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Kurzfassung

Die vorliegende Arbeit befasst sich mit der tatsachlichen Lage der Pumpgrenze
im Verdichterkennfeld eines Abgasturboladers. Bei Versuchen wurde die Geo-
metrie der Ansaugstrecke des Verdichters variiert. Die Zustrdomung wurde mit-
tels LDA-Messungen erfasst und durch CFD-Rechnungen Uberpruft. Dabei
zeigt sich eine Ubereinstimmung der Auswirkungen im Kennfeld mit den ge-
messenen und gerechneten Zustromungen. Unabhangig von diesen Versuchen
wurde auch das Rohrleitungsvolumen hinter dem Verdichter variiert. Die dabei
auftretenden Verschiebungen der Pumpgrenze korrelieren sowohl mit anderen
Beobachtungen aus der Literatur, als auch mit Versuchen am Motor. Uber die
Untersuchungen bei stationarer Betriebsweise des Verdichters hinaus wurde
der Verdichter auch instationar betrieben. Es zeigte sich, dass auch im instatio-
naren Fall die stationar ermittelte Pumpgrenze weiterhin gultig blieb. Ein Ver-
weilen bei diesem stationar ermittelten Volumenstrom konnte festgestellt wer-
den, bevor die Pumpzyklen einsetzen. Eine Nachrechnung mittels eines auf
Greitzer basierenden und durch Theotokatos erweiterten Modells bildet dieses
Verhalten qualitativ richtig ab, ist aber quantitativ nicht ausreichend.

Abstract

The present research work aims at investigating real position of surge line in a
compressor performance map of a turbocharger. Geometry of surge (inlet) pipe
of a turbocharger compressor has been diversified. The Flow of air was meas-
ured with a LDA and proofed by a CFD-calculation. There was an accordance
between measured performance maps and measured and calculated inlet flow.
Moreover was an investigation of volume of pipeline between compressor and
throttle. Measured Movement of surge line is correspondent with experience in
literature and investigations on engine. All studies are made by steady and un-
steady conditions of compressor. In an unsteady case the position of surge line
was the same as in a steady case. A pause at surge line was found before
surge cycle starts. A calculation with a model based on Greitzer and developed
by Theotokatos shows the right qualitiv behaviour, but isn’t quantitiv enough.

Schlagworte: Motor, Verdichter, Pumpen; engine, compressor, surge
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Kapitel 1

Einleitung und Zielsetzung

Als Fahrzeugantrieb ist der Verbrennungsmotor nach wie vor dominierend. Al-
ternative Konzepte sind von der Serienreife beziehungsweise Marktdurchdrin-
gung mehr oder weniger weit entfernt. Die treibenden Krafte sind standig weiter
verscharfte Abgasgesetzgebungen, die Endlichkeit fossiler Energietrager mit
dem damit verbunden Preisanstieg und der Wunsch nach mehr Leistung, sei es
um mehr Guter zu transportieren oder um gestiegenen Komfortansprichen zu
genugen, ohne eines der vorher genannten Kriterien zu ignorieren. Allerdings
ist diese Dominanz des Verbrennungsmotors nur Dank standiger Weiterent-
wicklung und Anpassung an geanderte Rahmenbedingungen maglich.

Schon sehr friih erkannten Motorkonstrukteure den prinzipiellen Vorteil der Vor-
verdichtung der Ansaugluft. Schon Rudolf Diesel und Gottlieb Daimler versuch-
ten ihre Motoren aufzuladen. Dies scheiterte allerdings an den damals verflg-
baren Mdglichkeiten der Aufladung. Die Abgasturboaufladung ist nicht die ein-
zige Moglichkeit einen Verbrennungsmotor aufzuladen, aber bei weitem die mit
den groften Vorteilen bezuglich des Gesamtwirkungsgrades.

FUr eine Aufladung eines Verbrennungsmotors sind im Wesentlichen folgende
Moglichkeiten geeignet: der Abgasturbolader oder mechanisch angetriebene
Verdrangungsmaschinen. Der Turboladerverdichter hat gegenuber dem
Verdranger einen gravierenden Nachteil: es gibt eine Beschrankung im Druck-
aufbau bei kleinen Durchsatzen, die Pumpgrenze. Fur eine optimale Anpassung
eines Abgasturboladerverdichters an einen Verbrennungsmotor ist die Kenntnis
der Lage der Pumpgrenze entscheidend. Besonders kritisch ist dies bei gerin-
gen Motordrehzahlen, aus denen ein geringer Volumenstrom des Laders resul-
tiert, bei gleichzeitig immer hoheren Drehmomenten (man spricht hier vom ,low
end torque®), die ein immer héheres Druckverhaltnis des Laders erfordern. Bei
der Vorauslegung von Verbrennungsmotoren stutzen sich die Motorenentwick-
ler in der Regel auf die von den Turboladerherstellern gelieferten Verdichter-
kennfelder. Die sich am Motor einstellende Pumpgrenze kann aber hiervon aus
verschiedenen Grinden mehr oder weniger stark abweichen. Besondere Be-
deutung erlangt dieses Problem bei der Benutzung der Herstellerverdichter-
kennfelder als Randbedingung fur die Motorprozesssimulation. Oftmals werden
ganze Konzeptentscheidungen anhand von Berechnungsergebnissen gefallt,
ohne dass ein realer Prototyp gebaut wird.



Kapitel 1 Einleitung und Zielsetzung 2

Ein Teil der Ergebnisse dieser Arbeit stammen aus der Bearbeitung des FVV-
Projektes ,Dynamisches Verhalten von Abgasturboladern nahe der Pumpgren-
ze“ (Vorhaben-Nr.: 845), welches am Institut fir Turbomaschinen und Fluid-
Dynamik (nachfolgend TFD) der Gottfried Wilhelm Leibniz Universitat Hannover
gemeinsam mit dem Fachgebiet Verbrennungskraftmaschinen (nachfolgend
VKM) der Technischen Universitat Berlin durchgefuhrt wurde. Ziel dieses Pro-
jektes war es verschiedene geometrische Einflusse vor und nach dem Verdich-
ter, sowie Effekte beim instationaren Betrieb des Verdichters hinsichtlich ihrer
Einflisse auf die Pumpgrenze zu untersuchen. Im Einzelnen wurden stationare
Versuche durchgefuhrt, die den Einfluss der Leitungsgeometrie an ausgewahl-
ten Beispielen untersuchen sollen. So wurden Krimmervariationen als Einlauf-
geometrie direkt vor den Verdichter gesetzt und Kennfeldmessungen damit
durchgefuhrt. Zusatzlich wurden diese Kennfeldmessungen noch von CFD-
Berechnungen dieser Einlaufgeometrien unterstutzt. Hinter dem Verdichter
wurde die GrofRe des druckseitig zwischen Verdichter und Drossel eingeschlos-
senen Volumens variiert. Ebenfalls wurde der Einfluss eines Rezirkulationska-
nals (einer so genannten Kennfeld stabilisierenden MalRnahme) im Verdichter-
eintritt untersucht, die eine Stabilisierung der Strémung bewirken und damit die
Pumpgrenze hin zu kleineren Volumenstromen verschieben soll. Weiterhin
wurden instationare Versuche durchgefuhrt, bei denen der Verdichter mit ver-
schiedenen definierten Rampen gedrosselt wurde. Als letzter Punkt wurde noch
der Einfluss einer nicht kontinuierlichen, sondern periodischen Abstromung aus
dem Verdichter untersucht. Die Parameter fur die Drosselrampen und die dis-
kontinuierliche Abstromung wurden zuvor in Versuchen am VKM ermittelt. Dort
wurden drei verschiedene aufgeladene Verbrennungsmotorkonzepte im Rah-
men des erwdhnten FVV-Projektes vermessen (siehe Grigoriadis /13/). Uber
den Umfang des FVV-Projektes hinaus wurden an den Einlaufgeometrien, zur
Absicherung der CFD-Ergebnisse, LDA-Messungen vorgenommen. Fir die Be-
stimmung des Abstands des momentanen Betriebspunktes von der noch nicht
bekannten Pumpgrenze wurden verschiedene Voruntersuchungen durchge-
fuhrt. So kamen hier eine Temperaturmessung und eine Wechseldruckindizie-
rung im Verdichtereintritt hinzu. Aul3erdem wurde mit Hilfe eines von Theotoka-
tos /41/ erstmals vorgestellten Modells versucht die erhaltenen Ergebnisse
rechnerisch nachzuvollziehen.



Kapitel 2
Stand der Technik

2.1 Grundlagen

Maschinen, die Fluide komprimieren konnen, werden nach ihrem Arbeitsverfah-
ren in zwei Wirkprinzipien unterteilen. Bei den Verdrangermaschinen wird das
Fluid durch einen abgedichteten Arbeitsraum vom niedrigen Druckniveau zum
hoheren Druckniveau gefordert. Es wird dabei unterschieden, ob sich das Vo-
lumen des Arbeitsraumes dabei verkleinert oder gleich grol3 bleibt. Bei Volu-
menbeibehaltung spricht man von aulierer Verdichtung. Dazu zahlen Roots-
geblase bzw. -verdichter. Wird das Volumen wahrend der Verdrangung redu-
ziert wird dies innere Verdichtung genannt. Hier sind als Bauformen Kolben-,
Schrauben- und Spiralverdichter anzufihren. Ein typisches Kennfeld fir
Verdrangermaschinen ist in Abbildung 2-1 zu sehen. Da das Verdrangervolu-
men beim Ansaugen mechanisch fest ist, hangt der geférderte Fluidstrom im
Wesentlichen nur von der Drehzahl der Maschine ab und nicht vom bendtigten
Druckverhaltnis. Durch hohere Spaltverluste bei hdoherer Druckdifferenz nimmt
der Fluidstrom tatsachlich ein wenig ab. Der maximale Druckaufbau ist eher
mechanisch begrenzt.

h

van, Yan, %an_ n =konst.

Druckverhaltnis

rJSL :k()ﬂsf.

0 red. Volumenstrom V

Abbildung 2-1: typisches Kennfeld einer Verdrangermaschine (schematisch)

Das andere weit verbreitete Arbeitsprinzip ist das der Stromungsmaschinen.
Hierbei wird das Fluid durch Schaufeln gefuhrt. Der Arbeitsraum ist aber offen.
Verdichtet wird durch Ubertragung kinetischer Energie von den Schaufeln auf
das Fluid, welches dadurch im Laufrad beschleunigt und anschlie®end im Diffu-
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sor verzogert wird. Unterschieden werden dabei zwei wesentliche Bauformen,
die sich hinsichtlich der Abstrdémung aus dem Laufrad unterscheiden. Stromt
das Fluid parallel zur Drehachse der Maschine ab, spricht man von Axialma-
schinen. Bei senkrechter Abstromung zur Drehachse wird die Bauform als Ra-
dialmaschine bezeichnet. Axialmaschinen eignen sich gut fur Maschinen mit
groRen Volumenstromen, zum Beispiel Flugzeugtriebwerke, und haben einen
etwas besseren Wirkungsgrad. Radialmaschinen sind hingegen einfacher zu
bauen und kénnen schon mit geringem Bauvolumen genugend Effizienz und
Druckaufbau erreichen, um fur Turboaufladung in kleinen und grof3en Verbren-
nungsmotoren Verwendung zu finden.
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Abbildung 2-2: typisches Kennfeld einer Strémungsmaschine (schematisch)

Die Kennlinien einer Stromungsmaschine sehen deutlich anders aus als die ei-
nes Verdrangers, wie in Abbildung 2-2 gut zu sehen. Bei einer Stromungsma-
schine geht bei hoherem Druckverhaltnis der geforderte Volumenstrom mehr
oder weniger deutlich zurick. AuRerdem besitzt das Kennfeld neben den me-
chanischen Begrenzungen auch eine stromungsmechanische, die Pumpgrenze
(siehe Abschn. 2.3).
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2.2 Geschichte der Abgasturboaufladung

Unter Abgasturboaufladung versteht man die Kopplung eines Turboverdichters
mit einer Abgasturbine. Diese Idee geht zurick auf den Schweizer Alfred Buchi,
mit seinen Patenten zur Abgasturboaufladung von 1905 und 1925. Es dauerte
allerdings noch fast 20 Jahre bis zur ersten gegluckten Umsetzung. 1923 erhielt
die Vulkan-Werft in Stettin den Auftrag fur die Schwesterschiffe ,Preuf3en”
(Reederei Braunlich aus Stettin) und ,Hansestadt Danzig“ (Reederei Norddeut-
scher Lloyd aus Bremen) durch die Reichsregierung fur den Seedienst Ost-
preulen. Die Schiffe wurden mit je zwei MAN 4-Takt Dieselmotoren ausgeris-
tet. Unter der Aufsicht von Alfred Buchi wurden in den Hannover Vulkan Wer-
ken ein Turbolader entworfen und vier Stick gebaut. Der Verdichter besal} zwei
Radiallaufrader (produziert von BBC Mannheim) und eine Axialturbine. Die als
Saugkonzept konstruierten Motoren wurden mit einem Druckverhaltnis von 1,35
aufgeladen. Dadurch stieg die Leistung um ein Drittel (von 1.750 auf 2.500 PS),
wahrend der spezifische Verbrauch um 6-8 % sank. 1926 wurden die Motoren
getestet und hielten den erhdhten Belastungen stand und wurden in die Schiffe
eingebaut.

