-11, links). Im

Vergleich zur Referenz mit interner Spirale, lassen sich bis zum Diffusoraustritt bei Druck-

und Geschwindigkeitsverhaltnissen, ebenso wie bei Druckaufbau- und Totaldruckverlustbei-
wert, kaum Unterschiede ausmachen (Abbildung 5-11 und Abbildung 5-12). In der Spirale

dagegen nimmt der Druckrickgewinn zu und der Totaldruckverlust ab.
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Abbildung 5-11

C, und o des Verdichters mit originaler interner Spirale bzw. groBerer
interner Spirale — n,.4=14 000 min'1; Mu = 0.86
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Abbildung 5-12 Druck- und Geschwindigkeitsverhdltnisse des Verdichters mit originaler

interner Spirale bzw. groBerer interner Spirale
Nye=14 000 min™"; Mu = 0.86

Auch im Hinblick auf die interne Spirale in Kombination mit dem asymmetrischen Diffusor
(siehe Abbildung 5-7, Seite 59) hat die vergroflierte interne Spirale mit dem originalen kon-
zentrischen Diffusor den besseren Druckriickgewinn und die geringeren Totaldruckverluste.
Andererseits haben diese Verbesserungen der Charakteristik (durch die vorliegende Kon-
struktion bedingt) einen weniger kompakten Verdichter zur Folge. Besteht die Mdglichkeit,
eine FlachenvergroRerung in der Breite der Sammelspirale und nicht durch Verschiebung
des Aulenradius zu realisieren, sollte aber auch dieses Problem zu beherrschen sein. Fir
die hier vorliegenden Mdoglichkeiten der Kombination von Verdichterbauteilen des ,Grof3en
Radialverdichters® kann festgestellt werden, dal} die Kombination des konzentrischen, kon-
vergenten, schaufellosen Diffusors mit einer vergroRerten internen Spirale im Vergleich zur
urspringlichen internen Spirale mit konzentrischem Diffusor sowohl im Wirkungsgrad als
auch im Druckverhaltnis ein noch deutlicheres Verbesserungspotential als das asymmetri-
sche Zuruckschneiden des Diffusors bietet.
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5.3.4 Low-Solidity Diffusor und groBere interne Spirale

Nach der externen Spirale liefert letztlich die Kombination des Low-Solidity Diffusors mit der
daflir vergrofierten internen Spirale die héchsten Druckverhaltnisse und Wirkungsgrade
(Abbildung 5-13). Der Grund hierfur sind die im Vergleich zum unbeschaufelten Diffusor ho-
heren statischen Drlicke und niedrigeren Geschwindigkeiten am Diffusoraustritt, die das Ge-

schwindigkeitsniveau in der Spirale noch einmal absenken und dadurch die Verluste verrin-

gern.
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Abbildung 5-13 Drehzahlkennfelder des Verdichters mit konvergentem, unbeschaufeltem

Diffusor und externer Spirale (links) und Low-Solidity Diffusor und groBe-
rer interner Spirale (rechts)

Der beste Wirkungsgrad (bis Diffusoraustritt; Abbildung 5-14, rechts) entspricht den Varian-
ten mit unbeschaufelten Diffusoren. Abseits des Wirkungsgradoptimums wird der Wirkungs-
grad bis zum Diffusoraustritt stark vom Low-Solidity Diffusor bestimmt. Der EinfluR der Be-
schaufelung macht sich bemerkbar durch starker abfallende Flanken der Wirkungsgradlinie
links und rechts vom Maximum als es bei den unbeschaufelten Diffusoren der Fall ist.

Der Wirkungsgrad der Spirale n,, (im Vergleich zur Konfiguration mit unbeschaufeltem,

konvergentem Diffusor und gréRerer interner Spirale; Abbildung 5-14, rechts) steigt im Ma-
ximum um einen weiteren Punkt an und Ubersteigt damit noch die externe Spirale (Abbildung
5-14, links). Im Gegensatz zu den Verdichterkonfigurationen mit unbeschaufelten Diffusoren,
fallt der Spiralenwirkungsgrad in Richtung der Pumpgrenze nicht mehr ab, sondern verbleibt
auf diesem Niveau. Die Ursache hierfir sind die Druck- und Geschwindigkeitsverhaltnisse
am Diffusoraustritt des Low—Solidity Diffusors, die sich grundlegend von denen des unbe-

schaufelten Diffusors unterscheiden.
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Abbildung 5-14

Wirkungsgrade des Verdichters mit externer Spirale und unbeschaufeltem
Diffusor (links) bzw. Low-Solidity Diffusor (rechts)

Nreg=14 000 min™'; Mu = 0.86

Aus Abbildung 5-4 (auf Seite 57) und Abbildung 5-15 (rechts) IaR3t sich erkennen, dald am
Diffusoraustritt des Low—Solidity Diffusors (verglichen mit den unbeschaufelten Diffusoren)

das statische Druckverhaltnis wesentlich héher und die Absolutgeschwindigkeit dabei deut-

lich verringert sind. Das hdhere statische Druckverhaltnis am Austritt des Radialdiffusors ist

dabei nicht nur auf die Verzégerung im Diffusor zurlckzuflihren. Vielmehr beeinflult der be-

schaufelte Diffusor die Energieumsetzung im Laufrad.
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Abbildung 5-15

Vergleich der Druck- und Geschwindigkeitsverhaltnisse des Verdichters

mit groBerer interner Spirale und LS-Diffusor bzw. mit unbeschaufeltem
Diffusor n,.q=18 000 min'1; Mu =1.11
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Unabhangig davon, ob der Diffusor beschaufelt ist oder nicht, sind die Geschwindigkeiten am
Eintritt in den Diffusor etwa gleich (Abbildung 5-15, rechts). Auch die Art der Sammelspirale
(und eine damit verbundene, mdgliche Ruckwirkung der Spirale auf das Laufrad) spielt dabei
keine Rolle. Deutliche Unterschiede sind allerdings beim statischen und beim Totaldruckver-
haltnis auszumachen. Die beiden Druckverhaltnisse im Low-Solidity Diffusor steigen von der
Schluck- zur Pumpgrenze wesentlich steiler an als bei den Konfigurationen mit unbeschau-
feltem Diffusor und schneiden die Linien der unbeschaufelten Varianten in der Nahe der Lie-
ferzahl des hdchsten Wirkungsgrades (Abbildung 5-15, links). Daraus a3t sich folgern, daf®
ein hoherer Diffusoraustrittsdruck bei hohen Lieferzahlen der Verzdgerung im Diffusor ge-
schuldet ist. Bei niedrigen Lieferzahlen aber mull zusatzlich der schon héhere statische Ein-
trittsdruck bertcksichtigt werden. Denn obwohl der Drucksteigerungskoeffizient (Abbildung
5-16, links) bei niedrigen bis mittleren Lieferzahlen geringer ausfallt als fiir die unbeschaufel-
ten Varianten und auch der Totaldruckverlustbeiwert im beschaufelten Diffusor hoher ist,
erreicht das statische Druckverhaltnis am Diffusoraustritt beim Low-Solidity Diffusor héhere

Werte als die unbeschaufelten Varianten.
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Abbildung 5-16 Drucksteigerungs- und Verlustkoeffizient des Radialdiffusors
Nyeq=18 000 min™"; Mu = 1.11

Lediglich bei hohen Lieferzahlen steigt der Totaldruckverlustbeiwert der Spirale auf Werte,
die den unbeschaufelten Konfigurationen (externe Spirale und vergréRerte interne Spirale)
entsprechen (Abbildung 5-17). Hier wird die Diffusorbeschaufelung so ungunstig angestromt,
dafl keine Umlenkung der Umfangsgeschwindigkeit in die radiale Richtung mehr stattfindet
(Abbildung 5-18).
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Abbildung 5-17 Verlustkoeffizient der Sammelspirale — n,.4=18 000 min™; Mu = 1.11

Die fehlende bzw. falsch gerichtete Umlenkung in Verbindung mit einem im Vergleich gerin-
geren Eintrittsdruck in den Diffusor flhrt dazu, dal am Diffusoraustritt nicht das héhere stati-
sche Druckverhaltnis und die damit verbundene geringere Gesamtgeschwindigkeit vorzufin-

den sind.
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Abbildung 5-18 Anderung des Strémungswinkels im Low-Solidity Diffusor

Werden die Diffusorschaufeln entfernt, entsteht ein teilweise parallelwandiger Diffusor. Mit
diesem Diffusor ergibt sich ein Kennfeld (Abbildung A 3-10, Seite 112), das sich nur minimal
von dem des konzentrischen, konvergenten Diffusors mit gréRerer interner Spirale
(Abbildung A 3-8, Seite 110) unterscheidet. Der parallelwandige Diffusor hat zum konver-
genten Diffusor eine um 11% groRere Austrittflache. Die Komponentenwirkungsgrade dieser
Variante sind in Abbildung A 3-25 (Seite 123) dargestellt. Sie unterscheiden sich nur an der
Pumpgrenze um mehr als zwei Punkte, wobei hier der schlechtere Wirkungsgrad bis Diffu-
soraustritt durch den besseren Spiralenwirkungsgrad egalisiert wird.
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5.3.5 Stabilitatsgrenze und Kennfeldbreite der untersuchten Varianten

Erwartungsgemal liegen die Schluckgrenzen aller Varianten auf der Widerstandslinie des
Prifstandes (Abbildung 5-19). Unterschiede dagegen gibt es an der Pumpgrenze. Mit Aus-
nahme der internen Spirale mit konzentrischem Diffusor, liegen hier alle unbeschaufelten
Varianten in der Nahe einer gemeinsamen Linie. Die genannten Varianten liegen innerhalb
der Fehlergrenzen dieser Linie. Die Pumpgrenze der Konfiguration mit interner Spirale ist,
allen anderen Varianten gegenuber, zu niedrigeren Massenstromen verschoben.
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Abbildung 5-19 Kennfeldgrenzen des ,,GroBen Radialverdichters* des TFD

Infolge dessen hat diese Variante auch die gréfte bezogene Kennfeldbreite (nach GIl. 2-3,
Seite 11; Abbildung 5-20). Bei der Variante mit Low-Solidity Diffusor hingegen kommt es zu
einer Verschiebung der Pumpgrenze zu hohen Massenstromen, d.h. die bezogene Kenn-

feldbreite nimmt drastisch ab. Bei einer Drehzahl von n_, =18000 min™" (Mu = 1.11) liegt die

Pumpgrenze bei 56% des maximalen Massenstromes. Die unbeschaufelten Konfigurationen
haben hier, mit ca. 30% des maximalen Massenstromes, erheblich mehr Reserven.

Abgesehen davon, dal} die bezogene Kennfeldbreite des Verdichters mit Low-Solidity Diffu-
sor bei hohen Drehzahlen einen geanderten Verlauf zeigt (Abbildung 5-19), hat diese Konfi-
guration die geringste Kennfeldbreite aller untersuchten Konfigurationen (Abbildung 5-20).
Aufgrund der Verschiebung der Pumpgrenze schneidet hier die originale Variante mit inter-
ner Spirale am besten ab. Die von Amimeni et al. [12] (siehe Abschnitt 2.2) bei unbeschau-
felten Diffusoren beobachtete lineare Abhangigkeit der bezogenen Kennfeldbreite von der
Umfangsmachzahl, kann nicht bei allen Konfigurationen bestatigt werden. Einem linearen
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Verlauf kommen die Konfigurationen mit externer Spirale und mit gréRerer interner Spirale
am nachsten. Vermutlich ist (bei den anderen unbeschaufelten Varianten) die stromauf ge-
richtete Beeinflussung der Diffusorstrdomung durch die Spirale flr die Abweichungen vom
idealen Verlauf verantwortlich (siehe dazu auch im Anhang Abschnitt A-1.2.1).
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Abbildung 5-20 Bezogene Kennfeldbreite des ,,GroRen Radialverdichters“ des TFD

Bemerkenswert ist das Verhalten des Verdichters mit beschaufeltem Diffusor bei hohen

Drehzahlen an der Stabilitatsgrenze. Mit dem hier verwendeten Low—Solidity Diffusor zeigt
der Verdichter bei n,, =18000 min™" (Mu = 1.11) und n_, =16500 min~' (Mu = 1.02) schon

kurz vor dem ,deep surge“ (,deep surge“ — niederfrequentes Pumpen bei dem die Haupt-
stromungsrichtung mit der Pumpfrequenz wechselt) ein instabiles Verhalten. Dies aufert

sich bei n_, =18000 min™" bei ca. 0.5kgs™" vor der Pumpgrenze in einem ,mild surge“ ho-

her Frequenz (,mild surge“ — eine hochfrequente Oszillation des Massenstromes, die der
Hauptstromung Uberlagert ist, ohne dal} die resultierende Hauptstromung periodisch die
Richtung wechselt), der bei weiterem Androsseln verschwindet, bis dann niederfrequentes

Pumpen einsetzt. Bei n_, =16500 min™' tritt ebenfalls ein ,mild surge“ auf, der beim weite-
ren Androsseln direkt in niederfrequentes Pumpen Ubergeht. Bei den Drehzahlen unterhalb

n,., = 16500 min™" ist ein ,mild surge“ nicht zu beobachten.