Ziemlich schnell entdeckte die Flugzeugmotorenentwicklung das Potential der
Abgasturboaufladung und versuchte mit deren Hilfe, neben der mechanisch an-
getrieben Aufladung, die Leistung der Flugmotoren zu erhdhen. Zuerst setzte
sich die Abgasturboaufladung bei grolRen Motoren (Schiffsantriebe) durch und
wurde auf immer kleinere Einheiten (bis zum Nfz; erstmals 1938 durch Saurer)
erfolgreich Ubertragen.

Der Einsatz im Pkw brauchte langer fur die Verwirklichung, da eine Reihe von
Problemen geldst werden musste. Ein grol3es Problem am Pkw-Motor ist der
breite Betriebsbereich beim sehr hohen Kostenanteil des Aufladesystems am
Gesamtmotor. Es kam daher nicht in Frage, mehrere Turbolader fur verschie-
dene Betriebsbereiche zu installieren. Bei der Abdeckung des gesamten Be-
triebsbereiches mit einem einzigen Abgasturbolader ohne Regelung der Turbi-
ne konnte daher nur der hochste Betriebspunkt optimal abgedeckt werden. Da-
durch verschlechtert sich das Ansprechverhalten im Teillastbereich erheblich.
Die ersten Anwendungen (Diesel: 1978 Mercedes-Benz 300 SD, 1981 Golf
Turbodiesel; Otto: 1962 Oldsmobile Turbo Jetfire, 1977 Saab 99 Turbo) pragten
den Begriff , Turboloch®, fur den stark verzégerten Drehmomentsaufbau.
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Die ersten Grol3serienanwendungen wurden zuerst beim Dieselmotor durchge-
fuhrt. Die Grunde daflir waren die niedrigeren Abgastemperaturen, geringere
Motordrehzahlspreizung und die Tatsache, dass durch das Fehlen einer Dros-
selklappe der Gasstrom bei Lastwechselvorgangen nicht soweit einbrach.
Durch eine Reihe von Verbesserungen in der Regelung der Turbine steigerte
sich die Akzeptanz der Motoren langsam. Als erster Verbesserungsschritt kam
die Waste-Gate-Regelung (Abblaseklappe zum Umgehen der Turbine) auf.
Hierbei wird fur besseres Ansprechverhalten eine kleinere Turbine (als fur die
Volllast nétig) gewahlt. Der Massenstrom, der an der Volllast nicht mehr durch
die Turbine geleitet werden soll, muss uUber eine Drosselklappe abgeblasen
werden. Dies verschlechtert zwar den Gesamtwirkungsgrad, die Vorteile im An-
sprechverhalten sind daflir deutlich spurbar.

Unterdruckdose

Verstellring

Filhrungszapfen

Tragerring

Leitschaufeln

Turbinenrad iihrungszapfen des

Steuergestanges

Abbildung 2-3: Schematischer Aufbau einer variablen Turbinenvorleitregelung

Der nachste Verbesserungsschritt war eine Regelung der Turbine, bei der
samtlicher Abgasmassenstrom durch die Turbine geleitet wird. Um das An-
sprechverhalten bei Teillast zu verbessern, wurden verschiedene Konzepte er-
sonnen. Das Konzept mit den groRten Vorteilen (auller den Herstellkosten) ist
einen Leitschaufelring vor die Turbine zu setzen (genannt VTG = variable turbi-
ne geometry oder VNT = variable nozzle turbine, je nach Hersteller). Bei kleinen
Massenstromen werden die Schaufeln tangential angestellt, so dass nur ein
kleiner Querschnitt zum Durchstromen bleibt. Durch den Druckaufbau vor die-
ser Duse wird die Gasgeschwindigkeit zur Turbine erhdht und das Ansprech-
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verhalten verbessert. Mit Zunahme des Massenstroms mussen die Vorleit-
schaufeln radial angestellt werden. Neben dem Duseneffekt hat man auch noch
eine gute Stromungsflihrung. Bei einer Versperrung des Querschnitts mit einer
verschiebbaren Hilse hat man diese Stromungsfihrung nicht, weshalb sich
dieses Verfahren trotz Kostenvorteilen nicht so sehr verbreitet hat. Auch eine
Regelung der durchstromten Lange der Spirale wurde versucht. Dabei wird eine
bewegliche Zunge in die Spirale eingesetzt, die den hinteren Teil der Spirale
freigibt oder versperrt, je nach anliegendem Massenstrom. Seit der Dieselmotor
mit Direkteinspritzung ausgerustet wird (1988 von Audi und Fiat unabhangig
voneinander vorgestellt) sind nahezu alle Pkw-Dieselmotoren abgasturboaufge-
laden. In jungster Zeit holt die Quote der aufgeladenen Motoren auch beim Ot-
to-Prinzip stark auf, nachdem es gelungen ist, die Vorteile der Benzindirektein-
spritzung mit denen der Aufladung zu kombinieren.
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2.3 Die Phdnomene Stall und Pumpen

Beim Androsseln eines Verdichters, wie in Abbildung 2-5 durch die gestrichelte
Linie dargestellt, kommt es zu einer Druckzunahme und spater zu einer Mas-
senstromabnahme. Die Massenstromverringerung bewirkt eine Verkleinerung
der Absolutgeschwindigkeit ¢, wahrend ¢ unverandert bleibt, da die Drehzahl
nicht geandert wird (siehe Abbildung 2-4). Dadurch andert sich auch der An-
stromwinkel der Schaufelvorderkante. Es kommt zu einer Fehlanstromung der
Laufschaufel, man spricht von positiver Inzidenz, die ein Ablésen an der Saug-
seite der Schaufeln unterstitzen kann, da die Stromung ab einem bestimmten
Winkel bei entsprechenden Randbedingungen der Schaufelkontur nicht mehr
zu folgen in der Lage ist. Dies kann dazu fuhren, dass der betroffene Schaufel-
kanal durch die abgeldste Stromung blockiert wird und keine Luft mehr fordert.
Man spricht in diesem Zusammenhang von einer Stall-Zelle (kann auch mehr
als ein Kanal sein). Solche Uberlegungen wurden schon 1955 durch
Emmons / 9/ angestellt.

positive
Inzidenz

"

_ Tangente an
~ die Schaufelkante

durch Ablésung
blockierter Schaufelkanal

negative
Inzidenz

Tangente an
die schaufelkante

Abbildung 2-4: Einfluss eines blockierten Schaufelkanals auf benachbarte Kanale
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Die Stallzelle wiederum beeinflusst die Anstromungsrichtung in den benachbar-
ten Schaufelkanalen, weil der blockierte Massenstrom auf diese ausweichen
muss. Die Anstromung der der Stallzelle nachstgelegenen Schaufelkanten ist in
diesem Fall verandert. Die in Drehrichtung nachstgelegene Schaufel wird mit
einer negativen Inzidenz angestromt, was einem mdglichen Abldsen der Stro-
mung in dem betroffenen Kanal entgegenwirkt beziehungsweise eine abgeloste
Stromung wieder an die Saugseite anlegt. Fur die nachstliegende Schaufelkan-
te gegen die Drehrichtung ergibt sich jedoch eine noch groere positive Inzi-
denz, woraus ein noch ungunstigerer Anstromwinkel resultiert. Der entspre-
chende Kanal wird ebenfalls versperrt, wahrend sich die Strémungsablésung in
dem zuné&chst blockierten Schaufelkanal reduziert, da dieser nun seinerseits mit
einer negativen Inzidenz angestromt wird. Auf diese Weise fangt die Stallzelle
an, sich entgegen der Drehrichtung des Verdichters zu bewegen. Der Verdich-
ter kann in einem solchen Betriebspunkt noch stationar betrieben werden. Man
nennt den Zustand dann ,Stall“ (Ablésung) oder aufgrund der Drehung auch
,Rotating Stall* (rotierende Ablosung).

Das Pumpen (engl. surge) des Verdichters ist ein Effekt, zu dem es bei gerin-
gen Massenstromen kommt. Ein Pumpzyklus beginnt mit der Ablésung der
Stromung von den Schaufeln durch zu geringe Durchstromung des Verdichters,
wodurch eine Stromung im Verdichter zum Erliegen kommt. Durch die weiterhin
vorhandene Druckdifferenz Uber den Verdichter beginnt ein Rickstromen der
schon verdichteten Luft, da keine Stromung mehr gegen die Druckdifferenz an-
arbeitet. Dieses Ruckstromen halt solange an, bis der Druck unmittelbar nach
dem Verdichter soweit abgesunken ist, dass sich die Stromung wieder an die
Schaufeln anlegt und wieder die normale Forderung aufgenommen wird. Ist die
Mengenanforderung des Verbrauchers unverandert niedrig geblieben, steigt der
Druck nach dem Verdichter schnell wieder an, und der Pumpzyklus wiederholt
sich /25/. Das Pumpen ist nach erstmaligem Eintreten und bei unveranderten
Betriebsbedingungen ein periodischer Vorgang und wiederholt sich nach Em-
mons / 9/ mit der Helmholtzfrequenz, die hauptsachlich von geometrischen
Grollen des dem Verdichter nachgeschalteten Systems abhangig ist. Bei der
Anderung der Strémungsgeschwindigkeit bzw. der Strémungsrichtung ist der
gesamte Stromungsquerschnitt des Verdichters betroffen.
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Abbildung 2-5: Schematische Darstellung einer Verdichter- und einer Verbraucherkennlinie zur
Darstellung der Grenzen der quasistationaren Betrachtungsweise

Den Grund fur das Eintreten des Pumpens beschreibt schon Stodola /39/ wie
folgt: ,Der Grund des Pumpens ist die Instabilitdt des dynamischen Gleichge-
wichts auf dem ansteigenden Ast der Kennlinie®

Abbildung 2-5 stellt flr eine bestimmte Drehzahl die Kennlinie eines Verdichters
und das Schluckverhalten des nach diesem Verdichter angeschlossenen
Verbrauchers dar. Prinzipiell ist ein stationarer Betrieb in den Punkten A, B und
C moglich. Tritt eine Stdérung auf, die eine Verringerung des Massenstroms zur
Folge hat, so wandert kurzzeitig der Arbeitspunkt des Verdichters zum Punkt Gy
und der Arbeitspunkt des Verbrauchers zum Punkt Gs. Das Druckgefalle (Gy-
Gs) verursacht eine Beschleunigung des Massenstroms, so dass das System
zum Ausgangsbetriebspunkt A zurlckgelangt. Demnach ist dieser Betriebs-
punkt stabil. Geht man in gleicher Weise im Betriebspunkt B vor, so erkennt
man, dass dieser Betriebspunkt instabil ist. Der Betriebspunkt C ist auch ein
stabiler, weil die Steigung der Verdichterkennlinie geringer ist als die der
Verbraucherkennlinie. Bei dieser (quasistationdren) Betrachtungsweise gilt ein
Betriebspunkt als stabil, wenn die folgende Beziehung erfullt ist:

(d_m] {d_m] )
d p Verbraucher d p Verdichter
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Dabei wird die Annahme getroffen, dass sich nach Eintreten einer Stérung ver-
zdgerungsfrei derjenige Druck des Verbrauchers bzw. des Verdichters einstellt,
der sich wiederum aus der jeweiligen Kennlinie ergibt. Je grolier aber das dem
Verdichter nachgeschaltete Volumen ist, desto weniger kann diese quasistatio-
nare Betrachtungsweise herangezogen werden. Gl. (1) ist dann kein hinrei-
chendes Kriterium mehr. Es ist nun ein Ziel dieses Forschungsprojekts, die
quasi-stationare Betrachtung so zu erweitern, dass dem instationaren, dynami-
schen Charakter des Stall- und Pumpvorgangs Rechnung getragen wird. Dazu
werden sowohl die unter Abschn. 2.4 beschriebenen, vorhandenen Ansatze zur
Beschreibung des Pumpvorgangs herangezogen als auch untersucht, ob der
instationare Charakter der Stromung im Verdichter analog zu anderen Stro-
mungen die Stabilitat der Verdichterstromung erhoht wie unter Kap. 3 erlautert.
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2.4 Untersuchungen zum Pumpen von Verdichtersystemen

Solange Verdichtersysteme gebaut und betrieben werden, ist das Phanomen
des Verdichterpumpens bekannt. Es ist durch seine eindrucksvollen akusti-
schen Begleiterscheinungen und die extremen Druckschwankungen ohne be-
sondere Messtechniken detektierbar. Mindestens genau solange versucht man
das Phanomen zu verstehen und vorherzusagen. Fir eine Vorhersage werden
immer wieder neue mathematische Ansatze gesucht oder bereits bekannte, die
in gewissen Bereichen funktionieren, versucht so weit zu verbessern, dass sie
Allgemeingultigkeit erlangen.