Fur alle untersuchten Varianten gilt, dal} dieser Verdichter im industriellen Einsatz aufgrund
von Sicherheitsbestimmungen (z.B. der API, siehe auch Haak et al [11] in Abschnitt 2.2),
keine der hier ermittelten Stabilitdtsgrenzen erreichen dirfte.
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5.3.6  Statischer Druck am Eintritt von Diffusor und Spirale

Da eine Sammelspirale immer nur in einem Betriebspunkt optimal arbeitet, kommt es bei
Lieferzahlen links und rechts davon zu ungleichférmigen Druckverteilungen tber dem Um-
fang (siehe Sorokes [37] in Abschnitt 2.4). Diese Storungen lielten sich nur vermeiden, wenn
Querschnittsflachen und —verlauf dem Betriebspunkt angepal’t werden kénnten. Dann wiirde
sich die Spirale bei niedrigen Lieferzahlen nicht wie ein Diffusor und bei hohen Lieferzahlen
nicht wie eine Duse verhalten. Wahrend bei zu gro3en Durchfllissen die Disenwirkung die
vorhergehende Erhdhung des statischen Druckes im Radialdiffusor wieder negiert, besteht
bei zu kleinen Durchflissen die Gefahr, dal} die kinetische Energie der Strémung nicht mehr
ausreicht und die Strdmung an der starker gekrimmten Innenwand der Spirale ablést. Diese

Gefahr besteht vor allem bei internen Spiralen.

Die Umfangsdruckstérung wirkt gleichzeitig zurlick auf die Strémung und Druckverteilung im
Radialdiffusor. Die Rickwirkung dieser Stérung ist vor allem bei unbeschaufelten Diffusoren
zu berucksichtigen, da bei beschaufelten Diffusoren die Diffusorschaufeln stromauf eine ab-
schirmende Wirkung haben. Eine ungleichférmige Umfangsdruckverteilung am Laufradaus-
tritt beeinflu®t ihrerseits die Durchstrdbmung und die Abstrémung des Laufrades (siehe Fatsis
[35] in Abschnitt 2.4). Stromab des Laufrades ist vor allem die betriebspunktabhangige Um-
stromung der Spiralenzunge bedeutsam (siehe Reunanen [69] in Abschnitt 2.3).

Die im Folgenden abgebildeten Umfangsdruckverteilungen am Laufrad- und Diffusoraustritt
der hier untersuchten Konfigurationen (Abbildung 5-21 — Abbildung 5-25), wurden bei einer

reduzierten Verdichterdrehzahl von n_, =14000 min™ (Mu = 0.86) gemessen. Aufgetragen

sind die Verteilungen des statischen Druckverhaltnisses uber dem Umfangswinkel (begin-
nend an der Spiralenzunge mit 0°) fur die Betriebspunkte an der Pumpgrenze, dem Punkt
besten Wirkungsgrades (Nominalmassenstrom) und an der Schluckgrenze. Da die Verdich-
terkonfiguration mit konzentrischem Diffusor und originaler interner Spirale an der Schluck-
grenze den geringsten Massenstrom aller Varianten durchsetzt, ist bei den restlichen Varian-
ten eine weitere Druckverteilung eingezeichnet (dreieckige Symbole), die nahe dem Mas-

senstrom an der Schluckgrenze der originalen internen Konfiguration gemessen wurde.

70



5. Experimentelle Untersuchungen
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Abbildung 5-21 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt (links / rechts)

Verdichter mit unbeschaufeltem Diffusor; interne Spirale
Nres=14 000 min™; (Mu = 0.86)
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Abbildung 5-22 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt (links / rechts)
Verdichter mit unbeschaufeltem Diffusor; externe Spirale
Nrea=14 000 min™'; Mu = 0.86

Fur die Ausgangskonfigurationen interne und externe Spirale mit konzentrischem Diffusor ist
die Hohe der Amplituden der Druckstérung am Laufradaustritt bei (annéhernd) gleichen Mas-

senstromen durchaus &hnlich (siehe in Abbildung 5-21: m_, =6.47 kgs™ und in Abbildung

5-22: m_, =6.22kgs"). Den groften EinfluR auf die maximale Druckamplitude hat bei die-

sen beiden Konfigurationen die Lage der Schluckgrenze relativ zum Nominalmassenstrom.
Der Verdichter mit interner Spirale erreicht in Uberlast bei neq = 14 000 min” nur 128% des

Nominalmassenstromes (m,, =6.47 kgs™ zu m_, =5.05kgs™ nominal), bei der externen

Spirale sind es dagegen 146% (m_, =7.3kgs™" zu m_, =5.0kgs™ nominal), was im direk-

ten Vergleich eine gréRere Druckstérung nach sich zieht.
Werden die Druckverteilungen am Laufrad- und Diffusoraustritt einer Konfiguration direkt
verglichen, so fallt auf, dal® sich die Druckverteilung am Diffusoraustritt nicht zwangslaufig

den qualitativen Verlauf der Druckverteilung am Laufradaustritt vollstandig vorgibt. So ist z.B.

fur den Betriebspunkt an der Schluckgrenze (m,, =7.3kgs™ in Abbildung 5-22) der qualita-
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tive Verlauf der Verteilung am Diffusoraustritt (Abbildung 5-22, rechts) am Laufradaustritt
(ebenfalls Abbildung 5-22, rechts) nur verzerrt wiederzufinden. Dies ist darauf zuriickzufih-
ren, dald lokale Stdérungen, die Ungleichférmigkeiten im Druck- und Geschwindigkeitsfeld
verursachen, im (unbeschaufelten) Diffusor mit zunehmender Entfernung von der Ursache
der Stérung ausgeglichen werden. In dem o. g. Betriebspunkt wird dadurch der starke Druck-
sprung an der Spiralenzunge (Abbildung 5-22, rechts; im Bereich 350°-15° Umfangswinkel)
bis hin zum Laufradaustritt Uber einen breiteren Bereich (330°-60° Umfangswinkel) ausein-
ander gezogen. Die genannte Eigenschaft, Ungleichférmigkeiten auszugleichen bzw. abzu-
mildern, nimmt mit dem Radienverhaltnis des (unbeschaufelten) Diffusors zu oder ab. Die
(mdglichen) Auswirkungen eines sich mit dem Umfangswinkel veranderlichen Radienver-
haltnisses auf die Umfangsdruckverteilungen, werden nachfolgend anhand der Verdichter-

konfiguration mit asymmetrischem Diffusor gezeigt.
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Abbildung 5-23 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt (links / rechts)

Verdichter mit asymmetrischem Diffusor und interner Spirale
Nreq=14 000 min™'; Mu = 0.86

Bei der Variante mit asymmetrischem Diffusor wurde der Druckaufbau bewuf3t vom Radial-
diffusor in die Sammelspirale verlagert. Die Radienverhaltnisse des asymmetrischen Diffu-

sors bewegen sich zwischen A =15 und A=1.12 (entsprechend r, =300 mm und
r, =224 mm in Abbildung A 3-2 auf Seite 105). Damit ist die abschirmende Wirkung des

Radialdiffusors, die bei einem unbeschaufelten Diffusor zwar schwach aber doch vorhanden
ist, partiell fast vollstandig verschwunden (Abbildung 5-23). In diesen Bereichen nehmen die
statischen Driicke am Laufrad- und Diffusoraustritt etwa dieselben Werte an. Mit groRer wer-
dendem Radienverhaltnis nahern sich die statischen Dricke am Laufradaustritt denen der
Konfigurationen mit konzentrischen Diffusoren wieder an. Daher sind bei dieser Konfigurati-
on, im Gegensatz zu Whitfield et al. [84] (siehe Abschnitt 2.4), bei gleichen Massenstromen
die ungleichférmigsten Umfangsdruckverteilungen festzustellen. Dieser Gegensatz ist durch
den von Whitfield in der Spirale realisierten Druckaufbau in Umfangsrichtung bedingt. Um
dies zu erreichen, wurde der Radialdiffusor von Whitfield so gestaltet, dal} das Radienver-
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5. Experimentelle Untersuchungen

haltnis des Diffusors ebenfalls in Umfangsrichtung zunimmt. Damit nimmt auch der Druck-

aufbau des Diffusors in Umfangsrichtung zu. Einer Umfangsdruckstérung am Laufradaustritt
wird so vorgebeugt.
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Abbildung 5-24 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt (links / rechts)
Verdichter mit schaufellosem Diffusor und groBerer interner Spirale
Nreq=14 000 min™; Mu = 0.86

Die grofite Umfangsdruckstorung an der Pumpgrenze zeigt die Variante mit groRerer interner
Spirale und unbeschaufeltem Diffusor (Abbildung 5-24). Da diese Sammelspirale die grofite
Querschnittsflache aufzuweisen hat, entwickelt sie in diesem Betriebsbereich, im Vergleich
zu den anderen Spiralen, auch die potentiell grote Diffusorwirkung. In Uberlast dagegen
(144% Nominalmassenstrom, m_, = 7.6 kgs ™) ist die Storung nur auf dem Niveau der origi-

nalen internen Spirale bei Uberlast. Die Stérungen am Laufradaustritt (iberschreiten in ihrer
Amplitude die Werte der originalen internen Spirale nicht.
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Abbildung 5-25 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt (links / rechts)

Verdichter mit Low-Solidity Diffusor und gréBerer interner Spirale
Nrea=14 000 min™; Mu = 0.86
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Bei der Variante mit Low—Solidity Diffusor ist im Vergleich der Druckstérungen am Laufrad-
austritt, die bei dem Massenstrom an der Schluckgrenze der Konfigurationen mit interner
Spirale gemessen wurden (dreieckige Symbole in Abbildung 5-21 — Abbildung 5-25, links),
die gleichmaBigste Druckverteilung zu beobachten (Abbildung 5-25). Dies bestatigt z.B. die
Ergebnisse von Sorokes [15] (siehe Abschnitt 2.2).

Die durch die Diffusorbeschaufelung beeinfluRte Stromung flhrt, zusammen mit der geringe-
ren Ruckwirkung der Spirale aufgrund der groferen Querschnittsflache, zu anderen Druck-
verteilungen am Diffusoraustritt als sie bei den unbeschaufelten Verdichterkonfigurationen zu
beobachten sind. So nimmt das Druckverhaltnis am Austritt des Low—Solidity Diffusors an
der Schluckgrenze von 40° Umfangswinkel bis zum Spiralenaustritt (bei 360°) stetig zu
(Abbildung 5-25, rechts, runde Symbole), wahrend es beim unbeschaufelten Diffusor (gréie-
re interne Spirale, Abbildung 5-24, rechts, runde Symbole) von der Zunge (0°) bis zum Spira-
lenaustritt (360°) stetig fallt. Die Hohe des Drucksprunges nahe der Spiralenzunge (Differenz
zwischen hochstem und niedrigstem Druckverhaltnis) ist bei der Variante mit Low-Solidity
Diffusor (verglichen mit der groReren internen Spirale mit unbeschaufeltem Diffusor) etwas
geringer. Am Laufradaustritt ist, bedingt durch den beschaufelten Diffusor, lediglich bei ex-
tremen Kennfeldpunkten (Pumpgrenze, Abbildung 5-25, links) eine deutliche (aber schwa-

che) Umfangsdruckstérung zu sehen.

Es ist aber auch zu bericksichtigen, dal3 die Diffusorbeschaufelung stromauf gerichtete
Druckstérungen erzeugt, die die von der Sammelspirale verursachte Umfangsdruckstérung
Uberlagern (Abbildung A 3-18, Seite 119). Diese Druckstérungen verursachen eine zusatzli-
che Schwingungsanregung des Laufrades. Die anregende Frequenz nimmt dabei proportio-
nal mit der Anzahl der Diffusorschaufeln zu.
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6. Zusammenfassung und SchluRfolgerungen

6.1 Zusammenfassung

Unabhangig von der Ausflihrung hat der Sammelraum eines Radialverdichters entscheiden-
den Einflud auf das Verdichterkennfeld. Neben der Grofke der Querschnittsflachen des
Sammelraumes und ihres Verlaufes Uber dem Umfang, ist dabei ihre radiale Anordnung eine
Variable, die nicht vernachlassigt werden darf. Dies mul} bei Verdichtern besondere Bertck-
sichtigung finden, deren AulRenabmessungen Restriktionen unterworfen sind. Die Grinde
daflr reichen von limitiertem Bauraum bis hin zu Herstellungs— und Transportkosten.

Bei Radialmaschinen sind spiralférmige Sammelrdume eine weitverbreitete und seit langem
bekannte und untersuchte Bauform. So berichtet Meldahl [70] 1941 Uber die Auswirkungen,
die verschieden grof3e Spiralen auf den Wirkungsgrad und das Druckverhaltnis eines Radi-
algeblases haben. 1947 untersuchten Brown et al. [68], welchen Einflu die Form der Quer-
schnittsflache auf das Betriebsverhalten ausiibt. Da die Lage der Flachenschwerpunkte da-
bei nicht variiert wurde, waren die beobachteten Unterschiede vernachlassigbar. Weiterhin
berichten sie Uber die vom Betriebspunkt abhangige Umfangsdruckverteilung am Spiralen-
eintritt, deren Verlauf von einer Vielzahl von Autoren bestatigt wurde.

Im Auslegungspunkt ist die Umfangsdruckverteilung am Eintritt in die Sammelspirale im Ide-
alfall konstant. Die Spiralverluste erreichen ebenso wie die stromauf gerichtete Ruckwirkung
auf Stromung und Druckfeld in Diffusor und Laufrad ihr Minimum. In Teillast dagegen wirkt
die Spirale wie ein Diffusor (der statische Druck Uber dem Umfang nimmt von der Spiralen-
zunge bis zum Austritt hin zu) und in Uberlast wie eine Diise (der statische Druck tiber dem
Umfang nimmt von der Spiralenzunge bis zum Austritt hin ab), da der Verlauf der Quer-
schnittsflachen dem, der Spirale zuflielenden Volumenstrom nicht angepalit ist. Die Einflis-
se, die die Umfangsdruckverteilung auf die Laufradstrémung und den Laufradwirkungsgrad
haben kann, wurden detailliert z.B. von Sideris et al. [33] untersucht.

Soll eine Sammelspirale moglichst kompakte Dimensionen aufweisen, werden die Spiralen-
querschnitte intern angeordnet, d.h. die Flachenschwerpunkte liegen unterhalb des Austritts-
radius des Radialdiffusors. Bei dieser Bauform erfahrt die aus dem Radialdiffusor austreten-
de Umfangsgeschwindigkeit eine erneute Beschleunigung in der Sammelspirale. Die Ursa-
che hierfir ist der Drallerhalt, der bei abnehmendem Schwerpunktradius eine beschleunigte
Strdmung erzwingt. Das Resultat sind aufgrund der erhéhten Totaldruckverluste in der Spira-
le geringere Druckverhaltnisse und Wirkungsgrade der Stufe und Einschrankungen beim
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maximal geférderten Volumenstrom. Untersuchungen zur Abhangigkeit des Betriebsverhal-
tens von Lage und Verlauf der Querschnittsflachen wurden u. a. von Mishina et al. [59], Whit-
field et al. [84] und Hagelstein et al. [31] durchgefiihrt. Durch diese und andere Untersuchun-
gen konnte der anerkannte Vorteil der externen Bauform (die Flachenschwerpunkte der
Querschnittsflachen liegen oberhalb des Diffusoraustrittsradius) bestatigt werden, bei der die
erzwungene Beschleunigung aus geometrischen Griinden ausgeschlossen ist.

Die in dieser Arbeit vorgestellten experimentellen Untersuchungen basieren auf einer theore-
tischen Optimierung eines Verdichters mit verschiedenen Diffusoren und internen Spiralen.
Das Ziel dieser mit Hilfe der CFD durchgefiihrten Optimierung war es, Verdichter mit internen
Spiralen trotz der bekannten aerodynamischen Nachteile zu verbessern. Die Optimierungen
wurden fiur den ,GroRen Radialverdichter des TFD durchgefiihrt (Bammert et al. [80]). Die-
ser Versuchsverdichter ist modular aufgebaut, so dal} die Sammelspiralen ausgetauscht
werden kdénnen, ohne Radialdiffusor oder Laufrad verandern zu mussen. Ausgangspunkte
und damit Referenzen waren eine interne und eine externe Sammelspirale (Rautenberg et
al. [81]).

Ergebnis der Optimierungen waren zwei alternative Kombinationen Diffusor — interne Spirale
(Kapitel 4). Aufgrund des modularen Aufbaus des Verdichters ergab sich nach der Fertigung
der neuen Diffusoren und der neuen Spiralenwand die Mdglichkeit, insgesamt drei neue
Konfigurationen mit interner Spirale experimentell zu untersuchen und dem Vergleich mit den
Referenzkonfigurationen zu unterziehen.

Bei den drei neuen Varianten handelte es sich erstens um die Kombination der urspringli-
chen internen Spirale mit einem asymmetrischen, unbeschaufelten Diffusor, zweitens um die
Kombination des urspriinglichen konzentrischen, schaufellosen Diffusors mit der vergréfRer-
ten internen Spirale und drittens um die Kombination der vergroRerten internen Spirale mit
einem Low-Solidity Diffusor (Abschnitt 3.2).

6.2 SchluBfolgerungen

Durch asymmetrisches Zuriickschneiden des in die Spirale hineinragenden Radialdiffusors
vergroRert sich die Querschnittsflache der internen Spirale in einigen Abschnitten geringfugig
und die Differenz zwischen dem Radius des Flachenschwerpunktes und dem Diffusor-
austrittsradius nimmt ab. Dieser Ansatz zur aerodynamischen Optimierung des Systems Dif-
fusor — Spirale ist aus der Literatur bisher noch nicht bekannt. Die erneute Beschleunigung
der Durchtrittsgeschwindigkeit in der Spirale und gleichzeitig die Wandreibungsverluste im
Radialdiffusor werden durch diese Malinahme verringert. Verglichen mit einem konzentri-
schen Diffusor sinkt der mégliche Druckriickgewinn des Radialdiffusors, wahrend sich der
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statische Druckriickgewinn vom Diffusor radial in die Spirale verlagert. Gegenliber der ur-
springlichen Konfiguration mit interner Spirale, steigen im nutzbaren Kennfeldbereich das
Totaldruckverhaltnis und der isentrope Wirkungsgrad der Stufe.

Wie sich zeigte, hat eine Asymmetrie des Diffusors eine groflere Amplitude der Umfangs-
druckstdrung zur Folge. Der Verbesserung des Wirkungsgrades steht also eine hdhere Bela-
stung von Laufrad und Lagerung gegendiber.

Um mit einem unveranderten, konzentrischen, schaufellosen Diffusor ebenfalls einen zusatz-
lichen statischen Druckriickgewinn in der internen Spirale zu erzielen, ist eine VergrofRerung
der Spiralenquerschnitte unumganglich. Dies wurde durch eine neue Spiralenauf’enwand,
mit groflerem AulRenradius erreicht.

Durch den im Vergleich zur asymmetrischen Variante besseren Druckaufbau im konzentri-
schen Radialdiffusor, verbunden mit dem im Vergleich zur originalen internen Variante ge-
steigerten Druckriickgewinn in der Sammelspirale, kommt es zu einer nochmaligen Verbes-
serung von Druckverhaltnis und Wirkungsgrad. Die Schluckgrenze verschiebt sich fir alle
Drehzahlen zu hoéheren Massenstromen und die Umfangsdruckstérung uberschreitet die
Amplituden der Referenzkonfigurationen in keinem Betriebspunkt. Damit stellt die Modifikati-
on der internen Sammelspirale (unter Beibehaltung eines konzentrischen, unbeschaufelten
Diffusors) ebenfalls eine Mdglichkeit dar, die urspringliche Kombination konzentrischer Dif-
fusor — interne Spirale aerodynamisch gunstiger zu gestalten.

Eine weitere Steigerung von Wirkungsgrad und Druckverhaltnis 1&t sich nur erreichen, wenn
das in die Spirale eintretende Fluid einen noch héheren statischen Druck und eine noch ge-
ringere Geschwindigkeit aufweist als bei den o. g. Verdichtervarianten. Dazu muf die Stro-
mung im Diffusor starker als in einem unbeschaufelten Diffusor verzogert werden, um er-
stens die Durchtrittsgeschwindigkeit in der Spirale abzusenken und die Wandreibung zu ver-
ringern und um zweitens die radial in die Spirale eintretende Geschwindigkeitskomponente
weiter zu verzégern und damit die Verluste im Sekundarwirbel der Spirale zu mindern. Sollen
dabei EinbufRen in der nutzbaren Kennfeldbreite vermieden werden, empfiehlt sich ein Low—
Solidity Diffusor.

Wie sich im Experiment zeigte, blieb auch mit Low—Solidity Diffusor der Wirkungsgrad bis
zum Diffusoraustritt nahezu unverandert, wahrend durch das geringere Geschwindigkeitsni-
veau in der Spirale die Spiralenverluste weiter gesenkt werden konnten. Druckverhaltnis und
Wirkungsgrad der Stufe sind vergleichbar mit dem eines Verdichters mit externer Spirale und
unbeschaufeltem Diffusor.

Die Verringerung der Amplitude der Umfangsdruckstorung konnte, wie z.B. schon von Soro-
kes et al. [37] beschrieben, bestatigt werden. Die Diffusorbeschaufelung schirmt dabei das
Laufrad gegen die Sammelspirale ab und mindert die gegenseitige Beeinflussung. Dadurch
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ergibt sich eine gleichmaRigere Durchstromung von Laufrad und Diffusor tiber den Umfang.
Die Rickwirkung auf das Laufrad aufert sich in einer Beeinflussung der Energieumsetzung
im Laufrad. Gegenluber dem Verdichter mit unbeschaufeltem Diffusor nehmen dabei die sta-
tischen und Totaldriicke vom Auslegungspunkt bis zur Pumpgrenze hin zu, ohne daf sich fur
die absoluten Geschwindigkeiten am Diffusoreintritt signifikante Unterschiede feststellen las-
sen.

Es konnte also (auch) experimentell nachgewiesen werden, dal® es mit Hilfe eines Low—
Solidity Diffusors moglich ist, einen Verdichter mit einer Sammelspirale interner Bauart zu
entwerfen, der in Totaldruckverhaltnis und Wirkungsgrad einem Verdichter mit externer Spi-
rale und unbeschaufeltem Diffusor gleichkommt. Die nutzbare Kennfeldbreite wird dadurch
nicht eingeschrankt.

Bei Verdichtern mit unbeschaufeltem Diffusor und interner Spirale sind ebenfalls Verbesse-
rungen moglich, wenn die Spirale nicht nur als Sammelraum betrachtet wird, dessen Quer-
schnittsflaichen radial beliebig aufgefadelt werden kdnnen. Dazu muld die Spirale auf stati-
schen Druckriickgewinn ausgelegt werden. Dies fiihrt zu groReren Spiralenquerschnitten, um
der verringerten Durchtrittsgeschwindigkeit in der Spirale gerecht zu werden.

Ist eine Anpassung der Sammelspirale nicht méglich, kann durch asymmetrisches Zurick-
schneiden des Radialdiffusors eine Verlagerung des Druckaufbaus in die Spirale realisiert
werden. Wird dieses unkonventionelle Vorgehen gewahlt, missen aber die (als Folge der
Asymmetrie) erhohten Belastungen fur Laufrad und Lagerung bericksichtigt werden.

78



7. Literaturverzeichnis

7. Literaturverzeichnis

(1]
Pinarbasi A., Johnson M. W.; “Detailed Flow Measurements In A Centrifugal Compressor Vaneless
Diffuser”; ASME-Paper 93-GT-95; Cincinnati (USA); 1993

(2]
Aungier R. H.; “Aerodynamic Design and Analysis of Vaneless Diffusers And Return Channels”;
ASME-Paper 93-GT-101; Cincinnati (USA); 1993

3]
Pinarbasi A., Johnson M. W.; “Off Design Flow Measurements In A Centrifugal Compressor Vaneless
Diffuser’; ASME-Paper 94-GT-42; Den Haag (Niederlande); 1994

(4]
Cui M. M.; “Comparative Study of Unsteady Flows in a Transsonic Centrifugal Compressor With Vane-
less and Vaned Diffusers”; ASME-Paper 2001-GT-0297; New Orleans (Louisiana, USA); 2001

(3]
Kang J.-S., Kang S.-H.; ,Stall Inception in a Vaneless Diffuser of a Centrifugal Compressor”; ASME-
Paper GT-2003-38358; Altanta (Georgia, USA); 2003

[6]

Turrunen-Saaresti T., Reunanen A., Larjola J.; “Effect of Pinch on the Performance of a Vaneless
Diffuser in a Centrifugal Compressor”; 6th Conference on Turbomachinery, Fluid Dynamics and Ther-
modynamics; Lille (France); 2005

[7]
Dubitsky Oleg, Japikse David; ,Vaneless Diffuser Advanced Model (2005D)”; ASME-Paper GT2005-
68130; Reno (Nevada, USA); 2005

(8]
Senoo Y., Hayami H., Ueki H.; “Low-Solidity Tandem—-Cascade Diffusers For Wide-Flow —Range Cen-
trifugal Blowers”; ASME-Paper 83-GT-3; 1983

(9]
Harada H., Goto M.; “Numerical and Experimental Studies of Single and Tandem Low-Solidity Cas-
cade Diffusers in a Centrifugal Compressor”; ASME-Paper 93-GT-108; Cincinnati (USA); 1993

[10]
Hohlweg W. C., Direnzi G. L., Aungier R. H.; ,Comparison of Conventional And Low Solidity Vaned
Diffusers”; ASME-Paper 93-GT-198; Cincinnati (USA); 1993

[11]
Haak M., v. Krimpen J. E., Wormgoor H. J.; ,Improvement of Centrifugal Compressor Stage Perform-
ance by Utilizing of Low Solidity Diffuser”; VDI Berichte Nr. 1186, VDI Verlag GmbH; Dusseldorf; 1995

(12]

Amimeni N. K., Engeda A., Hohlweg W. C., Direnzi G. L.; ,Performance of Low Solidity and Conven-
tional Diffuser Systems for Centrifugal Compressors”; ASME-Paper 96-GT-155; Birmingham (UK);
1996

[13]
Engeda A.; “Design and Investigation of Four Low Solidity Vaned Diffusers to Assess the Effect of
Solidity and Vane Number”; ASME-Paper 98-GT-252; Stockholm (Schweden); 1998