So nennt schon Stodola /39/ 1924 als Ursache des Pumpens die Instabilitat des
dynamischen Gleichgewichtes auf dem ansteigenden Ast der Kennlinie und
nennt als Abhilfemalinahmen ein Abblasventil oder eine Saugdrosselung. Als
Moglichkeit der Pumpvermeidung mit den meisten Vorteilen beschreibt Stodola
eine Regelung des Diffusoreintritts nach Winkel und Flache zur StoRvermei-
dung.

Ausgehend von dieser Erkenntnis wurde das Problem in zahlreichen Variatio-
nen behandelt. Nach seiner Entdeckung wurde das Pumpphanomen als ein
Schwingungsproblem, resultierend aus dem akustischen Einfluss vor- und
nachgeschalteter Volumina, mit dem Verdichter als Erreger gedeutet. Die Erfor-
schung setzte mit Beginn der Flugtriebwerksentwicklung in den frihen vierziger
Jahren ein. Als das wesentlichste Problem betrachtete man zunachst die Lage
der "Pumpgrenze" im Kennfeld. Um sie theoretisch im Voraus zu ermitteln, fahr-
te man an Verdichtern Stabilitatsuntersuchungen in Abhangigkeit von den Ma-
schinenparametern sowie den angeschlossenen Volumina durch.

Als physikalisches Vergleichsmodell fur eine Verdichteranlage fuhrte Bidard / 6/
1946 den Helmholtz-Resonator ein. Dieses Modell erwies sich als so geeignet,
dass es bis heute fur entsprechende Untersuchungen verwendet wird. Dabei
musste man sich auf linearisierte Systeme beschranken. Aus den zahlreichen
Untersuchungen ergab sich im Wesentlichen eine Verschiebung der Pump-
grenze zu hoheren Massenstromen mit Zunahme des druckseitigen Volumens
nach Emmons/ 9/, Kellermann /20/ und Mobarak /22/. Die experimentelle
Nachprifbarkeit blieb allerdings sehr eingeschrankt, da die Realisierung ent-
sprechend grol3er drucksteifer Volumina mit angemessener Variationsmoglich-
keit Probleme bereitete. So arbeitete Emmons / 9/ mit einem einstufigen Axial-
und einem einstufigen Radialverdichter. Die Pumpgrenzbestimmung erfolgt an-
hand von Geschwindigkeitsschwankungen, die mit einem Hitzdraht detektiert
werden. Auch Emmons / 9/ verwendet fur die Erklarung der Druckschwankun-
gen beim Pumpen das Modell eines Helmholtz-Resonators. Bei Kellermann /20/
hingegen wird versucht, die Pumpgrenze an einem vielstufigen Axialverdichter
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anhand einer angepassten Energiegleichung fur den gesamten instationaren
Betrieb der Anlage vorherzusagen.

Als zweites wesentliches Problem neben der Lage der Pumpgrenze betrachtet
man den zeitlichen Verlauf des Pumpzyklus, also Massenstrom und Druckver-
haltnis als Funktion der Zeit. Experimentelle Untersuchungen haben ergeben,
dass in Abhangigkeit verschiedener Parameter die Pumpzyklen unterschiedli-
che Intensitat und Frequenz aufweisen, die man z.B. mit "Mild Surge", "Classic
Surge" und "Deep Surge" bei Magnus /21/ bezeichnet.

Suter /40/ erhielt 1963 an einem 10stufigen Axialverdichter eine Lésung flr den
Pumpverlauf, indem er unter Bertcksichtigung der Wellenfortpflanzung durch
die Anlage den Pumpzyklus mittels schrittweiser grafischer Integration der auf-
gestellten Bewegungsgleichungen berechnete. Die Verbesserung der numeri-
schen Moglichkeiten durch die Verwendung moderner Digitalrechner erlaubte
es, den nichtlinearen Charakter des Phanomens besser zu berucksichtigen.

Den damit erzielten Fortschritt repréasentieren die Untersuchungen von Greit-
zer /12/. Er beschrieb das dynamische Verhalten einer als Helmholtz-Resonator
idealisierten Verdichteranlage durch die instationaren Bewegungsgleichungen
die nichtlineare, experimentell ermittelte Verdichterkennlinie und berucksichtigt
die zeitverzdgerte Systemantwort im instationaren Bereich durch eine Verzoge-
rungsfunktion erster Ordnung. In dimensionsloser Darstellung ergibt sich ein
Ausdruck, den Greitzer den B-Parameter nennt. Dieser ist eine Funktion von
Umfangsgeschwindigkeit, druckseitigem Volumen, Verdichterlange sowie -quer-
schnittsflache.

Als Ergebnis kristallisierte sich eine eindeutige Abhangigkeit des instationaren
Verdichterverhaltens vom Parameter B heraus, d.h., bei gleichen Werten fir B
zeigen die errechneten Instabilitatszyklen den gleichen Verlauf. Weiterhin ergab
sich, dass unterhalb eines kritischen Wertes fur B nach Unterschreiten der Sta-
bilitatsgrenze keine Pumpschwingungen auftreten, die Instabilitat sich also auf
reines rotierendes Abreil’en (Rotating Stall) beschrankt. Mit diesen Ergebnissen
wurde erstmals gezeigt, in welcher Wechselwirkung die einzelnen Verdichter-
und Systemparameter das instationare Betriebsverhalten einer Verdichteranla-
ge beeinflussen. Sie stellen daher eine wertvolle Orientierungshilfe fur die im
Rahmen dieser Arbeit vorzunehmenden Untersuchungen dar.

Hansen et al. /16/ vergleichen das Modell von Greitzer mit experimentellen Un-
tersuchungen an einem einstufigen Radialverdichter in turboladertypischer
Baugrofe und finden eine gute Ubereinstimmung. Fink et al. /11/ bestatigen die
Signifikanz fur verschiedene B-Parameter experimentell. Danach wird die
Pumpgrenze fur kleine B-Werte, also fur kleine druckseitige Systemvolumina,
erheblich zu kleineren Durchsatzen hin verschoben.
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Der Pumpvorgang kann auch als selbsterregte Kippschwingung beschrieben
werden. Horvath /18/ hat dazu eine erste allgemein gultige Theorie entwickelt.
Die Verdichteranlage Uberflhrt er in ein Resonatormodell nach Helmholtz. Das
dynamische Verhalten beschreibt er durch die in der Mathematik sehr bekannte
van der Polsche Differentialgleichung. Dabei vereinigt ein Nichtlinearitatsfaktor
die wesentlichen schwingungstechnischen Eigenschaften der Installation und
die zur Selbsterregung notwendige Einsattelung der Verdichterkennlinie. Durch
ihn werden die Lage der Pumpgrenze im Kennfeld und der Pumpvorgang defi-
niert. Horvaths Untersuchungen brachten die folgenden wesentlichen Ergebnis-
se:

Die Pumpfrequenz liegt immer tiefer als die Eigenfrequenz des aus der Installa-
tion gebildeten Helmholtz-Resonators.

Um das Pumpen ganz zu vermeiden, ist es notwendig, entweder die Einsatte-
lung der Verdichterkennlinie zu eliminieren oder das druckseitige Volumen auf
null zu reduzieren.

Die Drosselliniensteigung hat einen ausgepragten Einfluss auf Verlauf und Fre-
quenz der Pumpschwingung.

Wobei durch die Uberlegungen von Horvath nicht das Einsetzen des Pumpens
bestimmt werden sollte, sondern die sich einstellende Pumpfrequenz. Dadurch
sollten Anlagenkonfigurationen gefunden werden, deren druck- und saugseitige
Volumina so ausgelegt sind, dass sich kein Pumpen ausbilden kann. Theore-
tisch ist das nur bei einem druckseitigen Volumen von null der Fall. In der Pra-
xis ist aber nur ein endlich kleines Volumen mdglich. Die experimentelle Verifi-
zierung dieser theoretisch erarbeiteten Ergebnisse haben Wachter et al. /44/
sowie Dibelius und Rauhut / 8/ durchgefiihrt. Sie ergab in einigen Betriebsbe-
reichen und bei bestimmten Anlagenkonfigurationen gute Ubereinstimmungen.

Wenn der Anlagenwiderstand sich plotzlich andert, kann unter Umstanden
Pumpen ausgeldst werden, auch wenn sich der Betriebspunkt des Verdichters
noch in einem grundsatzlich stabilen Arbeitsbereich befindet. Wachter und Loh-
le /43/ haben gezeigt, dass sich die transiente Verdichtercharakteristik aufgrund
unterschiedlicher zeitlicher Verldufe der Drosselstellung erheblich von den
Kennlinien mit quasistetiger Drosselverstellung unterscheidet. Daruber hinaus
fuhrten Kennlinienmessungen mit periodischen Schwankungen der Drosselstel-
lungen zu erheblichen Abweichungen von der stationaren Drosselcharakteristik
der Kennlinie. Jenny /19/ fuhrte zuvor ahnliche Untersuchungen an einem Ver-
dichter durch und variierte sowohl die Amplitude, als auch die Frequenz der pe-
riodischen Schwankungen nach dem Verdichter. Die wesentliche Aussage sei-
ner Untersuchungen war, dass sich mit sinkender Frequenz und steigender
Amplitude die Pumpgrenze bei hOheren Massenstromen einstellt.



Kapitel 2 Stand der Technik 15

In jingerer Zeit wird versucht, durch eine aktive Einflussnahme auf die Verdich-
terstromung eine Erweiterung des stabilen Arbeitsbereiches des Verdichters zu
kleinen Massenstromen herbeizufiihren. Bei dieser als "Active Control" bekann-
ten Methode nimmt ein hinter dem Verdichter angebrachter Sensor beginnende
Druckschwankungen auf und gibt sie phasenverschoben und verstarkt Uber ei-
nen Aktor (z.B. einen Lautsprecher) an die Stromung zuruck. Dadurch konnten
z.B. Ffocs Williams und Huang / 10/ eine Verbreiterung des Arbeitsbereiches
erreichen. Andere Beispiele sind durch Pinsley et al. /24/, Gysling et al. /15/ und
Simon et al. /37/ gegeben.

Der Literaturuberblick verdeutlicht, dass die Lage der Pumpgrenze nicht nur
vom Anlagenvolumen, sondern auch vom transienten Verbraucherverhalten
abhangt. Untersuchungen zum Einfluss von typischen, durch Ladungswechsel
und durch Lastanderungen eines Verbrennungsmotors verursachten Druck-
schwankungen auf die Pumpgrenze des Turboladerverdichters existieren je-
doch nicht. Diesen Mangel versucht die hier vorgelegte Arbeit zu beheben.



Kapitel 2 Stand der Technik 16

2.5 Versuche am Motor

Im Rahmen des FVV-Projektes: ,Dynamische Pumpgrenze® wurden Motorver-
suche am VKM durchgefuhrt. Es sollten dabei ein Pkw-Ottomotor, sowie zwei
Dieselmotoren in Pkw- und Nfz-GroRe untersucht werden. Die genauen Daten
der Versuchstrager sind der Tabelle 1 zu entnehmen. Die Motoren sollten in der
Nahe der Pumpgrenze untersucht werden.