[14]
Tamaki H.; “Application of Low Solidity Diffuser for High Pressure Ratio Centrifugal Compressor”;
IGTC’'99Kobe TS-87; Kobe (Japan); 1999

79



[15]

Sorokes J. M., Koch Jay M.; “The Influence of Low Solidity Vaned Diffusers on the Static Pressure
Non-Uniformity Caused by a Centrifugal Compressor Discharge Volute”; ASME-Paper 2000-GT-0454;
Munchen (Deutschland); 2000

[16]
Engeda A.; ,The design and performance results of simple flat plate Low Solidity Vaned Diffusers”;
IMechE 2001, Vol. 215, pp.109-118; 2001

[17]

Arnone A., Hah C., Hayami H.; “Development of Secondary Flow Field in a Low Solidity Diffuser in a
Transonic Centrifugal Compressor Stage”; ASME-Paper GT-2002-30371; Amsterdam (Niederlande);
2002

[18]

Mukkavilli P., Raju G. R., Dasgupta A., Murty G. V. R., Chary K. V. J.; “Flow Studies on a Centrifugal
Compressor Stage With Low Solidity Diffuser Vanes”; ASME-Paper GT-2002-30386; Amsterdam
(Niederlande); 2002

(19]

Oh, Jong-Sik; “Investigation of Off-Design Performance of Vaned Diffusers in Centrifugal Compres-
sors: Part | — A Channel-Wedge Diffuser’; ASME-Paper GT-2002-30387; Amsterdam (Niederlande);
2002

[20]

Oh, Jong-Sik; “Investigation of Off-Design Performance of Vaned Diffusers in Centrifugal Compres-
sors: Part I — A Low-Solidity Cascade Diffuser’; ASME-Paper GT-2002-30388; Amsterdam (Nieder-
lande); 2002

[21]

Cellai A., De Lucia M., Ferrara G., Ferrari L., Mengoni C. P., Baldassarre L.; “Application of Low Solid-
ity Vaned Diffusers to Prevent Rotating Stall in Centrifugal Compressors: Experimental Investigation”;
ASME-Paper GT-2003-38386; Atlanta (Georgia, USA); 2003

[22]

Ferrara G., Ferrari L., Baldassarre L.; ,Low Solidity Vaned Diffusers for Rotating Stall Prevention: Ex-
perimental Analysis of Some Design Parameters”; ASME-Paper GT2004-54146; Wien (Ostereich);
2004

[23]

Reddy T. Ch. Siva, Murty G. V. Ramana, Mukkavilli P., Reddy D. N.; “Some Studies on Low Solidity
Vaned Diffusers of a Centrifugal Compressor Stage”; ASME-Paper GT2005-68972; Reno (Nevada,
USA); 2005

[24]
Japikse D.; ,Advanced diffusion levels in turbocharger compressors and component matching®; Proc.
First Intern. Conf. on Turbocharging and Turbochargers; IMechE; 1982

[25]
Weber C. R., Koronowski M. E.; ,Meanline Performance Prediction of Volutes in Centrifugal Compres-
sors”; ASME-Paper 86-GT-216; Dusseldorf (Deutschland); 1986

(26]
Ayder E., Van den Braembussche R.; ,Experimental Study of the Swirling Flow in the Internal Volute
of a Centrifugal Compressor”’; ASME-Paper 91-GT-7; Orlando (Florida, USA);1991

(27]

Ayder E., Van den Braembussche R. A., Brasz J.; ,Experimental and theoretical analysis of the flow in
a centrifugal compressor Volute®; Transactions of ASME, Journal of Turbomachinery, Vol.116, July
1994, pp. 462-468; 1994

80



7. Literaturverzeichnis

(28]
Ayder E.; ,Experimental and Numerical Analysis of the Flow in Centrifugal Compressor and Pump
Volutes”; Dissertation; Universitat Gent und Von Karman Institute for Fluid Dynamics, Brissel; 1993

[29]

Dong R., Chu S., Katz J.; “Effect of Modification to Tongue and Impeller Geometry on Unsteady Flow,
Pressure Fluctuations, and Noise in a Centrifugal Pump”; Transactions of ASME, Journal of Turbo-
machinery, Vol. 119; 1997

(30]

Ayder E., Van den Braembussche R., Keiper R., Rautenberg M., Hagelstein D.; ,Improved Model For
The Design And Analysis Of Centrifugal Compressor Volutes®; ASME-Paper 98-GT-187; Stockholm
(Schweden); 1998

[31]

Hagelstein D., Hillewaert K., Engeda A., Keiper R., Rautenberg M., Van den Braembussche R.A,
~Experimental And Numerical Investigation of the Flow in a Centrifugal Compressor Volute;
Transactions of ASME, Journal of Turbomachinery, Vol. 122, January 2000, pp. 22-31; 2000

[32]
Reunanen A., Pikanen H., Sikonen T.; ,Computational and Experimental Comparison of Different Vo-
lute Geometries in a Radial Compressor”; ASME-Paper 2000-GT-0469; Minchen (Deutschland); 2000

[33]
Sideris M.T., Van den Braembussche R.A.; ,Unsteady Flow in Centrifugal Compressors Due To
Downstream Circumferential Distortions”; ISABE 89-7098; 1989

(34]
Ayder E., Van den Braembussche R.A., Brasz J. J.; ,Experimental and Theoretical Analysis of the
Flow in a Centrifugal Compressor Volute”; ASME-Paper 92-GT-30; Kéln (Deutschland); 1992

[35]

Fatsis A.; ,Numerical Study Of The 3D Unsteady Flow And Forces In Centrifugal Impellers With Outlet
Pressure Distortion®; Dissertation; Universitdt Gent und Von Karman Institute For Fluid Dynamics;
1995

[36]

Hagelstein D., Van den Braembussche R. A., Keiper R., Rautenberg M.; ,Experimental Investigation
Of The Circumferenial Static Pressure Distortion In Centrifugal Compressor Stages“; ASME-Paper 97-
GT-50; Orlando (Florida, USA); 1997

[37]

Sorokes J. M., Borer C. J., Koch J. M.; ,Investigation of the Circumferential Static Pressure Non-
Uniformity Caused by a Centrifugal Compressor Volute”; ASME-Paper 98-GT-326; Stockholm
(Schweden); 1998

[38]

Filipenco V.G., Deniz S., Johnston J.M., Greitzer E.M, Cumpsty N.A.; ,Effects of Inlet Flow Field Con-
ditions on the Performance of Centrifugal Compressor Diffusers: Part 1-Discrete Passage Diffuser”;
Transactions of ASME, Journal of Turbomachinery, Vol. 122, January 2000, pp. 1-10; 2000

[39]
Shum Y.K.P., Tan C.S., Cumpsty N.A.; “Impeller — Diffuser Interaction in a Centrifugal Compressor”;
Transactions of ASME, Journal of Turbomachinery, Vol. 122, October 2000, pp. 777-786; 2000

[40]
Gu F., Engeda A.; ,A Numerical Investigation on the Volute/Impeller Steady-State Interaction Due to
Circumferential Distortion”; ASME-Paper 2001-GT-0328; New Orleans (Louisiana, USA); 2001

[41]
Biba Y. I.; “The Impact of Volute Versus Collector on Centrifugal Compressor Performance”; ASME-
Paper GT-2002-30375; Amsterdam (Niederlande); 2002

81



[42]
Ziegler Kai U., Gallus Heinz E., Niehuis R.; ,A Study on Impeller-Diffuser Interaction: Part | — Influ-
ence on the Performance”; ASME-Paper GT-2002-30381; Amsterdam (Niederlande); 2002

[43]
Ziegler Kai U., Gallus Heinz E., Niehuis R.; ,A Study on Impeller-Diffuser Interaction: Part Il — De-
tailed Flow Analysis”; ASME-Paper GT-2002-30382; Amsterdam (Niederlande); 2002

[44]

Asuaje M., Bakir F., Kouidri S., Kenyery F., Rey R.; “Numerical Modelisation of the Flow in Centrifugal
Pump, Volute Influence in Velocity and Pressure Fields”; Conf.-Paper ISROMAC-2004-099,
ISROMAC-10" Intern. Symp. On Rotating Machinery; Honolulu (Hawai, USA); 2004

[45]
Ferrara G., Ferrari L., Baldassarre L.; “Adaptive Vaned Diffuser for Centrifugal Compressor “; ASME-
Paper GT2005-69036; Reno (Nevada, USA), 2005

[46]
Meakhail T., Park S. O.; “A Study of Impeller-Diffuser-Volute Interaction in a Centrifugal Fan”; Trans-
actions of ASME, Journal of Turbomachinery, Vol. 127, pp. 84-90, Jan. 2005

[47]
Xu C., Amano R.S.; “Eliminating Static Pressure Distortion By A Large Cut Back Tongue Volute”;
ASME-Paper GT2006-90001; Barcelona (Spain); 2006

(48]
Casey M. V., Zhang Z., Eisele K., Wiss D., Muggli F. A., Galpin P.; ,Unstaedy flow in the vaned dif-
fuser of a medium specific pump”; ASME-Paper 96-GT-157; Birmingham; 1996

[49]
Baun D.O., Flack R.D.; “Radial Impeller Forces Using CFD - Part |: Model Development and Validation
Put Paper Title Here”; ASME-Paper GT-2002-30377; Amsterdam (Niederlande); 2002

[50]
Baun D.O., Flack R.D.; “Radial Impeller Forces Using CFD - Part Il: A Comparison Between Com-
pressible and Incompressible Flows”; ASME-Paper GT-2002-30377; Amsterdam (Niederlande); 2002

[51]
Turunen-Saaresti T., Reunanen A., Larjola J.; ,The Time-Accurate Numerical Simulation of a Centrifu-
gal Compressor”; ASME-Paper GT-2002-30385; Amsterdam (Niederlande); 2002

[52]

Arnone A., Bonaiuti D., Bonincinelli P., Ermini M., Milani A., Camatti M., Baldassarre L.; “CFD Applica-
tions to Industrial Centrifugal Compressor Design”; ASME-Paper GT-2002-30393; Amsterdam (Nie-
derlande); 2002

[53]

Arnone A., Bonaiuti D., Ermini M., Baldassarre L.; ,Analysis and Optimization of Transsonic Centrifu-
gal Compressor Impellers using the Design of Experiments Technique”; ASME-Paper GT-2002-30619;
Amsterdam (Niederlande); 2002

[54]
Zangeneh M., Vogt D., Roduner C.; ,Improving a Vaned Diffuser for a Given Centrifugal Impeller by
3D Inverse Design”; ASME-Paper GT-2002-30621; Amsterdam (Niederlande); 2002

[53]

Schleer M., Hong S. S., Zangeneh M., Roduner C., Ribi B., Plgger F., Abhari R. S.; ,Investigation of
an Inversely Designed Centrifugal Compressor Stage: Part 2 — Experimental Investigations”; ASME-
Paper GT-2003-38127; Atlanta (Georgia, USA); 2003

82



7. Literaturverzeichnis

[56]
Favrat D., Schiffmann J.; “Theoretical Design Of A High-Speed Low Power Radial Turbocompressor”;
6th Conference on Turbomachinery, Fluid Dynamics and Thermodynamics; Lille (France); 2005

[57]

Lee, Yu-Tai, Bein T. W, Lin Luo; "Direct Method for Optimization of a Centrifugal Compressor Vane-
less Diffuser”; 6th Conference on Turbomachinery, Fluid Dynamics and Thermodynamics; Lille
(France); 2005

[58]

Maksoud T. M. A., Johnson M. W., “Stress tensor measurements within the vaneless diffuser of a
centrifugal compressor”, IEchE, Proc Instn Mech Engrs Vol. 203, Part C: Journal of Mechanical Engi-
neering Science, pp. 51-59, 1989

[59]
Mishina H., Gyobu I., ,Performance Investigations of Large Capacity Centrifugal Compressors®,
ASME-Paper 78-GT-3, 1978

(60]
Kéammer N., ,Untersuchung der Strdmung durch eine Radialverdichterstufe mit schaufellosem Diffusor
im Bereich der Ablésegrenze®, Diss., Universitat Hannover, 1984

[61]
Dean R., Senoo Y.; ,Rotating Wakes in Vaneless Diffusers®;Transactions of ASME, Journal of Basic
Engineering, pp. 563-570 and 571-574, Sept. 1960, 1960

(62]

Stanitz J. D.; “One-Dimensional Compressible Flow In Vaneless Diffusers of Radial or Mixed-Flow
Centrifugal Compressors, Including Effects of Friction, Heat Transfer and Area Change”; NACA TN
2610; 1952.