Beim Pkw-Dieselmotor konnte mit Hilfe aller Softwareoptionen im Steuergerat
kein reproduzierbares Pumpen hervorgerufen werden.

Beim Pkw-Ottomotor wurde das Umluftventil entfernt, welches beim schnellen
SchlieRen der Drosselklappe Pumpen verhindern soll, und zusatzlich Druckluft
in die Ladedruckleitung eingebracht. Dem Motor und damit der Turbine stand
somit mehr Luft und damit Abgas zur Verfugung, als dem Verdichter abgenom-
men wurde. Auf diese Weise konnte der Motor zuverlassig und reproduzierbar
zum Pumpen gebracht werden.

Beim Nfz-Dieselmotor bestand auf Grund seiner V-Bauweise die Mdglichkeit
eine Zylinderbank komplett extern mit Ladeluft zu versorgen, der Turbine aber
weiterhin den vollen Abgasstrom zur Verfugung zu stellen. Dadurch wurde auch
hier ein reproduzierbares Pumpen erreicht. Am TFD wurde der Lader des Nfz-
Motors vermessen. Am VKM wurden motortypische Drosselrampen und Be-
triebspunkte ermittelt, die dann am Prufstand nachgebildet werden konnten.

Zusatzlich zum Projektumfang wurden am VKM noch die beiden Pkw-Lader am
dortigen Turboladerprifstand untersucht.

emperatur T,, (t)
hermoelement)

6ffnung fur /

Hitzdrahtsonde

v

stat. Druckmessstelle p,,
&

Indizierdruckaufnehmer
p1u(t)
Temperatur Tpg

(Thermoelement)

Abbildung 2-6: Das fur den Pkw-Diesel- und den Pkw-Ottomotor eingesetzte Messrohr vor
Verdichter
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Tabelle 1: Technische Daten der Versuchstrager

Versuchstrager Pkw-Dieselmotor |Nfz-Dieselmotor Pkw-Ottomotor
Hersteller/Typ BMW/M47R Deutz/BF6M1015C | Opel/Z20LER
Arbeitsverfahren/ | Viertakt/DI Viertakt/DI Viertakt/Saugrohr-
Brennverfahren einspritzung
Zylinderanordnung |R4 V6 R4

Bohrung/Hub 84 mm/88 mm 132 mm/145 mm |86 mm/86 mm
Hubvolumen 1950 cm? 11900 cm® 1998 cm?

Nennleistung/

85 kW/4000 min™

300 kW/1900 min™

147 kW/5400 min™’

Nenndrehzahl
Max. Drehmoment |[250 Nm/ 1969 Nm/ 262 Nm/

1750 min™ 1200 min™ 4200 min™
Aufladesystem Honeywell Turbo|BorgWarner Turbo |BorgWarner Turbo

Technologies
GT1749V, Variable
Turbinengeometrie

Systems
Fixgeometrie

S400,

Systems K04 2075
ECD mit Waste
gate
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Bestimmung der Pumpgrenze

3.1 Signalanalyse

3.1.1 Fast Fourier Transformation

Ein in der Signalanalyse weit verbreitetes Verfahren zur Uberfiihrung eines Zeit-
signals in den Frequenzbereich ist die so genannte Fourier-Transformation. Das
Zeitsignal wird dafur in eine Summe aus vielen harmonischen Einzelfunktionen
zerlegt. Bei einer geraden Stutzstellenanzahl verringert sich der Rechenauf-
wand und damit die Rechenzeit, weswegen dieses Verfahren ,schnelle Fourier-
Transformation® (FFT, Fast Fourier Transformation) genannt wird. Fur die Fou-
rier-Koeffizienten gilt:

3.1.2 Autoleistungsspektrum

Eine weitere Darstellung der Signale im Frequenzbereich ist die autospektrale
Leistungsdichte (oder auch Autoleistungsdichtespektrum). Hierbei wird tGber der
Frequenz der quadrierte Betrag der Amplitude jeder einzelnen Fourier-
Transformation abgetragen.

S, (f)=X'(f)- X(f) = X()

|2

3)

3.1.3 Phasenlage

Eine wichtige Analysefunktion ist die Phasenlage zweier Signale zueinander.
Dabei wird fur jede Fourier-Transformation der Winkel der Signale in der Zei-
gerdarstellung zueinander bestimmt. Die Kombination aus Autoleistungsdichte-
spektrum und Phasenlage |asst vielfach eine Interpretation der Signale auf das
vorliegende Phanomen (z. B. der Unterschied zwischen Stall und Pumpen, sie-
he Abschn. 2.3) zu.

19
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3.1.4 Normierte Standardabweichung

Pr [bar]

01z
0,14
0,16
PPG o181

0,20

0,22

Zeit [s]
Abbildung 3-1: Zeitsignal eines Wechseldruckaufnehmers im Verdichtereintritt

Von jedem normalverteilten Signal lasst sich der Mittelwert nach Gl. (4)
bestimmen.

n

l_)PG = Peg,i (4)

1

n "=
Der Begriff Root Mean Square (RMS), stammt aus dem Bereich der Elektro-
bzw. Messtechnik und beschreibt die Wurzel aus den gemittelten quadratischen
Abweichungen eines periodischen Signals p(t).

1 & 2

Opps = \/_Z(pPG,i ~ Ppg) (9)

n-13

Teilt man nun den RMS-Wert eines Signals durch dessen Mittelwert, so erhalt
man eine normierte Standardabweichung.

RM, =

Ppc n
p Ppc
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3.2 Fehlerbetrachtung

In der gesamten, unter Abschn. 4.4 beschriebenen, Messkette ergeben sich
laut Herstellerangaben systematische Fehler flr die Temperaturmessungen von
+ 1,1 K. Bei der Druckmessung ergeben sich bei den + 70 mbar - Druckauf-
nehmern ein Fehler von + 0,36 mbar, bei den + 350 mbar - Druckaufnehmern
von + 1,78 mbar, bei den + 2 bar - Druckaufnehmern von + 10,19 mbar und bei
den £ 7 bar - Druckaufnehmern von + 35,65 mbair.

Bei der stationaren Messtechnik handelt es sich um Druckaufnehmer, die schon
einige Jahre im Einsatz sind. Beim Uberpriifen der Aufnehmer mit einer kalib-
rierten Druckwaage wurde festgestellt, dass fast keiner mehr innerhalb des vom
Hersteller angegebenen ,0,5% full scale“ - Bereiches lag. Die Abweichungen
betrugen eher 2 — 3 % des Messbereichendwertes. Daher wurden die Konfi-
denzintervalle nicht aus der Unsicherheitsanalyse der Messkette berechnet
sondern aus Wiederholungsmessungen. Fur die unter Abschn. 4.5 beschriebe-
ne instationare Messtechnik ergeben sich nach Herstellerangaben deutlich gro-
Rere Fehler, allerdings steht bei diesen Sensoren die Dynamik und nicht die
Genauigkeit im Vordergrund.

Alle im Kennfeld dargestellten Messpunkte sind Mittelwerte aus 10 Einzelmes-
sungen. Deshalb ist es moglich Standardabweichung und Vertrauensbereich
dieses Mittelwertes zu bestimmen. Bei einer t-verteilten GroRe gilt fir das 95%-
Konfidenzintervall (Vertrauensbereich des Mittelwertes):

m-2s ™)
Jn

Aufgrund des grolieren tatsachlichen Messfehlers, als des vom Hersteller an-
gegebenen, ist der 95%-Vertrauensbereich bei allen dargestellten Messwerten
grofRer als der theoretische systematische Fehler. In den abgebildeten Kennfel-
dern ist daher der Vertrauensbereich dargestellt.
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3.3 Definition der Pumpgrenzen

Bei Voruberlegungen fur das zugrunde liegende Forschungsprojekt ging man
von der Vorstellung aus, dass fur ein und dieselbe Kombination aus (Fahrzeug-)
Motor und Turbolader je nach Betriebsart sich bis zu drei Pumpgrenzen erge-
ben konnten:

1)

Stationdre Pumpgrenze: Konventionelle Kennfeldaufnahme am Turbola-
der-Prufstand unter stationaren Bedingungen beztglich Massenstromen,
Dricken und Temperaturen.

Dynamische Pumpgrenze: Am Motorprufstand zu stationaren Motorbe-
triebspunkten aufgenommene Pumpgrenze. Diese konnte sich von der
Pumpgrenze nach 1) dadurch unterschieden, dass die Turbine instatio-
nar beaufschlagt wird und die Luftentnahme durch den Motor intermittie-
rend erfolgt.

Transiente  Pumpgrenze: Aus dynamischen Motorbetriebspunki-
Verlaufen sich ergebende Pumpgrenze. Diese Annahme geht davon aus,
dass ein Motorbetriebspunkt an der Pumpgrenze nach bei dynamischem
Durchfahren je nach Vorgeschichte (von hoher oder niedriger Last kom-
mend) noch im stabilen oder schon im instabilen Bereich des Verdichter-
kennfeldes liegt.
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3.4 Parametrische Modellierung der dynamischen Pumpgrenze

3.4.1 Einfuhrung der GroRe B,

Wie bereits in Abschn. 2.3 beschrieben, erstellte Greitzer /12/ ein nichtlineares
Modell zur Simulation von Instabilitaten in Verdichteranlagen, der rotierenden
Instabilitdt und des Pumpens. Welche dieser beiden Instabilitaten gemal die-
sem Modell eintritt, hangt von der von ihm eingeflhrten dimensionslosen Gro-
Re, dem B-Parameter, ab.

u | Vg

B —
2a Aol

(8)

In Gl. (8) steht Ay, flr den Verdichteraustrittsquerschnitt, L, flr die Lange der
Leitung, die zwischen Verdichteraustritt und dem durch einen Querschnitts-
sprung gekennzeichneten Behalter, Vg flr das Volumen dieses Behalters bis
zur Drossel, u die Umfangsgeschwindigkeit des Verdichters und as fur die
Schallgeschwindigkeit.

B bericksichtigt in vereinfachter Form die Geometrie des dem Verdichter nach-
geschalteten Leitungssystems. Diese theoretischen Uberlegungen konnte
Greitzer durch experimentelle Untersuchungen an einem dreistufigen Axialver-
dichter /12/ verifizieren.

Zur Vereinfachung der Bewertung des dynamischen Verhaltens eines Verdich-
ter-Leitungssystems wurde die Annahme getroffen, dass die Umfangsge-
schwindigkeit u konstant und gleich der Schallgeschwindigkeit as des Gases am
Verdichteraustritt ist.

u=a 9)

Damit nimmt der B-Parameter, jetzt Bo-Parameter genannt, folgende Form an

Ve

5 1.
2 VAL,

(10)
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3.4.2 Einfiihrung des Ahnlichkeitsparameters B

Um die Instationaritat des momentanen Verdichterkennfeldpunktes beschreiben
zu konnen, ist ein Kennwert notwendig, der eine Aussage Uber die ,Vorge-
schichte” des Verdichterbetriebspunktes liefern kann. Es wird davon ausgegan-
gen, dass es ein entscheidender Unterschied ist, ob dem momentanen Be-
triebspunkt eine Folge von Betriebspunkten weit weg vom momentanen Ort im
Kennfeld vorausgegangen ist oder nicht. So sollte bei einer plotzlichen starken
Druckerhdéhung oder starken Volumenstromabnahme der Beginn des Pumpens
an einer weiter entfernten Stelle von der stationar ermittelten Pumpgrenze aus-
geldst werden als bei quasistationarer Annaherung. Dabei sollte die stationare
Pumpgrenze, schon aus Reproduzierbarkeitsgrinden, den Beginn des Pum-
pens markieren. Untersuchungen, die ein solches Verhalten bestatigen, sind in
Abschn. 2.4 aufgeflhrt.

Um diese eventuelle starke Beschleunigung der Strdomung quantifizieren zu
kénnen, wird der dimensionslose Beschleunigungsparameter 8 eingefihrt.