(63]
Japikse D.; “Centrifugal Compressor Design and Performance”; Concepts ETI, Inc., Wilder, VT; 1996

[64]
Senoo Y.; Japanese Patent Disclosure 119411/78; 1978

[65]
Weinig F.; “Die Strémung um die Schaufeln von Turbomaschinen”; p. 40; Verlag J. A. Barth, Leipzig;
1935

[66]
Eckert B., Schnell E.; ,Axialkompressoren und Radialkompressoren®; Springer Verlag, Berlin; 1961

(67]
Albring W.; ,Angewandte Stromungslehre®; p. 108; Verlag T. Steinkopff, Dresden; 1966

(68]
Brown W. B., Bradshaw G. R.; “Design and Performance of Family of Diffusing Scrolls with Mixed-
Flow Impeller and Vaneless Diffuser’; NACA Report 936; Cleveland (Ohio) 1947; 1949

(69]
Reunanen A.; ,Experimental and Numerical Analysis of Different Volutes in a Centrifugal Compres-
sor”; Dissertation; Lappeenranta University of Technology; Lappeenranta (Finnland); 2001

[70]
Meldahl A.; ,Die Trennung der Rad- und Diffusorverluste bei Zentrifugalgeblasen®; pp. 203-207, Brown
Boveri Mitteilungen Aug./Sept. 1941; 1941

[71]
Hausenblas H.; ,Trennung der Lauf- und Leitradverluste bei der Auswertung von Versuchen an einstu-
figen Radialverdichtern®; pp. 11-13, Forschung im Ingenieurwesen 31 (1965) Nr. 1; 1965

83



[72]
Traupel W.; ,Thermische Turbomaschinen®; 1. Band, 3. Auflage; Springer Verlag; Berlin; 1977

[73]
Traupel W.; ,Die Theorie der Strdmung durch Radialmaschinen®; Verlag G. Braun; Karlsruhe; 1962

[74]
Hagelstein D.; ,Experimentelle Untersuchungen an einer Radialverdichterstufe mit verschiedenen
Vorleitgittern variabler Geometrie®; Dissertation; Universitdt Hannover; 2001

[75]

Wittekindt W., Rautenberg M., Bammert K.; ,Vergleichende Untersuchung von Berechnungsmethoden
fur unbeschaufelte parallelwandige Diffusoren®, Bericht 285/74; Institut fir Strdomungsmaschinen,
Technische Universitat Hannover; 1974

[76]
Rohsenow W. Hrsg.; ,Handbook of Heat Transfer®; 3. Edition; Mc Craw-Hill;

[77]
Prandtl L.; ,Strémungslehre®; Verlag Friedr. Vieweg & Sohn; Braunschweig; 1956

[78]
Shabaan S.; ,Experimental investigation and extended simulation of turbocharger non-adiabatic per-
formance®; Dissertation, Universitdt Hannover; Hannover 2004

[79]
Japikse D., Oliphant K. N.; “Turbomachinery Modeling: Explicit And Implicit Knowledge Capturing
(2005A) “; ASME-Paper GT2005-68099; ASME-Turbo Expo; Reno-Tahoe (Nevada, USA); 2005

(80]

Bammert K., Rautenberg M., Halk U., Kassens K., Knapp P., Mobarak A., Siegmann W., Wittekind W_;
,Radialverdichter, Vorhaben Nr. 83 und 115, Untersuchung der Laufradstromung in hochbelasteten
Radialverdichterlaufradern®; FVV-Heft Nr. 155; Frankfurt a. M.; 1974

(81]

Rautenberg M., Van den Braembussche R., Ayder E., Hillewaert K., Zeoli D., Seidel U., Hagelstein D.;
LStromungsvorgange in spiralférmigen Sammelraumen fir Radialverdichterstufen®, Kennwort: Spira-
lenstrdomungen |, Vorhaben Nr. 606; FVV-Heft 659; Frankfurt a. M.; 1998

(82]

Seume J., Van den Braembussche R., Prinsier J., Kitzinger J., Steglich T.; ,Strdmungsvorgange in
spiralférmigen Sammelraumen fir Radialverdichterstufen®, Kennwort Spiralenstrémungen I, Vorha-
ben Nr. 763; FVV-Heft 773; Frankfurt a. M.; 2003

[83]

T. Steglich T., Kitzinger J., Seume J.R., Van den Braembussche R.A., Prinsier J.; “Improved Diffu-
ser/Volute Combinations for Centrifugal Compressors”; ASME-Paper GT2005-68894; ASME-Turbo
Expo; Reno-Tahoe (Nevada, USA); 2005

(84]
Whitfield A., Roberts D.V.; ,Alternative Vaneless Diffusers and Collecting Volutes for Turbocharger
Compressors”; ASME-Paper 83-GT-32; ASME Turbo Expo; 1983

84



Anhang 1  Nachrechnung der Stromung im Diffusor

Anhang 1 Nachrechnung der Stromung im Diffusor

Das Ziel der nachfolgend dargestellten Berechnungsmethode ist es, eine Aussage Uber die
gemittelten statischen und Totaldricke und Uber die Geschwindigkeiten an jeder Stelle im
Radialdiffusor treffen zu konnen. Die Berechnung erfolgt dabei auf Basis umfangsgemittelter
Werte des statischen Druckes im Radialdiffusor und der ebenfalls gemessenen Temperatu-

ren, Driicke und Massenstrome der Stufe.

Nach Meldahl [70] lassen sich bei bekanntem statischem Druck am Laufradaustritt und der
zur Bestimmung des Gesamtwirkungsgrades noétigen Temperaturen und Dricke, die Wir-
kungsgrade des Laufrades und des nachgeschalteten Systems trennen. Das System wird
dabei als adiabat angenommen.

Aufgrund der meftechnisch schwierigen Bestimmung des statischen Druckes und der stati-
schen Temperatur direkt am Laufradaustritt wurde die Berechnung von Hausenblas [71] mo-

difiziert. Dafur reicht es aus, den statischen Druck auf einem Radius r, >r, zu messen, bei

dem z.B. Einflisse des Radseitenraumes die Messung nicht mehr verfalschen. Mit Hilfe der
Erhaltungsgleichungen und der Eulerschen Turbomaschinengleichung wird dann auf den

Laufradaustritt zurtickgerechnet.

Um die Entwicklung der Driicke und Geschwindigkeiten im Diffusor abzuschatzen, bietet sich
z.B. die Berechnungsmethode nach Traupel [72], [73] an. Diese Methode bietet, gegentber
z.B. der Methode nach Japikse [63], den Vorteil, da bei Anpassung der Koeffizienten an-
hand gemessener statischer Drlcke niemals mit negativen Totaldruckverlusten gerechnet
werden muld. Trotzdem soll nachfolgend auch kurz auf die Berechnung nach Japikse einge-
gangen werden, da sie sich vor allem bei der Auslegung bewahrt hat.
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A-1.1  Berechnung der Stromung im Diffusor nach Japikse

Von Japikse [63] wird, basierend auf der Arbeit von Stanitz [62], eine Berechnungsmethode
angegeben, die ohne einen Dissipationsfaktor auskommt. Die nétigen Gleichungen (in Zylin-
derkoordinaten) sind die Kontinuitatsgleichung:

1dp 1 dc, 1db 1
— +

—_— 4 —=
pdr c_ r bdb r Gl. A1-1

m

die Energiegleichung:
ah ¢ 9, 9% g
dr ™ dr Y dr Gl. A1-2

und neben dem Gasgesetz die Gleichungen fir die Impulserhaltung.

Die Differentialgleichungen fir die Impulserhaltung in radialer Richtung:

dc, ¢, _ c?cosa 1dp
c —™__2 4+¢ +——:0 -
myr r f b o dr Gl. A1-3
und in Umfangsrichtung:
dc, c¢,-c c’sina
C + ™ +C =0 -
mqr r f b Gl. A14
kénnen bei Annahme einer Wandschubspannung:
rwch-%cz Gl. A1-5

aus den Navier-Stokes-Gleichungen abgeleitet werden. Wahrend Stanitz mit einem konstan-

ten Reibungskoeffizienten (c, = 0.003) rechnete, wird von Japikse ein von der Reynoldszahl

abhangiger Reibungsbeiwert angegeben.

1.8.10° )"
c, =k Re Gl. A1-6

Fur den Korrekturfaktor wird ein Wert von k =0.010 vorgeschlagen und gleichzeitig darauf
hingewiesen, daf dieser Wert vom Verdichter abhangig ist und auch Vielfache oder Bruch-
teile davon annehmen kann.

In Japikse [7], [79] sind einige Beispiele aufgeflihrt, bei denen der Korrekturfaktor so ange-
paldt wurde, dal® die statischen Drlicke richtig berechnet werden konnten. Wie sich zeigte,
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Anhang 1  Nachrechnung der Stromung im Diffusor

stimmen die gemessenen und berechneten Werte flir Driicke und Stromungswinkel am Dif-
fusoraustritt gut Gberein. Unphysikalisch ist dabei aber der gelegentlich berechnete Anstieg
des Totaldruckes im Diffusor. Den Abbildungen in Japikse [7] nach, kann dies anscheinend
auch bei positiven Reibungsbeiwerten auftreten. Eine Erklarung dafur wird nicht gegeben.

A-1.2 Berechnung der Stromung im Diffusor nach Traupel

Von Traupel [73] werden fiir die Anderung der Umfangsgeschwindigkeit und die spezifische
Reibungsarbeit:

) C, pC, \C2+cCr? g

d(rc, r Gl. A1-7
P, Cra b, 1, K,
und
3
c,pC (,/cz+cfn) r
dgg, = 4 P % Wo dr Gl. A1-8

P, Cny b, r, k,

angegeben. Sind die Vorgange adiabat, folgt aus der Energiegleichung:

(%dp:—d(chci}_cdpcu (M)sr

p 2 pzc,zbzrzkz

dr Gl. A1-9

Der Faktor k, im Nenner der Gleichungen stellt eine Korrektur des effektiven Querschnittes
dar. Damit wird die sich ausbildende Wandgrenzschicht berlcksichtigt. Fur die weiteren

Rechnungen wurde k, =1 gesetzt. Weiterhin sind der Reibungsbeiwert ¢, und der Dissipa-

tionskoeffizient c, vorzugeben.

Zur Vorgabe dieser zwei Koeffizienten werden von Traupel [73] nur wenige konkrete Anga-

ben gemacht. Grundsatzlich wird nur klargestellt, dal} c, > ¢, sein sollte, da der Dissipati-

onskoeffizient innere Reibung und Mischungsverluste der Hauptstrémung berlicksichtigen
soll. In Traupel [72] wird die Méglichkeit diskutiert, beide durch einen einzigen Koeffizienten

c; zu ersetzen, der den Druckaufbau richtig einstellt. Dies erfolgt mit Bezug auf Stanitz [62]
(c; =0.003) unter dem Hinweis, dal} der richtige Wert etwa dem 1.5-2-fachen Reibungsbei-

wert A (=c,) des Rohres mit aquivalentem hydraulischen Durchmesser entsprechen sollte.
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In Traupel [73] wird deshalb auch empfohlen,

c, =¢; +0.0015 Gl. A1-10

zu setzen. Letztendlich wird gefolgert, dal3 die Ergebnisse bei Verwendung eines einheitli-
chen Koeffizienten durchaus genutzt werden kénnen, um sich einen Uberblick Uber Wir-
kungs- und Umsetzungsgrade zu verschaffen.

Dieses Vorgehen wurde z.B. von Hagelstein [74] (c; =0.011) gewahlt. Von Wittekindt [75]

wurden gemessene Geschwindigkeitsverlaufe und andere Diffusorberechnungsverfahren

verwendet, um sich den richtigen Koeffizienten anzunahern.

Unabhangig davon, wie die Koeffizienten gewonnen werden und welchen Wert sie letztlich
annehmen, sind die Tendenzen der Ergebnisse qualitativ gleich.

A-1.2.1 Bestimmung der Reibungs- und Dissipationskoeffizienten

Angelehnt an die Empfehlung von Traupel [72] wird der Reibungsbeiwert c, gleich dem
Rohrreibungsbeiwert ¢, =1, gesetzt. Formeln fur den Reibungsbeiwert der turbulenten
Rohrstromung A, koénnen z.B. Prandtl [77] entnommen werden. Dadurch ist c, in erster

Naherung nur von der Reynoldszahl:

dyyJCu s +Cm i Gl. A1-11

m, j—1

Re =

0]

abhangig. Als Geschwindigkeit wird die Geschwindigkeit am Eintritt des differentiellen Diffu-
sorsegmentes gewahlt, als charakteristische Lange der hydraulische Durchmesser:

4 =2 (rz-b2+rj-bj)
H= j—r Gl. A112

r+r,
Die Viskositat lalkt sich z.B. nach Rohsenow [76] aus den thermodynamischen Groflien be-
rechnen.

Die auf diese Weise berechneten Werte des Reibungsbeiwertes haben, flr die hier vorge-
stellten Nachrechnungen, die GréRenordnung des von Stanitz [62] angegebenen Wertes.
Dazu wurde der Diffusor in 1000 Radiensegmente gleicher Schrittweite unterteilt.
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Der Dissipationkoeffizient ¢, wird Uber den Ansatz:

Cp =K; - Cq Gl. A1-13

willkurlich in Beziehung zum Reibungsbeiwert gesetzt. Durch wiederholte Berechnung des
Diffusors vom Eintritt bis zum Austritt wird k, solange iterativ verandert, bis der berechnete

statische Druck am Diffusoraustritt dem gemessenen entspricht. Damit ergibt sich z.B. fur die
Variante mit externer Spirale der in Abbildung A 1-1 dargestellte Verlauf.