B—% [B] = %

= 5 11)
u? m (
b 42-m

Wobei die Beschleunigung aus der Anderung der Geschwindigkeit der unge-
storten Anstromung abgeleitet nach der Zeit definiert wird (vergl. Gl. (11)). Un-
abhangig vom Ort der pumpauslosenden Grenzschichtablosung ist der Effekt
auf die Grenzschicht qualitativ ahnlich. So wird hier als ungestérte Anstrémung
der Eintritt in den Diffusor definiert. Bei Kenntnis der Diffusorbreite und des
Laufradaustrittsdurchmessers ist die mittlere absolute Einstromgeschwindigkeit
in den Diffusor einfach zu bestimmen. Um die Dimensionslosigkeit zu gewahr-
leisten, wird die Geschwindigkeitsanderung durch das Quadrat der Anstromge-
schwindigkeit geteilt und mit der Diffusorbreite multipliziert.
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3.5 Kriterien fur das Erreichen der Pumpgrenze

Um eine Annaherung an die Pumpgrenze bei den Motorversuchen am VKM
und den Prufstandsversuchen am TFD vergleichen und bewerten zu kénnen,
wurden im Wesentlichen zwei Verfahren untersucht:

Temperaturmessung im Verdichtereintritt (messbare Temperaturerhohung bei
Annaherung an die Pumpgrenze durch zuruckstromende warme bereits ver-
dichtete Luft) und

Wechseldruckmessung im Verdichtereintritt (mit Annaherung an die Pumpgren-
ze nehmen Druckschwankungen im Verdichter stark zu).

3.5.1 Temperaturmessung

Zum ersten Punkt, den Temperaturmessungen, haben am VKM schon langer
und am TFD im Bearbeitungszeitraum des FVV-Projektes ,Dynamische Pump-
grenze“ ausfuhrliche Untersuchungen stattgefunden. Dazu wurde Uber ein
Thermoelement vom Typ K mit einer Drahtdicke von 0,5 mm am Verdichterein-
tritt in Rohrwandnahe die Temperatur gemessen. Durch ggf. rickstromende be-
reits verdichtete und damit warme Luft am Gehause entlang bildet sich unmit-
telbar vor dem Laufrad in Gehausewandnahe eine Mischzone. Die Analyse der
Messdaten ergab: Temperatur vor dem Verdichter steigt aufgrund von Rezirku-
lation zur Pumpgrenze hin an /34/.

Aufgrund der im Verdichter mit zunehmendem Druckverhaltnis verstarkt auftre-
tenden Rezirkulation, die sich insbesondere unmittelbar am Verdichtereintritt
durch eine gegenuber der Ansaugtemperatur erhdhte Temperatur bemerkbar
macht, wurde das Temperaturprofil in drei Verdichterbetriebspunkten entlang
der Verdichterkennlinie (nt. = 172.000 min™') erfasst. Dazu kam der Turbolader
des Pkw-Ottomotors (siehe Tabelle 2) am Turboladerprifstand des VKM zum
Einsatz. Zusatzlich zu den Standardmessstellen unmittelbar vor Verdichter wur-
de ein in radialer Richtung verschiebbarer Temperaturfihler mit der Bezeich-
nung Tpg in das Messrohr eingebracht. Das dabei erstellte Kennfeld des Ver-
dichters und die Betriebspunkte, bei denen jeweils durch Verschieben des
Temperaturfuhlers zwischen 0 und 17 mm ein Temperaturprofil aufgenommen
wurde, konnen der Abbildung 3-2 entnommen werden.
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Abbildung 3-2: Verdichterkennfeld des Pkw-Ottomotor-Turboladers; l A @ Betriebspunkte, bei

denen ein radiales Temperaturprofil (siehe Abbildung 3-3) aufgenommen wurde

Abbildung 3-3 zeigt diese radialen Temperaturprofile zu drei verschiedenen
Verdichterbetriebspunkten des Verdichters, welche alle zur selben Verdichter-
kennlinie gehodren. Zur Pumpgrenze hin steigt die Temperatur der rezirkulieren-
den Luft auf bis zu 130°C an, bei einer Verdichteraustrittstemperatur von rund
200°C. Bei jedem der drei Temperaturprofile liegt die hochste Temperatur, un-
abhangig vom Betriebspunkt, jeweils in Rohrwandnahe.
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Abbildung 3-3: Radiales Temperaturprofil am Verdichtereintritt des Pkw-Ottomotor-Turboladers
bei unterschiedlichen Verdichterbetriebspunkten; aufgenommen am Turbola-
derprifstand

Untersuchungen zum Temperaturverlauf in Wandnahe im Verdichtereintritt wur-
den auch am TFD durchgefiihrt. Dazu wurde ein Thermoelement in den Steg
des Rezirkulationskanals gesetzt.
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Abbildung 3-4: Skizze der Platzierung der Wechseldruckaufnehmer und Thermoelemente im
Verdichtereintritt des Nutzfahrzeug-Turboladers S400
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Der Kanal fir das Thermoelement wurde so steil und nah am Laufrad angeord-
net, wie es mittels mechanischer Bearbeitung moglich war. Im ersten Versuch
wurde das Thermoelement so platziert, dass nur ca. 1,5 mm des Thermoele-
ments aus der Gehdusewand herausragten. Diese Platzierung basierte auf U-
berlegungen zum Schutz des Thermoelements. Das Kennfeld mit diesem ,kur-
zen Thermoelement® ist in Abbildung 3-5 zu sehen.
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90.000
3091 = 85.000 [ §
80.000 [-rrorfrrnn -
25 | —®—75.000 | f
= 70.000 |
— 1% 90.000 [
g 2041 —=— 35000
' 4
1,5
1,0
0,0 0,1 0,2 0,3 0.4 0,5

reduzierter Volumenstrom [m?/s]

Abbildung 3-5: Temperaturdifferenz zwischen der Temperatur im Verdichtereintritt des S400
wandnah und der Ansaugtemperatur (weit vom Laufrad entfernt gemessen) mit
~kurzem Thermoelement"

Deutlich erkennbar ist der Temperatureinfluss mit steigendem Druckverhaltnis,
der den Einfluss der Rezirkulation stark verfalscht. Uber das Verdichtergeh&u-
se, welches im Verdichtereintritt auf Grund des versperrten Rezirkulationska-
nals sehr gut gegen kalte Ansaugluft isoliert war, konnte ein grol3er Warmeein-
trag durch verdichtete Luft bis in das Thermoelement stattfinden. Daraufhin
wurde das Thermoelement so platziert, dass ca. 20 mm des Thermoelements
aus der Wandbohrung herausragen und in Richtung Laufrad gebogen, also pa-
rallel zum Gehause. Das Thermoelement war steif genug, um unter allen Be-
triebsbedingungen diese Position beizubehalten. In Abbildung 3-6 sind die sich
damit ergebende Temperaturwerte im Kennfeld dargestellt. Der Temperaturan-
stieg von der Schluck- zur Pumpgrenze ist sehr deutlich und der Einfluss des
Druckverhaltnisses ist immer noch erkennbar, aber deutlich verringert.
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Abbildung 3-6: Temperaturdifferenz im Verdichtereintritt des S400 wandnah zur Ansaugtempe-
ratur mit ,Jangem Thermoelement*

Um den Einfluss der steigenden Verdichteraustrittstemperatur bei hoherer Ver-
dichtung zu eliminieren, wurde folgende Formel zur Entdimensionalisierung der
Temperatur angewendet:

R S (12)

o1 2 K5 _amts
kg-K-m“ kg-s“-m

Es wird die Enthalpieanderung vor dem Laufrad aufgrund der zurlckstromen-
den Luft durch das Quadrat der Umfangsgeschwindigkeit am Laufradeintritt ge-
teilt. Das Kennfeld mit Linien konstanten Temperaturbeiwertes enthalt nun zur
Pumpgrenze fast parallele Linien (siehe Abbildung 3-7). Im oberen Kennfeldbe-
reich kommt es deutlich friher zum Pumpen, was am versperrten Rezirkulati-
onskanal liegt (siehe Abschn. 5.1). Die Ubertragbarkeit der Ergebnisse wurde
ebenfalls Uberprift. Am ,grof’en Radialverdichter” des TFD wurde ein geomet-
risch dhnlicher Versuch aufgebaut und ein Kennfeld mit aufgezeichnet. Wie am
Kennfeld in Abbildung 3-8 zu erkennen, handelt es sich dabei um einen Ver-
dichter mit hdherem Durchsatz. Dieser hat ca. 400 mm Laufradeintrittsdurch-
messer. Die gemessene Temperatur in Wandnahe kurz vor dem Laufradeintritt
wurde in gleicher Weise reduziert worden.
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Abbildung 3-7: Temperaturbeiwert im Verdichtereintritt des S400 wandnah
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Abbildung 3-8: Temperaturbeiwert im Verdichtereintritt des GRV wandnah

Weit weg von der Pumpgrenze ist hier der Kiihlungseffekt des Thermoelements
deutlicher. Zur Pumpgrenze hin steigt der Temperaturbeiwert deutlich an und
erreicht an der Pumpgrenze ahnliche Werte wie bei dem wesentlich kleineren
Verdichter des Nutzfahrzeugturboladers. Dieser Nutzfahrzeugturbolader gehort
zur Baureihe S400 der Firma Borg Warner Turbo Systems. Die genaue Be-
zeichnung des verwendeten Laders lautet: S400 96H45 ATALM/1.55PJ1.
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3.5.2 Wechseldruckmessung

Zur zweiten untersuchten Maoglichkeit der Abstandsbestimmung zur Pumpgren-
ze, Uber Signalauswertung von Wechseldruckaufnehmern, wurden ebenfalls
Untersuchungen sowohl am VKM als auch am TFD votgenommen.

Abbildung 3-9: Verdichtereintritt mit Wechseldruckaufnehmern links TFD und rechts VKM

Am TFD gibt es schon langer Erkenntnisse zum Verhalten der Wechseldruck-
schwankungen bei Annaherung an die Pumpgrenze (siehe Hellmich /17/).
Wenn man den RMS-Wert (siehe Abschn. 3.1.4) eines wandbundig im Verdich-
tereintritt sitzenden Wechseldruckaufnehmers bei kontinuierlicher Annaherung
an die Pumpgrenze betrachtet, so fallt auf, dass der RMS-Wert stetig zunimmt.
Das Niveau, auf dem diese Werte liegen, variiert allerdings. Fur eine bessere
Vergleichbarkeit unterschiedlicher Drehzahlen untereinander, wird daher der
RMS-Wert durch den Mittelwert desselben Wechseldruckaufnehmers geteilt.
Nun liegen die Werte auf gleichem Niveau. Wie in der Auswertung zu sehen,
lasst sich dieses Kriterium bis an die Pumpgrenze stabil und sicher benutzen.
Ab dem Zeitpunkt der ersten starken Volumenstromschwankungen bezie-
hungsweise ab den ersten Pumpstdf3en ist durch dieses Kriterium keine Aussa-
ge mehr zu erwarten.

Am VKM wird ein anderes Verfahren favorisiert. Hier hat man sehr gute Ergeb-
nisse mit Hilfe der Autokorrelation erhalten, ahnlich Hellmich /17/.
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HeiRgaspriifstand und Turbolader

4.1 Prifstand

Am Institut fur Turbomaschinen
prufstande, die sich hauptsachl
mengenstrome unterscheiden. D

und Fluid-Dynamik existieren zwei Heil3gas-
ich hinsichtlich der bereitgestellten Heil3gas-
er groRere von beiden erreicht Massenstrome,

wie sie im Nfz-Motor vorkommen, und dartber hinaus. Der Prifstand wurde u.

a. in zwei offentlich geférderten
setzt.

Forschungsvorhaben der FVV /26/, /34/ einge-

2 m 5
o oy
8 N B [
R : LI, r= m=Zn P = -
. L . e 3\3, -. 4
I_ ;—;— =E— | ] = 2 rul‘ .=:- -. .-_j_l.-
{ ok £ 5 YU-LLLE | | 6 I:-j —
' T;_—:Tﬁ B Py
- J:. I = F-:I‘_I _ I-P ]v “_ -k-}' Y
e ' N L0 S sl
ol § ) I o, s e
I e e
' - m e (3 = —
10 il
1
1 Brennkammer T Eins pritzsystem
2 Abluftbypass 8 Zuluftschieber
3 Zuluftleitungen (AJB) & motorbetatiiigte Abgasklappe
4 Turbolader 10 motorbetitigte Bypassklappe
5 motorbetatigtes Drosselventil 11 Verdichtereinlauf
6 Olversorgung

Abbildung 4-1: Schemazeichnung des,

,gro3en Turboladerpriifstands“ des TFD

33



Kapitel 4 HeiBgaspriifstand und Turbolader 34

Da beim Turboladerprifstand, anders als am Motor, eine Entkopplung von Tur-
bine und Verdichter bestehen muss, um den gesamten Betriebsbereich des
Turboladerverdichters reproduzierbar anfahren zu kénnen, kann nicht die ver-
dichtete Luft aus dem Verdichter der Turbine zugeflhrt werden. Die Druckluft
fur diesen Prufstand wird von einem Schraubenkompressor der Firma GHH
vom Typ SK50 bereitgestellt. Es handelt sich dabei um einen trockenlaufenden
Kompressor. Dieser Schraubenkompressor wird von einem Drehstrommotor
angetrieben und stellt daher nahezu gleich bleibend einen Volumenstrom von
280 m3/min bereit. Es wird Umgebungsluft Uber eine Filterkammer angesaugt
und von dem Schraubenkompressor bis zu einem Druckverhaltnis von 3,8 ver-
dichtet. Bei maximaler Verdichtung wird eine Antriebsleistung von ca. 1,5 MW
bendtigt. Der zur Verfugung stehende Massenstrom von 5,6 kg/s wird nur teil-
weise fur den Antrieb der Turbine gebraucht (betriebspunktabhangig). Bei kom-
plett gedffnetem Ventil 1 (siehe Abbildung 4-3) konnen maximal 2,4 kg/s durch
die Brennkammer des Prifstandes strdmen. Es ist daher in jedem Fall nétig,
eine Teilmenge der Druckluft abzublasen. Die Regelung dieser Menge ge-
schieht durch Androsselung des Schiebers 1.12. In der Brennkammer wird als
Brennstoff unter Druck injiziertes Heiz6l mit der verdichteten Luft verbrannt und
dem Turbolader Uber zwei Fluten zugefuhrt. Dabei ist es moglich, den Durch-
satz der beiden Strange Uber das Strangdruckverhaltnis, durch Schliel3en des
Ventils 2 oder 3, zu regeln. Um ein Verldschen der Flamme zu verhindern, ist
ein gewisser Mindestdurchsatz in der Brennkammer erforderlich. Sollte dieser
Mindestdurchsatz hoher als der an der Turbine bendtigte Massenstrom sein,
kann die (iberschiissige Menge (ber einen Bypass abgefihrt werden. Uber den
Einspritzdruck des Heizols wird die injizierte Brennstoffmenge und damit die
Rauchgastemperatur eingestellt. Eine Turbine fixer Geometrie ahnelt in ihrem
Schluckverhalten einer Drossel. Die Betriebspunkte liegen auf einer wurzelahn-
lichen Kurve, bei der mit steigendem Druck auch die durchgesetzte Masse zu-
nimmt (siehe Abbildung 4-2). Durchsatz und Druck sind also nicht unabhangig
voneinander. Aufgrund dieses Verhaltens ist eine Erhdhung der Drehzahl und
damit der bereitgestellten Leistung der Turbine durch einfaches Androsseln der
uber den Bypass abgeblasenen Druckluft moéglich.
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Abbildung 4-2: Typisches Kennfeld einer Radialturbine flr Turbolader

Der Verdichter bezieht seine Ansaugluft aus dem Prufstandsraum. Die Luft
stromt Uber eine Einlaufdise in den Verdichter. Der Durchsatz kann mittels ei-
ner Drosselklappe nach dem Verdichter reduziert werden. AnschlieRend stromt
die Luft aus dem Verdichter vermischt mit den Rauchgasen Uber einen Abgas-
kamin nach drauf3en.

Fir eine Versorgung mit konditioniertem Ol fiir die Lagerung des Turboladers
sorgt eine Zahnradpumpe, die auf Temperatur konditioniertes Ol ansaugt und
dieses durch die Wellenlagerung und ein Bypassventil fordert. Durch Regelung
der Menge Uber das Bypassrohr wird der gewiinschte Oldruck eingestellt.
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Abbildung 4-3: Gasleitungsschema des Turboladerpriifstands



Kapitel 4 HeiBgaspriifstand und Turbolader 36

4.2 Versuchsaufbau

Nachdem im vorangestellten Abschnitt die Anordnung des Abgasturboladers
am Prifstand des TFD fur stationare Standardkennfeldmessungen dargestellt
worden ist, werden jetzt einige spezielle Veranderungen geschildert, die fur die
folgenden Untersuchungen unabdingbar waren. Einige der Umbauten sind re-
versibel ausgefuhrt und wurden anschliellend wieder entfernt, andere Verande-
rungen, wie zum Beispiel die neue Drosselklappe (siehe unten) wurden nicht
wieder entfernt, da damit eine bessere Bedienung des Prifstands mdglich war.

Um Einflisse von Geometrieveranderungen vor dem Verdichter zu untersu-
chen, kénnen unterschiedliche Einlaufgeometrien zwischen Einlaufdise und
Verdichtereintritt platziert werden. Fur diese unterschiedlichen Anbausituationen
des Turboladers am Motor wurden drei Bauformen von Rohren exemplarisch
ausgewahlt, die im Motoreinbau den Turbolader mit dem Luftfilter verbinden
kdnnten (siehe Abbildung 4-4):

e Gerades Rohr
e 90°-Rohrbogen mit R/D = 1,5
e 90°-Rohrbogen mit R/D =1

e 2 x90°-Rohrbégen mit R/D = 1 um 90° in der Fligeebene gedreht hinter-
einander,

wobei mit R der Krummungsradius und mit D der Rohrdurchmesser bezeichnet
wird (siehe Abschn. 5.2). Die Einlaufgeometrien wurden zwischen der geraden
Einlaufmessstrecke von 560 mm Lange, die im Falle des geraden Einlaufs di-
rekt vor dem Verdichtereintritt angebracht war, und dem Verdichtereintritt ange-
bracht, damit der Effekt der Einlaufgeometrie moglichst deutlich im Kennfeld er-
kennbar ausfallt. Die statische Eintrittsdruckbestimmung musste dafur direkt
hinter dem Krummer angebracht werden. Eine Korrektur des gemessen stati-
schen Eintrittsdrucks nach dem zu untersuchenden Krummer und vor dem
Laufrad im zu erwartenden Drallfeld wird nicht durchgefthrt.
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* Drei verschiedene idealisierte Saugrohre: '\
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Abbildung 4-4: Skizze der untersuchten Krimmeranordnungen

FUr dynamische Drosselvorgange des Verdichters befindet sich als Drosselor-
gan eine schnellschlielende Drosselklappe im Abluftrohr. Bei der Drosselklap-
pe handelt es sich um eine Zwischenflanschklappe der Firma ebro des Typs
Z 011 A. Diese Klappe wird zwischen zwei Flansche platziert. Die Klappe wird
fertig mit einer Dichtung geliefert, die nicht nur an den Flanschen das Rohrinne-
re gegen die Umgebung abdichtet, sondern auch bei senkrecht zur Stromung
stehender Klappe den Gasweg komplett verschliel3t und das bis zu einem Diffe-
renzdruck von 10 bar. Die Klappe verfahrt Gber einen Winkel von 90°, also von
senkrecht zur Stromung stehender Stellung bis in parallel zur Stromung ste-
hender Stellung und zurtick. Die Klappe wird Uber ein Getriebe von einem Dreh-
strommotor angetrieben. Bei einer Netzfrequenz von 50 Hz dauert der komplet-
te Verfahrweg von offen bis zur geschlossenen Stellung 6 s. Au3erdem verfugt
die Klappe uUber Endschalter in beiden Positionen und Uber eine Winkelruck-
meldung mit Standardstromsignal von 4 bis 20 mA.
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Abbildung 4-5: Schema der Volumenanderung durch Versetzen der Drosselklappe

Mit der verwendeten Zwischenflanschklappe lasst sich die Groflke des verdich-
terdruckseitigen Volumens zwischen Verdichter und Drossel verandern. Beson-
ders interessant erscheinen dabei die beiden Grenzfélle eines sehr grol3en und
eines sehr kleinen Volumens. Die verwendete Drosselklappe lasst sich in einem
Flansch montieren, so dass sie in jedem Flansch gleichen Durchmessers im
Prifstand eingesetzt werden kann. Die Standardposition schlie3t ein Volumen
zwischen Verdichter und Drosselklappe ein, welches dem normalen Motorpruf-
standsaufbau des VKM entspricht. Das sich ergebende ,motortypische“ Volu-
men betragt 78 I. Das verkleinerte Volumen betrug nur knapp Uber zwei Liter
und bestand im Wesentlichen nur aus dem verdichterdruckseitig angebrachten
Messrohr und einem Ubergangsstiick auf den gréReren Durchmesser des Priif-
stands. Fur das vergrof3erte Volumen wurde die Drosselklappe in den letztmdg-
lichen Flansch gleichen Durchmessers eingesetzt, unmittelbar vor dem Abgas-
kamin (schematisch dargestellt in Abbildung 4-5). Das Volumen betrug in die-
sem Fall 145 1.

Tabelle 2: nach Gl. (10) definierte Bo-Parameter zum Nfz-Turbolader flr unterschiedliche
Prifstandsaufbauten.
Turboladerprifstand VKM Normaler Aufbau Bo=1,85
Motorprifstand VKM Normaler Aufbau Bo=1,96
Turboladerprifstand TFD Kleines Volumen Bo = 0,1946

Turboladerprifstand TFD Motortypisches Volumen Bo=2,40

Turboladerprifstand TFD Sehr grol3es Volumen Bo = 3,313
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Um die periodische Gasentnahme des Ladungswechsels eines Verbrennungs-
motors simulieren zu kdnnen, wurde nach dem Verdichter, unmittelbar vor der
Drosselstelle, eine weitere Drosselklappe eingesetzt. Die Klappe sitzt vom Ver-
dichter relativ weit entfernt, um den Ladungswechsel des Verbrennungsmotors
mdglichst genau nachzubilden, da Einlassventile am Verbrennungsmotor so-
wohl fur periodische Gasentnahme als auch fur die Drosselung des Verdichters
sorgen. Im Unterschied zur Drosselklappe fur die Verdichterdrosselung, ist die
Drosselklappe fur die periodische Gasentnahme kugelgelagert und nicht dich-
tend ausgeflhrt. Zwischen Rohrwand und Klappe wird ein geringer Spalt ohne
Dichtflache eingehalten. Die Kugellagerung ist aufgrund der hohen zu erwar-
tenden Drehzahlen nétig. Da die Klappe bei einer Umdrehung zwei DruckstolRe
erzeugt, ein 6-Zylinder-Viertaktverbrennungsmotor aber 3 Ventiléffnungen pro
Umdrehung macht, musste die Klappe fur die anderthalbfache Motordrehzahl
ausgelegt werden. Uber einen separaten Frequenzumrichter konnte die Druck-
stérungsfrequenz variiert werden.
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4.3 Verwendeter Versuchstrager

FUr die Versuche am Turboladerprifstand des TFD wird ein Turbolader glei-
chen Typs, wie der am Deutz Motor BF6M6 verbaute, untersucht. Dabei handelt
es sich um einen Turbolader von BorgWarner Turbo Systems vom Typ S400
96H45 ATALM/1.55PJ1. Im Verdichtereintritt dieses Turboladers ist ein Rezirku-
lationskanal eingegossen, bei dem die Ansaugluft wenige Millimeter hinter der
Laufradeintrittskante durch einen umlaufenden Schlitz in der Gehausekontur
austreten kann und dem Ansaugluftstrom vor dem Laufradeintritt wieder zuge-
fuhrt wird. Dadurch wird im Verdichterlaufradeintritt ein scheinbar hoherer Mas-
senstrom geférdert, als der Verdichter tatsachlich abgibt. Dies fuhrt zu einer
Stabilisierung der Stromung, die bei starker Massenstromverringerung sonst
Instabilitaten aufweist. Auf diese Weise kann die Pumpgrenze zu kleineren
Massenstromen verschoben und damit der Arbeitsbereich erweitert werden
(Kennfeld-stabilisierende MalRnahme = KSM). Im untersuchten Fall soll ein
Pumpen aber provoziert werden, was am Turboladerprufstand durch genligend
starkes Androsseln immer erreicht werden kann. Im Motorbetrieb ist Pumpen
normalerweise zu vermeiden, so dass es aufgrund der Motorauslegung schwie-
rig sein kann, den Verdichter im Motorbetrieb zum Pumpen zu bringen (siehe
Abschn. 2.5). Deshalb ist der Rezirkulationskanal im Eintritt des Verdichters fur
die nachfolgend beschriebenen Untersuchungen versperrt (siehe Abbildung 3—
5). Um den genauen Einfluss dieses Rezirkulationskanals zu untersuchen, wird
dieser fir KSM-Untersuchungen
freigegeben (siehe Abschn. 5.6).
Ein Verdichtergehduse wurde dafur
(] im Eintritt auf einen grolieren
Durchmesser aufgedreht und eine
Hulse in den geschaffenen Raum
eingesetzt, um den umlaufenden
d .
Schlitz zu  versperren. Der
Innendurchmesser der
Ansaugstrecke wurde dem
Eintrittsdurchmesser des Laufrads
angepasst und nicht dem
Eintrittsdurchmesser des
/ Verdichtergehauses. Somit wird die
Strdmung ohne Querschnittssprung
dem Laufradeintritt zugefuhrt.