Bei einigen Betriebspunkten an der Schluckgrenze zeigt sich, dal} eine Konvergenz nur er-
reicht werden kann, wenn der Dissipationskoeffizient negative Werte annimmt. Bei der hier
gewahlten Berechnungsmethode bedeutet ein negativer Dissipationskoeffizient immer auch
einen negativen Totaldruckverlust. Um diesen winschenswerten Effekt zu vermeiden, wird

am Schluld der Iteration Uberprift, ob die Bedingung k, >1 erfullt ist.
Ist dies nicht der Fall, wird k, =1 gesetzt und mit k; ein Korrekturfaktor fur den Reibungs-

beiwert eingefiihrt. Dieser modifizierte Reibungsbeiwert 143t sich analog zum Dissipations-
koeffizienten ausdricken:

Ci =K - Aronr Gl. A1-14

Wie sich herausstellte, nimmt der Korrekturfaktor immer Werte von k; >1 an und somit wird

c,; > c, . Dadurch ergeben sich z.B. die in Abbildung A 1-3 dargestellten Verlaufe.

Da der Dissipationskoeffizient nach Traupel [72], [73] nicht nur die Reibung an der Diffusor-
wand, sondern auch andere verlustbehaftete Effekte (z.B. Mischungsverluste) bertcksichti-
gen soll, muBte er in jedem Fall grof3er sein als der Reibungskoeffizient. Allerdings Iat sich

auch der Grenzfall ¢, = ¢, in diesen Betriebspunkten nicht ohne negativen Totaldruckverlust

realisieren, da in diesem Fall beide Koeffizienten negative Werte annehmen. Der Grund da-
fur liegt in der Berlicksichtigung von zwei umfangsgemittelten statischen Driicken auf unter-
schiedlichen Radienverhaltnissen. Wahrend Uber den mittleren statischen Druck am Diffusor-

austritt die Korrekturfaktoren k, bzw. k; angepaldt werden, wird Uber den statischen Druck

bei A =1.05 der Totaldruck am Laufradaustritt angenahert. Der Totaldruck an dieser Stelle
kann aber, bei Berlcksichtigung der Erhaltungsgleichungen und Nebenbedingungen, wie
z.B. Slip—Faktor Korrelationen oder der Eulerschen Turbomaschinengleichung zur Berech-
nung der Umfangsgeschwindigkeit am Laufradaustritt, keine beliebig hohen Werte anneh-
men.
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Da dieser Effekt immer an der Schluckgrenze auftritt, liele sich vermuten, dal® der niedrige
statische Druck Uber grofRe Teile des Spiraleneintritts (bzw. Uber den Umfang des Diffusor-
austritts) stromauf eine Aufrichtung der Strdmung bewirkt.

Letztendlich ist in diesem speziellen Fall die Festlegung des Dissipationskoeffizienten auf
den aquivalenten Rohrreibungsbeiwert in diesen Betriebspunkten willkurlich, da der wirkliche
Wert unbekannt ist. Andererseits wird dadurch ein positiver Totaldruckverlust sichergestellt.

A-1.3 Nachrechnung des beschaufelten Diffusors

Wie beim unbeschaufelten Diffusor wird auch der beschaufelte Teil fir die Berechnung in
aquidistante Radiensegmente unterteilt. Um die Wirkung des beschaufelten Teils des Low-
Solidity-Diffusors auf die Strémung zu bertcksichtigen, werden die nabenseitig gemessenen
Driicke an der Oberflache einer der Diffusorschaufeln herangezogen (Abbildung A 3-19).
Diese Schaufel befand sich gegentiber der Spiralenzunge bei etwa 180° Umfangsposition im
Diffusor. Die Drlcke zwischen den diskreten Mel3punkten werden fir die Berechnung linear
interpoliert.

Das auf die Stromung wirkende Moment ergibt sich aus:
. 5
Mg =m-(r,-Cy, =5 Cys)= Z‘J.(st _pss)'b'r dr Gl. A1-15
4

Mit Hilfe des wirkenden Momentes wird die Anderung der Umfangsgeschwindigkeit berech-
net.

Z 5
5 Cys =Cus-ly — E'J-(pos _pss)'b'r dr Gl. A1-16
4

Wird die GI. A 1-16 beim Ubergang in den beschaufelten Diffusorteil als Ersatz fir die GI. A
1-7 in das Berechnungsmodell eingeflihrt, kdnnen die restlichen Gleichungen im Rechenmo-
dell verbleiben. Lediglich der hydraulische Durchmesser muf3, unter Berucksichtigung der
durchstromten Flache und des benetzten Umfangs, anders berechnet werden.

Der Korrekturfaktor k, des Dissipationskoeffizienten:

Cp =Kp - C; Gl. A1-17

wurde, wie beim unbeschaufelten Diffusor, iterativ solange verandert, bis der berechnete

statische Druck am Austritt des Diffusors mit dem gemessenen Ubereinstimmte. Dabei war
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Anhang 1  Nachrechnung der Stromung im Diffusor

der Korrekturfaktor k, fur den beschaufelten und den unbeschaufelten Teil des Diffusors

gleich (Abbildung A 1-2).

A-1.4 Stromung am Laufradaustritt

Eine erste Abschatzung der Umfangsgeschwindigkeit cy, am Laufradaustritt kann mit der
Eulerschen Turbomaschinengleichung (GI. A 1-18) durchgeflihrt werden. Bei drallfreier Zu-
strébmung ergibt sich so:

CUZZM Gl. A1-18

u2

Bei der Berechnung der Umfangsgeschwindigkeit soll auf eine vereinfachte Korrelation des
Minderleistungsfaktors zurlickgegriffen werden. So ist zwar bei den hier untersuchten Konfi-
gurationen durch die Wahl der Kontrollebene in der Ansaugkammer eine drallfreie Laufrad-
zustrdmung gesichert, allerdings mufd dann z.B. die Radseitenreibung bericksichtigt werden.
Aufgrund der Wellenabdichtung und der Geometrie des Radseitenraumes muften dann aber

an dieser Stelle starke Vereinfachungen in Kauf genommen werden.

Die Modellierung des Minderleistungsfaktors, wie auch die Eulersche Turbomaschinenglei-
chung, gehen von einer ausgeglichenen Stromung am Laufradaustritt aus und lassen sich
dadurch sehr gut mit der 1D Nachrechnung des Radialdiffusors kombinieren.

Die Definition des Minderleistungsfaktors lautet:

C
p=—" Gl. A1-19

CU2,oc

Hierbei ist ¢, die reale Umfangsgeschwindigkeit der Stromung am Laufradaustritt und ¢,

die ideale Umfangsgeschwindigkeit bei schaufelparalleler Abstrémung. Es gilt also auch:

_ Cm2
tanp3, ,

Gl. A1-20

Cuzw = U,

Die Meridiangeschwindigkeit c_, ergibt sich aufgrund der Kontinuitat aus:

m2

m _rh-R-T2
Py A, P, A,

Gl. A1-21

Von Shabaan [78] wird eine vereinfachte Gleichung fiir den Minderleistungsfaktor angege-
ben, die u. a. auf Daten des ,GroRen Radialverdichters” basiert.
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u,

T .
n=1-0.76 =sinB, ., Gl. A1-22

CU2,30

Eine Abschatzung fur die Abweichung des so berechneten Minderleistungsfaktors ist eben-
falls in Shabaan [78] aufgeflihrt.

Durch Kombination der Gleichungen GI. A 1-19 bis Gl. A 1-22 ergibt sich die gesuchte Um-
fangsgeschwindigkeit zu:

1 _mRT,
tanBz,w pz'Az

Cyp =11+ Cyy, = U, -[1—0.76-%sin32mj Gl A1-23
Im Ablauf der Nachrechnung werden unter Vorgabe des Totaldruckes am Laufradaustritt die
Geschwindigkeiten und der statische Druck am Laufradaustritt berechnet. Ist dies gesche-
hen, wird mit der Methode nach Traupel bis zur Druckmelstelle nach Laufradaustritt (bei
A =1.05) vorwarts gerechnet. An dieser Stelle erfolgt ein Vergleich zwischen dem berechne-
ten und dem gemessenen statischen Druck. Bei Differenzen wird der Totaldruck am Laufrad-
austritt modifiziert und die Rechnung am Laufradaustritt neu gestartet.

Ist die Iteration fUr die Berechnung der Stromung am Laufradaustritt konvergiert, wird bis zur
Druckmeflstelle am Diffusoraustritt gerechnet und der Dissipationskoeffizient angepal’t.

A-1.5 Berechnung der Startwerte fiir die reibungsbehaftete Diffusorrechnung

Um die Rechnung mit dem Verfahren nach Traupel schneller zu bewaltigen, missen Start-
werte fUr die Berechnung vorgegeben werden. Diese Startwerte lassen sich relativ einfach
Uber eine reibungsfreie Rechnung gewinnen. Die dafiir nétigen MelRwerte stimmen mit de-
nen der reibungsbehafteten Rechnung Uberein. Als gemessene Grofien sind die folgenden
Kenndaten der Stufe im jeweiligen Betriebspunkt bekannt:

Totaldruck und Totaltemperatur in der Ansaugkammer

Totaldruck und Totaltemperatur am Stufenaustritt (Druckstutzen)

Massenstrom und Drehzahl

Statische Driicke nach Laufrad (A=1.05) Gber dem Umfang
Statische Driicke vor dem Diffusoraustritt (A=1.475 bzw. 1=1.45)
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Anhang 1  Nachrechnung der Stromung im Diffusor

Bei der Berechnung (reibungsfrei und reibungsbehaftet) wird weiterhin vorausgesetzt, daf3:

- die Totaltemperatur nach dem Laufrad bis zum Austrittsstutzen unverandert bleibt.
- die Laufradzustromung drallfrei ist.

- die Strdmung eindimensional ist.

Unter diesen Voraussetzungen kann mit der Eulergleichung:

Ah= C, '(Ttot,a _Tk): u,C, —Uu,C,
[

~ Gl. A1-24
die Geschwindigkeit ¢, am Laufradaustritt berechnet werden:
_ C, '(Ttot,s _Tk)
Cp=——""—- Gl. A1-25
u2
Mit Hilfe der Kontinuitat
m=c,——A -
"R.T Gl. A1-26
des Drallerhaltes
c,-r=constant Gl A 1-27
der Bernoulligleichung
T
p-|1+——| —@& _1 || = constant Gl A1-28
k=1 T )
und der Energieerhaltung
C, Tos =C, - T + 05-(c2 +cZ) Gl. A1-29

kénnen die Startwerte fur die eigentliche reibungsbehaftete Diffusorrechnung iterativ abge-
schatzt werden.
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Dissipationskoeffizient cp
0.025 -
i —*— 10000 [Rpm]
[ —o— 12000 [Rpm]
0.020 + —— 14000 [Rpm]
r —o— 16500 [Rpm]
i —e— 18000 [Rpm]
0015 + f
8 :
0.010 +
0.005 |
[ e 00 %06 %8 *WNeBPerel ‘e Suven
0.000
0.00 0.05 0.10 0.15 0.20
¢ =Vikam/(0.25 * 1t * D2* * uy) [-]

Abbildung A 1-1 Dissipationskoeffizient des Verdichters mit externer Spirale und konzen-

trischem Diffusor

Dissipationskoeffizient cp
0.090 +
0.080 +
0.070 +
0.060 +
= 0.050 +
[=]
o 0.040 +
—— 14000 [Rpm]
0.030 +
—o— 16500 [Rpm]
0.020 +
—e— 18000 [Rpm]
0.010 +
0.000 1 1 ‘1 |
0.00 0.05 0.10 0.15 0.20
& =Vkam 1(0.25* 1t * D% * uy) []

Abbildung A 1-2 Dissipationskoeffizienten der Konfiguration mit Low-Solidity Diffusor
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Dissipationskoeffizient cp i 12888 {imi
0.025 1 —— 14000 [Rpm]
i —5— 16500 [Rpm]
0.020 + —e— 18000 [Rpm]
__0.015 |
8 :
0.010 +
0.005
0.000 &
0.00 0.05 0.10 0.15 0.20
¢ =Viam/(0.25 * 1t * D22 * uy) [-]
. - =¥ 10000 [Rpm]
Reibungskoeffizient c¢ —o— 12000 [Rpm]
0.025 ¢ —— 14000 [Rpm]
i —o— 16500 [Rpm]
0.020 % —o— 18000 [Rpm]
__ 0015 +
5 :
0.010 +
0.005 -+
0000 &+
0.00 0.05 0.10 0.15 0.20
¢ =Vikam/(0.25 * 1 * D22 * uy) [-]

Abbildung A 1-3 Reibungs- und Dissipationskoeffizienten des Verdichters mit interner Spi-
rale und konzentrischem Diffusor
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Anhang 2 Fehlerabschatzung

A-2.1 Abschitzung der MeBunsicherheit und Vertrauensbereiche der Messungen

Mit den in Abschnitt 3.5 genannten maximalen Fehlergrenzen der MeRRaufnehmer kann mit-
tels der quadratischen Fehlerfortpflanzung fir jeden Kennfeldpunkt die maximal mdgliche
MeRunsicherheit berechnet werden. Hier mufd berticksichtigt werden, dal? die Reduzierung
der Daten die Anzahl der EinfluRvariablen vergroert (siehe Abschnitt 5.1). Bedingt durch die
Summation in der quadratischen Fehlerfortpflanzung, vergroRert eine groRere Anzahl der
EinfluRvariablen auch die MeRunsicherheit. Aus diesem Grund ist es nicht zulassig, die ma-
ximalen MeRunsicherheiten nur flr nichtreduzierte MeRwerte oder daraus abgeleitete Gro-
Ren zu betrachten.