Abbildung 4-6: Schnitt Verdichtergehause
S400
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4.4 Stationare Messtechnik fur Kennfeldaufnahme

Permanent am Turboladerprifstand vorhanden ist eine komplette Ausstattung
mit Messtechnik fur die Aufnahme von Verdichter- und Turbinenkennfeld eines
Abgasturboladers. Die Drehzahl wird dabei mit einem System der Firma acam-
messelectronic vom Typ PICOTURN-BM verwendet. Das System besteht aus
einem Wirbelstromsensor, der so in eine Gewindebohrung im Verdichtergehau-
se eingesetzt wird, dass am Sensorkopf vorbeilaufende Verdichterschaufeln ei-
ne Stérung des Magnetfeldes bewirken. Diese Stérungen werden von einer e-
lektronischen Signalaufbereitung zu einem drehzahlproportionalen analogen
Spannungssignal und einem digitalen TTL-Signal aufbereitet.

Totaltemperaturen werden mittels Thermoelement Typ K Fenstersonden in den
Messebenen ermittelt. Alle Thermoelemente werden Uber je eine Thermoaus-
gleichsleitung bis zu einem gemeinsamen Eiswasserreservoir geflhrt. Dieses
dient als Referenzmessstelle, dessen Temperatur nicht als fix angenommen
wird, sondern uber ein 4 Leiter PT100 Thermosensor Uberwacht wird.

Dricke werden Uber statische Wandbohrungen in Messebenen abgenommen.
Dabei werden 4 auf dem Umfang verteilte Bohrungen uUber pneumatisch gleiche
Langen zusammengefuhrt. Die verschiedenen Druckmessstellen werden
pneumatisch zu einem Rack gefluhrt, in dem Module unterschiedlicher Druckbe-
reiche Uber piezoresistive Aufnehmer ein druckproportionales Spannungssignal
formen. Die Druckaufnehmer sind in Messbereichen von =+ 70 mbar,
+ 350 mbar, + 2 bar und + 7 bar verfugbar. Ein Modul umfasst zwei Druckum-
former gleichen Messbereichs und ist bauartbedingt recht einfach auszutau-
schen.

Zur Betriebsuberwachung wird zusatzlich noch die Temperatur der Rauchgase
in der Brennkammer mit einem Thermoelement Typ N von 3 mm Dicke erfasst.
Am Motorélkreislauf werden der Oldruck sowie Vor- und Ricklauftemperaturen
aufgezeichnet. Wird ein Mindestoldruck unterschritten, erfolgt eine optische
Warnung, um Lagerschaden zu vermeiden. Um bei Problemen der Olférder-
pumpe eine gewisse Notlaufzeit zur Verfligung zu haben, besitzt der Olvorlauf
einen integrierten Behalter mit einem Volumen von 8 |. Bei Absinken des Ol-
drucks lauft das Ol aus dem Behalter durch den Turbolader, da ein Riicklauf in
Richtung Pumpe durch ein Ruckschlagventil verhindert wird.

Die Spannungssignale der Druckumformer, die Spannungs- und Stromsignale
von Drehzahl und Oliiberwachung sowie die Thermospannungen der Thermo-
elemente werden von einem Multiplexer der Firma Agilent vom Typ 34970 A in
digitale Signale umgewandelt und uber einen GPI-Bus an einen Prufstands-PC
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weitergeleitet. Um alle Signale zu erfassen, reicht eine Bestlickung mit zwei 20
Kanal-Einschuben aus.

Mit einem am Institut entwickelten Programm unter der Software Agilent VEE
PRO werden samtliche Messgroflen erfasst und weiterverarbeitet. Da beim
Multiplexen nicht mehrere MessgrofRen gleichzeitig parallel permanent erfasst
werden konnen, werden MessgrofRen uber 10 Einzelwerte gemittelt, aus denen
auch die Standardabweichung bestimmt wird (siehe Abschn. 3.2). Nach Einstel-
len und Abwarten der Beharrung werden fiir einen Kennfeldpunkt auch 10 Ein-
zelwerte gemittelt. Die momentanen Betriebspunkte im Verdichter- und Turbi-
nenkennfeld werden angezeigt.

Um eine Vergleichbarkeit der Messergebnisse zu gewahrleisten, wurden alle
Kennfeldmessungen bei gleichen Umfangsmachzahlen vorgenommen. Dreh-
zahl und Volumenstrom wurden auf folgende NormgroRen reduziert:

Toom = 298K (13)

norm

Poomn = 98.100Pa (14)

Die Drehzahl und der Volumenstrom werden auf die Ansaugtemperatur T4 im
Verdichtereintritt reduziert:

T
Neq = nphys ) % (15)
t
. . T
Vieg = V- | Lnom (16)
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Schnitt des Einlaufrohres:

1125

1000

[] Stationdre MessgroBen (Messfrequenz 1 Hz)
[ Instationére Messgrofen (Messfrequenz bis 100 kHz)

Abbildung 4-7: Messstellenplan des Verdichters zur Pumpgrenzdetektion am Turboladerpruf-
stand

Um Vergleichbarkeit mit Motorversuchen des VKM zu ermdglichen, befinden
sich vor und hinter dem Lader beim Motorversuch am VKM und beim Pruf-
standsversuch am TFD identische Messstrecken. In Abbildung 4-7 ist eine Skiz-
ze der Messstrecke zu sehen. Ca. 4 D vor dem Laufrad befindet sich die Mess-
ebene 1. Der Rohrinnendurchmesser entspricht genau dem Laufraddurchmes-
ser und nicht dem Verdichtereintritt, um fir die Versuche mit versperrtem Rezir-
kulationskanal (siehe Abschn. 5.6) die bestmdgliche Stromungsflihrung zu er-
madglichen. Fir die Untersuchung des Einflusses dieser Stromungsstabilisierung
wird das Einlaufrohr mit einem Diffusor versehen und eine kurze Rohrstrecke
mit dem Verdichtereintrittsdurchmesser eingefugt. Die Rohrstrecke hinter dem
Verdichter entspricht bezuglich ihres Querschnitts genau dem Spiralenaustritts-
durchmesser und ist ebenfalls 8 D lang. Etwa 4 D nach Spiralenaustritt ist die
Messebene 2 angeordnet.

Um eine Vergleichbarkeit der Massenstrommessungen ebenfalls gewahrleisten
zu konnen, wurden am TFD zunachst alle verwendeten stationaren und instati-
onaren Volumenstrommessgerate in Reihe aufgebaut. Am TFD existiert als
Prifnormal ein Drehkolben-Gaszahler, eine Leihgabe der Firma Aerzener Ma-
schinenfabrik. Mit diesem Gerat ist eine sehr genaue Volumenstrommessung
bis 1600 m®*h mdglich. Dieses Gerat wurde neben dem Prifstand in Position
gebracht. Dahinter wurde der thermische Druckluftmengenmesser des VKM
vom Typ Sensyflow der Firma ABB aufgebaut und mit dem Drehkolbenzahler
verbunden. Die Einlaufdise des Prifstands wurde, wie bei spateren Messun-
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gen, vor dem Einlaufrohr des Verdichters aufgebaut und mit dem Sensyflow
verbunden. Die Turboladerturbine diente als Antrieb und der Turboladerverdich-
ter saugte die Luft durch alle drei Massenstrommessstellen. Die Prifstands-
software wurde so modifiziert, dass die beiden zusatzlichen Messstellen mit
aufgezeichnet wurden. Zusatzlich wurde eine temperaturkompensierte Hitz-
drahtsonde fur instationare Untersuchungen des VKM und eine Heilfilmsonde
fur instationare Untersuchungen am TFD mit vermessen. Fur alle Messmittel
wurde eine Korrekturkurve aus den Daten erstellt und auf den Massenstrom
des Drehkolbenzahlers bezogen. Diese erstellten Korrekturkurven wurden di-
rekt in der Prifstandssoftware implementiert und die Messdaten damit korri-
giert.

Fir eine Detektion der Pumpgrenze befinden sich ein Thermoelement in Rohr-
wandnahe kurz vor dem Laufrad (siehe Abbildung 2-6) sowie zwei instationar
messende Wechseldruckaufnehmer der Firma Kulite Semiconductor vom Typ
XTM-190M-1,7-bar-SG wandbindig kurz vor dem Laufrad (dargestellt in
Abbildung 3-9). Diese Druckaufnehmer koénnen bis 170 kPa absolut beauf-
schlagt werden. Die Eigenfrequenz dieser Sensoren liegt bei 120 kHz.
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45 Instationare Messtechnik fir Kennfeldaufnahme

Um bei instationarer Betriebsweise des Verdichters Aussagen Uber den Be-
triebspunkt im Verdichterkennfeld machen zu kdnnen, werden in allen Mess-
ebenen ein instationar messender Wechseldruckaufnehmer der Firma Kulite
Semiconductor vom Typ XTEL-140M-3,5-bar-A wandbundig eingesetzt. Diese
Sensoren kdnnen bis 350 kPa Absolutdruck arbeiten und erreichen ihre Eigen-
frequenz bei 300 kHz. An der Einlaufdiise wird der Differenzdruck ebenfalls von
einem instationar messenden Differenzdruckaufnehmer der Firma Kulite Semi-
conductor vom Typ XCS-062-0,35-bar-SG erfasst. Dieser Sensor arbeitet bis
70 kPa Relativdruck. Am groRen Durchmesser der Einlaufdise ist der Sensor
wandbundig eingesetzt und der Druck des engen Querschnitts wird Uber einen
Schlauch von hinten beaufschlagt. Der Sensor besitzt seine Eigenfrequenz bei
175 kHz, der Schlauch wirkt aber wie ein Tiefpass und sperrt ab ca. 1,5 kHz.
Pumpvorgange mit Frequenzen von wenigen Hz sind damit aber immer noch
zuverlassig detektierbar. Aulerdem sitzt flr eine instationare Bestimmung des
Massenstroms in Wandnahe kurz vor dem Laufradeintritt eine Heil3filmsonde
der Firma Dantec Dynamics vom Typ 55R01.

Die Wechseldruckaufnehmer werden einzeln dber durch das TFD selbstentwi-
ckelte Bruckenmessverstarker angesprochen. Damit ist eine Zwei-Punkt-
Kalibrierung mit Hilfe einer Druckwaage moglich. Die Heil¥filmsonden werden
an CTA-Module (CTA = Constant Temperature Anemometer) angeschlossen,
welche in einem Einbaurahmen sitzen. An diese Module der Firma Dantec Dy-
namics kénnen samtliche von dieser Firma produzierten Heillfilm- und Hitz-
drahtsonden angeschlossen werden. Daher ist eine Parametrisierung der Mo-
dule nétig. Uber eine spezielle Software kénnen (ber einen seriellen Port des
Rahmens alle eingebauten Module parametrisiert werden. Bis zu 6 Module
konnen im verwendeten Rahmen eingesetzt werden. Da das Messprinzip auf
einer Wheatstone’schen Briicke basiert, bei der ein Widerstand die Sonde dar-
stellt, muss die Bricke abgeglichen werden. Ziel ist eine moglichst kurze Ein-
schwingdauer der Messbriucke. Um dies zu erreichen wird ein Rechtecksignal
angelegt und die durch Verstellen eines Widerstands der Bricke ihre Empfind-
lichkeit so verandert, dass die Einschwingzeit der Messbricke minimal wird.
Aus der Einschwingzeit kann dann die Frequenzauflésung errechnet werden.
Bei den verwendeten Sonden vom Typ 55R01 lag diese Frequenz zwischen 2
und 4 kHz. Der Spannungsausgang der Module wurde von der instationaren
Datenerfassung aufgezeichnet, wobei die Spannung einer Wurzelfunktion ahn-
lich mit steigender Anstromgeschwindigkeit der Sonde anstieg.