Da jede aufgezeichnete MeligroRe den Mittelwert aus finf nacheinander aufgenommenen
Werten darstellt, kbnnen auch die Standardabweichung (s) und der Vertrauensbereich des
Mittelwertes (m) berechnet werden. Fur ein 95% Konfidenzintervall (Vertrauensbereich des
Mittelwertes) einer t-verteilten Grofe gilt:

m = % S Gl. A2-1

Die Ergebnisse dieser Abschatzung sollen im Folgenden nur am Beispiel einer Verdichter-
konfiguration geschildert werden, da sich die GroRenordnungen der Fehler fir alle unter-
suchten Konfigurationen gleichen.

Abbildung A 2-1 zeigt das Kennfeld des Verdichters mit asymmetrischem Diffusor und inter-
ner Spirale. Fur jeden MeRpunkt sind die berechneten Mel3unsicherheiten fir Massenstrom
und Totaldruckverhaltnis bzw. Wirkungsgrad aufgetragen.

24 0.85

0.8 T -+ T
i

2.2 " P
\ 075 % I

0.7

\‘ 0.65 L I
SRS SV A/4h m .

¥ / 0.55
1.4 - ——10000 [rpm] ——10000 [rpm]
¥ | ——12000 [rpm] 0.5 {—— 12000 [rpm] \
1.2 4 ?_I_-‘_"‘__I\x 14,000 [rpm] 14,000 [rpm]

——16 500 [rpm] 0.45 | ——16 500 [rpm]
——18 000 [rpm]
T

\
/

nlkl

TTtot [-]
P
#

——18 000
: [rpm] 0.4

0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Reduzierter Massenstrom [kg/s] Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-1 Totaldruckverhiltnis und Wirkungsgrad des Verdichters mit
asymmetrischem Diffusor und interner Spirale
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Anhang 2 Fehlerabschatzung

Bei dieser Auftragung (Abbildung A 2-1) sind die Fehlergrenzen des Totaldruckverhaltnis-
ses, ebenso wie die des Massenstromes kaum auszumachen. Wie sich in Abbildung A 2-2
zeigt, liegt die MeRunsicherheit des Totaldruckverhaltnisses immer unter einem Prozent des

MeRwertes.
1 = 0.5 X 10 000 [rpm]
0.9 7 M = 12000 [rpm]
ol ._*_._._‘4«/// é 041 4 14,000 [rpm]
_ 071 ,} ; = = 16 500 [rpm]
2 06 — 2 03 18 000 [rpm]
3 05 00o—o0— o o0 —0000F E
E 04 —%— 10 000 [rpm] g 02
< 03 —e— 12000 [rpm] 2 °o 2 °
0.2 ——14 000 [rpm] S 01 | X‘KA “m..o A..A .;:%. i o:
01 —=— 16 500 [rpm] § KA yy ‘X'. «° a ol
—e— 18 000 [rpm] 3 X * %
0 T T T T 0 T T T T
0 2 4 6 8 10 (i} 2 4 6 8 10
Reduzierter Massenstrom [kg/s] Reduzierter Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-2 MeBunsicherheit und 95% Vertrauensbereich des Totaldruckverhaltnisses

Da die relativen Fehler mit einem abnehmenden gemessenen Differenzdruck zunehmen,
lalt sich eine deutliche Abhangigkeit entsprechend den gemessenen Drehzahllinien erken-
nen. Der 95% Vertrauensbereich des gemessenen Mittelwertes liegt aber in jedem Falle bei

hdchstens einem Drittel der rechnerisch mdglichen Melunsicherheit.

Die anderen KennfeldgroRen weisen zum Teil bemerkenswerte Fehlergrenzen auf. So er-
reicht die Melunsicherheit des Wirkungsgrades in Abbildung A 2-3 bei der niedrigsten
Drehzahl von 10 000 min™ Werte von 3.7 Wirkungsgradpunkten. Hier liegt der 95% Vertrau-
ensbereich mit hdchstens 10% des MelRwertes bei Bruchteilen der minimalen MeRunsicher-
heit.

0.04 —¥—10 000 [rpm] 0.004 % 10 000 [rpm]
e - p

/ )\y —0—12 000 [rpm] © 12 000 [rpm]
0.03 —— 14000 [rpm] 0003+~~~ ————————~ 414000 [rpm]
){ )( A\ —=— 16 500 [rpm]

= 16 500 [rpm]
/ ‘X,\ —e—18 000 [rpm]

@ 18 000 [rpm]
0002 +--3--—-----"-"-—"-—"-—"-—"-——=—-—"—"—"——-=—-—--

0.001 - A%Xo 5wy

Al
=)
o
R
<
95% Konfidenzintervall | n| [-]
%
®
°

T 13 Xty Tan & 8 ™ el
o © o ®0 o°
0 T T ‘ ‘ 0 ! ! ‘ ‘
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Massenstrom [kg/s] Reduzierter Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-3 MeRunsicherheit und 95% Vertrauensbereich des Wirkungsgrades
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Anders stellt sich die Situation bei Massenstrom (Abbildung A 2-4) und Drehzahl (Abbildung
A 2-5) dar. Beim Massenstrom flhren stochastische Schwankungen zu einer Vergréfierung
des Vertrauensbereiches, so dal dieser die MefRunsicherheit um mindestens den zehnfa-
chen Wert Ubersteigt. Dies hat seinen Grund zum einen in der Bestimmung des Massen-
stromes mit einer Normduse, zum anderen im Verhalten des Systems.

Durch niedrige Differenzdriicke der Dise und geringe Geschwindigkeiten in der Rohrleitung
bei niedrigen Massenstrémen nimmt die Meflunsicherheit Gberproportional zu. Die in der DIN
1952 angegebene Fehlertoleranz von 1% des MeRwertes wird dabei mit hochstens 0.025%
des MefRwertes in jedem Fall weit unterschritten.

. 14
0.05 —%— 10 000 [rpm] L X 10 000 [rpm]
—o— 12000 [rpm] T 127 ° @ 12 000 [rpm]
0.04 —A— 14,000 [rpm] 3 A 14 000 [rpml]
—=— 16 500 [rpm] g 10 « ® 16 500 [rpm]
< 0.03 —e— 18 000 [rpm] 3 gl R ® 18 000 [rpm]
£ X £ s
< 0.02 N
| g 4
= T °
0.01 + S 2| .o
L = X oA CEN |
0 ; ; ; \ & 0 X %AM :@ﬂ - a0 0g
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Reduzierter Massenstrom [kg/s] Reduzierter Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-4 MeRunsicherheit und 95% Vertrauensbereich des reduzierten
Massenstromes

Ebenfalls bei niedrigen Massenstromen zeigen sich verstarkt Instabilitdten im Rohrleitungs-
system, die zur Pumpgrenze hin immer weiter zunehmen. Daher schwankt auch der Mas-
senstrom in diesem Bereich der Kennlinie mit groReren Amplituden um einen Mittelwert.
Verstarkt wird dieser Effekt noch durch gréRere Schwankungen der Verdichterdrehzahl in
diesen Kennfeldbereichen. Liegen die Kennfeldpunkte weit genug von der Pumpgrenze ent-
fernt, liegt der Vertrauensbereich bei hochstens 1.5% des gemessenen Mittelwertes.
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35 35
X10 000 [rpm]
oo—o oo 0 0 00000 T
30 - c 304 © 12 000 [rpm]
£
—s 88— 55E8am E A 14 000 [rpm]
— 25 3 25 A = 16 500
e o—oo0—0o—oo0o0—o0-0-o0 £ [rpm]
E 20 ——t—tt—ttettte 3 20 £ © 18000 [rpm]
- KKK KRN <
3 ] 2 | » [ A o ©
g 15 —%—10 000 [rpm] £ 15 . ome , X 8 -
[=
2 104 —o— 12000 [rpm] 5 10 ._0 %o m w
~0—14.000 [rpm] & X o, ® e
G ® By & ° e
5 —m— 16 500 [rpm] < 5 XX e
0 : : |7~ 18000 [rpm] 2 o0 X : :
0 2 4 6 8 10 0 2 4 6 8 10
Reduzierter Massenstrom [kg/s] Reduzierter Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-5 MeBunsicherheit und 95% Vertrauensbereich der reduzierten Drehzahl

Fur die MeRunsicherheit der reduzierten Drehzahl ergibt sich, wie schon beim Wirkungsgrad,
eine Drehzahlabhangigkeit (Abbildung A 2-5, links). Da bei der Berechnung nur eine Abhan-
gigkeit von der Temperatur und der Drehzahl besteht, wird der Fehler mit der Drehzahl ska-
liert und steigt oder sinkt mit ihr. Der Vertrauensbereich des Mittelwertes dagegen bewegt
sich zwar in einem Bereich, der bis an die mdgliche MefRunsicherheit heranreicht, ist aber

ansonsten vollig stochastisch (Abbildung A 2-5, rechts).

Eine Verringerung der Melunsicherheiten und der Vertrauensbereiche des gemessenen
Mittelwertes kann nur durch genauere MefRaufnehmer und die Eliminierung von Schwankun-
gen der Verdichterdrehzahl erreicht werden. So laf3t sich z.B. durch Meflaufnehmer mit der
Halfte des hier erreichbaren Fehlerbandes, die MefRunsicherheit des Wirkungsgrades etwa
halbieren. Hier ist vor allem eine hochgenaue Temperaturmessung von Vorteil, wahrend sich
genauere Druckaufnehmer bei der Massenstromerfassung, bei der Bestimmung von Druck-
verhaltnissen und nachweisbar bei Sondenmessungen positiv auswirken. Eine konstantere
Verdichterdrehzahl wirde neben der Verringerung des Vertrauensbereiches der gemesse-
nen Drehzahl vor allem die Vertrauensbereiche des gemessenen Massenstromes und der
gemessenen Druckverhaltnisse positiv beeinflussen. Da die Vertrauensbereiche des Druck-
verhaltnisses und des Wirkungsgrades mit max. 40% bzw. max. 25% des gemessenen Mit-
telwertes die maximale MefRunsicherheit weit unterschreiten, ist vor allem eine konstantere
Einstellung der Drehzahl winschenswert, um auch die Vertrauensbereiche der gemessenen

Drehzahl und des gemessenen Massenstromes weiter zu verringern.
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A-2.2 Reproduzierbarkeit der Messungen

Die in dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen beschranken sich nicht auf eine einzelne
Verdichterkonfiguration, die einem umfangreichen MelRprogramm unterzogen wurde. Viel-
mehr wurden eine Reihe verschiedener Aufbauten untersucht, bei denen die Kennfelder und
dabei z. T. statische Wanddriicke gemessen wurden. Dadurch ergab sich nicht die Mdglich-
keit, in ausreichendem Umfang Referenzpunkte anzufahren und dadurch die Reproduzier-
barkeit der Mel3ergebnisse zu Uberprifen.

Da aber flir zwei Konfigurationen auch Sondenmessungen in der Sammelspirale durchge-
fuhrt wurden, sind auch MeRreihen vorhanden, bei denen eine grolde Anzahl von Werten fir
nur einen Kennfeldpunkt aufgenommen wurde.

Bei diesen Messungen kamen Funfloch-Zylindersonden zum Einsatz. Gemessen wurde in
sieben Meliebenen lber dem Umfang. Wahrend der Messungen waren bis zu vier Sonden
gleichzeitig im Einsatz. Dabei wurde bei der angestrebten reduzierten Drehzahl der Massen-
strom eingestellt und dann die Sondenmessungen durchgefiihrt. Die Gesamtheit setzt sich
aus Messungen zusammen, die an verschiedenen Tagen erfolgten. Aufgrund dieses Zeit-

aufwandes wurden groiere Schwankungen der Drehzahl von An > +30 min~' (Abbildung A

2-5) in Kauf genommen.

Die Messungen, aus deren Daten die Diagramme (Abbildung A 2-6 bis Abbildung A 2-9)
erstellt wurden, wurden an der Verdichterkonfiguration mit asymmetrischem Diffusor und
interner Spirale durchgefiihrt. Es handelt sich um den Datensatz 4 in Tabelle A 2-1. Auch
bei diesen Diagrammen kdnnte, wie bei der Darstellung der MeRunsicherheiten, als Beispiel
ein anderer Datensatz gewahlt werden, ohne dal} sich die beobachteten Schwankungen
signifikant andern.
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U MeRgréRe MeRreihe = 1 2 3 4
X 17995 18004 13995 13994
s 24.0 29.1 30.4 35.8
N [min’1] -
100 %] 0.13 0.16 0.22 0.26
A, 29.9 30.4 25 24.2
X 7.67 4.53 4.53 5.85
s 0.027 0.023 0.025 0.0299
M., [kgs™]
100 [%] 0.35 0.51 0.55 0.51
A, 0.0003 0.0003 0.0003 0.0003
X 2.06 2.19 1.65 1.67
s 0.012 0.005 0.003 0.006
i 100 %] 0.58 0.23 0.18 0.36
A, 0.012 0.011 0.011 0.011
X 0.706 0.671 0.737 0.824
n[-] s 0.005 0.003 0.005 0.004
A, 0.01 0.008 0.017 0.016
Tabelle A 2-1 Reproduzierbarkeit und MeBunsicherheit der Kennfeldgréfen verschiede-

ner MeRreihen der Sondenmessungen in der Sammelspirale

Alle in Abbildung A 2-6 bis Abbildung A 2-9 dargestellten Verlaufe sind nach demselben
Schema erstellt. Das linke Diagramm jeder Abbildung zeigt die Verteilung der Mel3werte, das
rechte Diagramm die absolute Haufigkeit der MeRwerte. In den Diagrammen der absoluten
Haufigkeiten ist zum Vergleich noch der qualitative Verlauf der Standard-Normalverteilung
eingezeichnet. Die Saulen der Haufigkeiten umfassen die Summe der MeRwerte im Abstand

eines Viertels der Standardabweichung.

Von allen Mel3werten in Abbildung A 2-6 bis Abbildung A 2-9 liegen etwa 70% innerhalb

eines Bereiches von £1s und ca. 95% in einem Bereich von +3 s. Dies entspricht den In-

tervallen der Standard-Normalverteilung.
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Abbildung A 2-6 Verteilung und Haufigkeit der gemessenen reduzierten Drehzahl
Nrea=14 000 min™; m,4=5.85 kg s™; ©=1.67; n=0.824

Die Standardabweichung der Drehzahl (Abbildung A 2-6) nahm fiir alle Sondenmessungen
einen Wert von etwa s=+30 min"' an. Damit bewegt sich die Standardabweichung der

Drehzahl bei Melreihen in einem Bereich von 0.3% bis 0.16% der reduzierten Drehzahl. Das
Auftreten dieser gleichbleibenden Drehzahlschwankung hat seine Ursache in der Drehzahl-
regelung des Verdichters.

1 o 40
s s el 8| <S> |Umfang der Stichprobe
35 +
0.8 - \ n=214
= Umfang der Stichprobe| ——— N — 30 I I
< / \ ‘ - Anzahl Messungen‘
o n=214 = 25
X 06 c
g | g 20 4
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§ s 7 \
2 024 / 5 L
0 - *f - — — — —— — 0 . {{rl l . l I Im4
573 576 579 582 585 588 591 594 597 573 576 579 582 585 588 591 594 597
Reduzierter Massenstrom [kg/s] Reduzierter Massenstrom [kg/s]

Abbildung A 2-7 Verteilung und Haufigkeit des gemessenen reduzierten Massenstromes
Nrea= 14 000 min™; m,.o= 5.85 kg s™; = = 1.67; n = 0.824

Die Standardabweichung des Massenstromes der Melreihen (Tabelle A 2-1) zeigt keine
Abhangigkeit von der Verdichterdrehzahl oder dem eingestellten Massenstrom. Werden 95%
aller MeRwerte berucksichtigt (Abbildung A 2-7), liegen diese in einem Intervall von +1.5%

des Mittelwertes, was dem Vertrauensbereich der Kennfeldmessungen in Abbildung A 2-4
entspricht.
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Anhang 2 Fehlerabschatzung
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Abbildung A 2-8 Verteilung und Haufigkeit des gemessenen Wirkungsgrades
Nrea=14 000 min™; m,4=5.85 kg s™; ©=1.67; n=0.824

Bei den Wirkungsgradmessungen befinden sich 95% der aufgenommenen Werte in einem
Bereich von £2 Punkten (Abbildung A 2-8). Aufféllig dabei ist die offensichtliche Unsymme-
trie der Verteilung, mit einem steiler abfallenden rechten Ast der gemessenen Haufigkeiten.

Ebenfalls in einem Bereich von +2% (relativ) bewegt sich das Totaldruckverhaltnis

(Abbildung A 2-9).

0.8 -
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n=214

35 €S- «S- | |Umfang der Stichprobe
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N
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NI

-
o
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!_[11\1
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o[l

0 —* o T T
165 1.65 1.66 1.661_1[}.67 167 168 1.69 1.69

Abbildung A 2-9 Verteilung und Haufigkeit des gemessenen Totaldruckverhaltnisses
Nrea=14 000 min™; m,¢=5.85 kg s™'; ©=1.67; n=0.824

Beide Groflen wurden von den im Spiralenquerschnitt befindlichen Sonden beeinflult. Da
die Messungen bei den unterschiedlichsten Sondenpositionen (und mit variierender Sonden-
zahl) erfolgten, wurde der Querschnitt mit jedem Mel3punkt anders versperrt. Die Storung der
Stromung in der Spirale wirkt sich negativ auf die Totaldruckverluste und damit auch auf das
gemessene Totaldruckverhaltnis und den gemessenen Wirkungsgrad aus. Aus diesem
Grund kann wahrscheinlich davon ausgegangen werden, daf} es sich bei den hier aufgefiihr-
ten Schwankungen um Maximalwerte handelt, die bei ungestérter Strémung kleiner ausfal-

len.
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Wird ein Intervall der dreifachen Standardabweichung (3s ) betrachtet, dann entspricht die-

ses Intervall fir die MeRgrélen Totaldruck, Wirkungsgrad und reduzierter Drehzahl minde-
stens der einfachen, héchstens aber der dreifachen MeRunsicherheit dieser MelRgroRen.
Beim Massenstrom entspricht dieses Intervall dem 95% Vertrauensbereich der Kennfeld-
messungen, bei denen der Mittelwert aus funf nacheinander aufgenommenen MefRwerten
gebildet wird. Abgesehen von der Beeinflussung des Wirkungsgrades und des Totaldruck-
verhaltnisses durch die Sondenmessung, zeigt sich auch bei der Reproduzierbarkeit der
Drehzahl und des Massenstromes, dal} sich eine konstantere Drehzahlregelung vorteilhaft
auf die Qualitat der MeRwerte auswirken wirde.
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Anhang 3 Abbildungen
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Abbildung A 3-1 Radien der SpiralenauRenwéande
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Abbildung A 3-2 Schwerpunktradien der Spiralenquerschnitte
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Flachenverlaufe der Spiralenquerschnitte
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Abbildung A 3-3 Flachenverlauf der Spiralenquerschnitte
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Abbildung A 3-4 Mit dem Gesamtvolumen der externen Spirale normierter Volumenverlauf
der Sammelspiralen
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Anhang 3 Abbildungen
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Abbildung A 3-5 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit konzentrischem Diffusor und exter-
ner Spirale
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Abbildung A 3-6 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit konzentrischem Diffusor und inter-
ner Spirale
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Anhang 3 Abbildungen

Abbildung A 3-7 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit asymmetrischem Diffusor und in-
terner Spirale
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Abbildung A 3-8 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit konzentrischem Diffusor und gro-
Rerer interner Spirale
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Anhang 3 Abbildungen

Abbildung A 3-9 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit Low-Solidity Diffusor und groRerer
interner Spirale
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Abbildung A 3-10 Drehzahlkennfeld des Verdichters mit unbeschaufeltem, parallelwandigem
Diffusor und groBerer interner Spirale
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Abbildung A 3-11

Abbildung A 3-12
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Abbildung A 3-13 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt

Verdichter mit konzentrischem unbeschaufeltem Diffusor; externe Spirale
Nrea=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-14 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt
Verdichter mit konzentrischem, unbeschaufeltem Diffusor; interne Spirale
Nrea=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-15 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt
Verdichter mit asymmetrischem Diffusor und interner Spirale
Nrea=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-17 Umfangsdruckverteilung am Laufrad- und Diffusoraustritt
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Abbildung A 3-18 Gemessene und gerechnete Umfangsdruckverteilung;
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Abbildung A 3-20 Wirkungsgrade des Verdichters — n,.q=14 000 min™'; Mu = 0.86
Verdichter mit externer Spirale und unbeschaufeltem, konvergentem Dif-
fusor

1
0.95

0.9

0.85 ./‘\/ngf:j&ﬂﬂ
0.8

_ 075 /A/
= 07

“oes | A

/
0.6
—= Eta: 0->8
0.55 '/ —o—FEta: 6->8
0.5 ——Eta: 0->6
0.45
0.4 ‘ ‘ ‘ h
0.00 0.05 0.'10 0.15 0.20
g=2 Vam [ ]
n D,%-u,

Abbildung A 3-21  Wirkungsgrade des Verdichters — n,.q=14 000 min'1; Mu = 0.86

Verdichter mit interner Spirale und unbeschaufeltem, konvergentem Dif-
fusor
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Abbildung A 3-22 Wirkungsgrade des Verdichters — n,.q=14 000 min'1; Mu = 0.86

Verdichter mit interner Spirale und asymmetrischem Diffusor
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Abbildung A 3-23 Wirkungsgrade des Verdichters - n,.4=14 000 min'1; Mu = 0.86

Verdichter mit groBerer interner Spirale und unbeschaufeltem Diffusor
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Abbildung A 3-24 Wirkungsgrade des Verdichters — n,.q=14 000 min'1; Mu = 0.86

Abbildung A 3-25
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Abbildung A 3-26 Komponentenwirkungsgrade des Verdichters mit konzentrischem bzw.

asymmetrischem Diffusor; interne Spirale — nq=14 000 min'1; Mu = 0.86

124



Anhang 3 Abbildungen

Abbildung A 3-27

Abbildung A 3-28
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Abbildung A 3-29 Druckverhéltnisse des Verdichters mit konzentrischem Diffusor und
interner Spirale bzw. groBerer interner Spirale
Nreq=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-30 Geschwindigkeitsverhialtnisse des Verdichters mit konzentrischem Diffu-
sor und interner Spirale bzw. gréBerer interner Spirale
Nrea=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-31 C, und o des Verdichters mit interner Spirale bzw. gréRBerer interner Spira-
le; konzentrischer, unbeschaufelter Diffusor — n,.q=14 000 min'1; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-32 C, und ® des Verdichters mit interner Spirale und konzentrischem bzw.
asymmetrischem Diffusor — n,.4=14 000 min”; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-33 Drucksteigerungs- und Verlustkoeffizient der Verdichterkonfigurationen
Nres=14 000 min™; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-34 Druckverhéltnisse des Verdichters mit groBerer interner Spirale und
LS-Diffusor bzw. unbeschaufeltem Diffusor — n,.q=18 000 min™*; Mu = 1.11
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Abbildung A 3-35 Geschwindigkeitsverhiltnisse des Verdichters mit groBerer interner Spira-
le und LS-Diffusor bzw. unbeschaufeltem Diffusor
Nyeq=18 000 min™"; Mu = 1.11
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Abbildung A 3-36 Druckverhaltnisse des Verdichters — n,.4=18 000 min'1; Mu =1.11
Verdichter mit groBerer interner Spirale und LS-Diffusor
Verdichter mit externer Spirale und unbeschaufeltem Diffusor
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Abbildung A 3-37 Geschwindigkeitsverhaltnisse des Verdichters
Verdichter mit groBerer interner Spirale und LS-Diffusor
Verdichter mit externer Spirale und unbeschaufeltem Diffusor
Nres=18 000 min™; Mu = 1.11
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Abbildung A 3-38 Druckverhiltnis am Diffusoraustritt; alle Konfigurationen
Nye=14 000 min™'; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-39 Druckverhiltnis am Verdichteraustritt alle Konfigurationen
Nrea=14 000 min™'; Mu = 0.86
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Abbildung A 3-40 Drucksteigerungskoeffizient des Radialdiffusors
Nyeg=18 000 min™"; Mu = 1.11
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Abbildung A 3-41 Verlustkoeffizient des Radialdiffusors — n,.4=18 000 min'1; Mu =1.11
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Abbildung A 3-42 Verlustkoeffizient der Sammelspirale — n,.4=18 000 min™; Mu = 1.11

Anderung des Stromungswinkels
8 — im Low-Solidity Diffusor
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Abbildung A 3-43 Anderung des Stromungswinkels im Low-Solidity Diffusor
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Anhang 4 Tabellen

Anhang 4 Tabellen

Tabelle A 4-1

AnschluBfeld Nummer Winkel Radius
A 1 3.00 295.00
2 3.00 210.00

B 1 355.73 251.99
2 348.23 251.99

3 340.74 251.99

4 333.24 251.99

5 329.90 251.99

C 1 43.00 295.00
2 43.00 210.00

D 1 83.00 295.00
2 83.00 210.00

E 1 123.00 295.00
2 123.00 210.00

F 1 163.00 295.00
2 163.00 210.00

G 1 206.56 251.99
2 180.74 251.99

3 203.23 251.99

4 209.90 251.99

5 188.23 251.99

6 173.24 251.99

7 195.73 251.99

H 1 182.20 289.40
2 174.80 260.64

3 171.78 253.75

4 171.24 258.01

5 179.98 278.82

6 181.81 291.74

7 173.97 266.71

8 169.90 251.99

9 179.28 283.32

10 177.54 269.04

11 176.28 275.15

1 1 203.00 295.00
2 203.00 210.00

J 1 140.74 251.99
2 129.90 251.99

3 148.23 251.99

4 163.23 251.99

5 133.24 251.99

6 166.56 251.99

7 155.73 251.99

K 1 243.00 295.00
2 243.00 210.00

L 1 283.00 295.00
2 283.00 210.00

M 1 323.00 295.00
2 323.00 210.00

N 1 28.23 251.99
2 3.23 251.99

3 20.74 251.99

4 46.56 251.99

5 49.90 251.99

6 9.90 251.99

7 35.73 251.99

8 43.23 251.99

9 13.24 251.99

10 6.56 251.99

Position der statischen Druckbohrungen im Low-Solidity Diffusor

(0° entspricht der Position der Spiralenzunge)
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