Die Signale der Drehzahlerfassung und die Position der Drosselklappe werden
ebenfalls durch die instationare Datenerfassung aufgezeichnet. Fur die Dreh-
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zahlerfassung dient das drehzahlproportionale Spannungssignal, wobei 0 min™
0,5V und 320.000 min”' 4,5V entsprechen. Die Positionsriickmeldung der
Drosselklappe wird Uber einem 50 Ohm Prazisionswiderstand in der Strom-
schleife abgegriffen. Hierbei entsprechen 0,2 V der Stellung ,geschlossen® und
1V der Stellung ,offen®.

Die instationare Datenerfassung bestand aus einem Barebone-PC der Firma
Shuttle X vom Typ SB52G2. Das System basiert auf einem Pentium IV Board
mit einer IDE UDMA 133 200 GB Festplatte. Im PCI-Slot befindet sich eine Kar-
te der Firma Chico+™, hergestellt durch Innovative DSP Inc.™, mit Platz fur
zwei Analog-Digital-Wandler-Module. Ein Modul mit 16 sigma-delta Analog-
Digital-Wandlern wurde benutzt. Die Wandler haben einen Spannungsein-
gangsbereich von £10 V bei 16 Bit Auflosung und einer Abtastrate von 200 kHz
pro Kanal. Zum Aufzeichnen wurde eine im TFD selbst entwickelte Software
eingesetzt. Die tatsachlich bendtigte Abtastrate lag zwischen 30 und 75 kHz.
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5.1 Referenzkennfeld

Fir alle folgenden Betrachtungen ist es noétig ein Referenzkennfeld als Bezugs-
grolde festzulegen. Leider war es bei BorgWarner/Schwitzer nicht gelungen ein
Kennfeld fir den zu untersuchenden Turboladerverdichter bereitzustellen, we-
der mit noch ohne versperrten Rezirkulationskanal. Es war lediglich ein Kenn-
feld fur einen Lader mit gleichem Laufrad, aber gréRerem Diffusor vorhanden.
Das gemessene Kennfeld konnte deshalb nur qualitativ mit dem Herstellerkenn-
feld verglichen werden, wie in Abbildung 5-1 zu sehen. Hier ist das stationar
vermessene Kennfeld am Turboladerprifstand des TFD in blau dargestellt,
wahrend das von BorgWarner/Schwitzer gelieferte Kennfeld in schwarz zu se-
hen ist. Dabei ist auffillig, dass bei Drehzahlen n > 74.000 min™ die stationare
Pumpgrenze deutlich friher einsetzt, was sich durch den versperrten Rezirkula-
tionskanal erklart, der die Strdmung im Verdichtereintritt stabilisiert. Dieser ver-
mutete Effekt wirkt sich bei hohen Drehzahlen im Herstellerkennfeld deutlich
aus. AulBerdem gibt es auch Abweichungen bei den Kennlinien. Aufgrund des
grolReren Aulendurchmessers des Diffusors ergibt sich im Herstellerkennfeld
ein hdherer Druckaufbau bei gleichzeitig einer Pumpgrenze mit hdherem Mas-
senstrom in den vergleichbaren unteren Drehzahlkennlinien.
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Abbildung 5-1: Vergleich stationdr gemessenes Kennfeld (blau) und Herstellerkennfeld eines
ahnlichen aber nicht baugleichen Laders (schwarz)
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5.2 Kennfeldmessungen mit unterschiedlichen Einlaufkriim-

mern

Fur die Untersuchungen der Auswirkungen von nicht geraden Ansaugstrecken
wurden die unter Abschn. 4.2 beschriebenen Einlaufgeometrien aus Normrohr-
bégen mit der Einlaufstrecke von 8 D verschweilt. Bei allen drei Variationen
wurde die Temperaturmessung, wie unter Abschn. 4.4 erlautert, beibehalten.
Die Erfassung des statischen Eintrittsdrucks hingegen, wurde hinter den Krim-
mer direkt vor das Laufrad gesetzt. Anschlieiend wurde fur jede Bauform das
komplette Verdichterkennfeld vermessen. In Abbildung 5-2 ist der Verdichter mit
einer abgeanderten Einlaufgeometrie zu sehen. Von links oben wird die Luft
uber eine Einlaufdise angesaugt und Uber die Einlaufstrecke dem Krimmer
zugefluhrt. Die Rohrschellen im Vordergrund fixieren die Einlaufstrecke bei Auf-
bauten ohne Krimmer.

Abbildung 5-2: Verdichteraufbau am Priifstand mit Einlaufgeometrie R/D = 1

Als Ergebnis lasst sich fur die Bauform mit R/D = 1,5 ein geringer Effekt beim
Vergleich des gemessenen mit dem Referenzkennfeld ausmachen. In
Abbildung 5-3 mit Dreiecken dargestellt, sieht man nur bei hohen Drehzahlen
etwas weniger Druckaufbau als bei geradem Einlauf (mit grinen Quadraten
dargestellt). Dieser verminderte Arbeitsumsatz nach der Eulergleichung lasst
auf einen Drall in Drehrichtung des Laufrades (Mitdrall) schliel3en.

Fur die starker gekrimmte Bauform mit R/D = 1 fallt dieser Effekt wesentlich
deutlicher aus. Hier kommt es nicht nur schon an der Schluckgrenze zu vermin-
dertem Druckaufbau, auch wird die Pumpgrenze zu geringeren Massenstromen
hin verschoben (in Abbildung 5-3 mit blauen Kreisen dargestellt). Die verbes-
serte saugseitige Anstromung lasst sich ebenso, wie der verminderte Arbeits-
umsatz, auf Mitdrall zurtckfuhren, allerdings starker als im vorangegangenen
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Vergleich. Lediglich die hdchstgemessene Drehzahl fallt hier etwas aus dem
Rahmen, woflr bisher keine Erklarung gefunden wurde.
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Abbildung 5-3: Kennfeldvergleich aller vier Einlaufvariationen mit Berechnungspunkt

FUr den dritten Fall mit zwei Krimmern mit jeweils R/D =1 in verschiedenen
Ebenen zueinander sieht der Vergleich ganz anders aus. Hier kommt es eher
zu einer Steigerung des Durchsatzes an der Schluckgrenze und einer Pump-
grenzverschiebung hin zu groReren Massenstromen. Beides lasst sich auf Ge-
gendrall als Ursache zurlckfuhren. Die beiden Krimmer sind in Durchstro-
mungsrichtung gesehen erst nach oben und anschlieRend nach links orientiert.
Bei Skalierungsversuchen fiur das Vorhaben: ,Untersuchungen des Einflusses
von Einlaufgeometrien auf das Betriebsverhalten von Turboladerradialverdich-
tern® (M1502 /35/) ist aufgefallen, dass bei entgegengerichteter Orientierung
auch der gegenteilige Effekt im Kennfeld auftritt. Die beiden Krimmer sind also
in Durchstromungsrichtung gesehen erst nach oben und anschlieend nach
rechts orientiert. Hierbei wird der Volumenstrom verringert, die Pumpgrenze
nach rechts verschoben und der Druckaufbau erhéht. Alles deutet also darauf-
hin (auch die Rechnung, siehe Abschn. 5.3), dass der Drall seine Orientierung
andert, also wieder Mitdrall vorliegt.
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5.3 Untersuchung unterschiedlicher Einlaufgeometrien
(Krimmer) mit Hilfe der numerischen Strémungssimulation
(CFD)

Die experimentell untersuchten Einlaufgeometrien wurden parallel dazu auch
mit der Stromungssimulationssoftware STAR-CD durchgerechnet. Die Berech-
nungsstrecke besteht aus dem schon erwahnten 560 mm (8D) langen Einlauf-
rohr, anschlieRend werden der oder die Krummer eingesetzt und zum Ab-
schluss kommt wieder ein Stlck gerades Rohr von 85 mm Lange, bis an die
Stelle, an welcher das Laufrad beginnen wirde. Das Laufrad selber wird nicht
mit modelliert. Auch Schwerkrafteinflisse wurden vernachlassigt. Am Eintritt in
das Einlaufrohr herrschte drallfreie Zustromung mit einer axialen Eintrittsge-
schwindigkeit von 62 m/s. Das ergibt einen Volumenstrom von V = 0,25 m?s,
welcher in Abbildung 5-3 dargestellt ist. Da es sich um eine hochturbulente
Stromung handelte, wurde als Turbulenzmodell das k-e-Modell fir hohe Rey-
noldszahlen verwendet. Hierbei wird die Turbulenz durch die turbulente kineti-
sche Energie k und die Dissipationsrate ¢ beschrieben. Als Arbeitsmedium wur-
de Luft mit einer Dichte von p = 1,204 kg/m? eingestellt. Als Laufzeitparameter
wurden 1000 lterationsschritte oder eine Rechengenauigkeit von 0,001 einge-
stellt. Die 100 lterationsschritte wurden jedoch nie erreicht. Einer dieser beiden
Parameter beendet die Rechnung. Dargestellt sind jeweils die Geschwindig-
keitsfelder nach dem Durchstromen der Einlaufgeometrievariation in der Lauf-
radeintrittsebene. Die Stromung kommt aus dem Rohr und wirde also auf das
Laufrad treffen. Die Stromung kommt also aus der Blattebene heraus.
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LOCAL Mx= 70,64
LOCAL MN= 3423

Rohrstroemung
Geschwindigkeitsverteilung Axialkomponente
Outlet

LOCAL MX= 17.08
LOCAL MN= 01252

T 1464

-

Rohrstroemung
Geschwindigkeitsvertellung U
Outlet

Abbildung 5-4: Axialkomponente am Laufradeintritt (oben) und Radial- und Tangentialkompo-
nente der Stromung (unten) fur R/D = 1,5

Bei der Berechnung ergibt sich aufgrund der symmetrischen Eintritts- und
Randbedingungen ein symmetrisches Bild der Geschwindigkeitsverteilungen fur
einen Krimmer. In Abbildung 5-4 ist die Axialkomponente oben und die Tan-
gentialkomponente unten dargestellt. Hier ergeben sich ein starkerer Drall und
hohere Axialgeschwindigkeiten fur den engeren Krummer, wobei die Ge-
schwindigkeitsmaximalwerte ahnliche Grélken erreichen. Die Geschwindigkei-
ten liegen fur die Axialkomponente im Bereich von 30 bis 75 m/s und fur die
Tangentialkomponente im Bereich von 0 bis 20 m/s.
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Abbildung 5-5: Axialkomponente am Laufradeintritt (oben) und Radial- und Tangentialkompo-
nente der Strémung (unten) fir R/D = 1

Ganz anders sieht die Geschwindigkeitsverteilung im Fall von zwei Krimmern
in verschiedenen Ebenen aus. Im Falle der Axialkomponente reicht das Spekt-
rum der Werte ebenfalls von 35 bis 70 m/s. Der zweite Krimmer Uberwiegt
auch im Einfluss auf die Verteilung, allerdings Iasst sich auch noch der Einfluss
des vorangegangen Krummers erkennen. In dem in Abbildung 5-5 dargestellten
Fall kommt die Stromung von oben und wird nach links umgelenkt und an-
schliefend im zweiten Krimmer nach vorn in Richtung des Betrachters. Bei der
Tangentialkomponente ergibt sich ein vollig neues Bild: einer der beiden Wirbel,
die nach einem Krimmer zu erwarten sind, wird derart verstarkt, dass sich ein
grofRer Wirbel ausbildet und er den gesamten Querschnitt ausfillt. In dem Fall
aus Abbildung 5-6 entsteht ein Gegendrall vor dem Laufrad, wie schon nach
den Kennfeldmessungen vermutet wurde. Die Geschwindigkeiten reichen von 0
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bis 18 m/s. Wie man in Abbildung 5-6 erkennt, ist der Wirbel an Stellen mit we-
nig Axialgeschwindigkeit starker. Wenn man in Abbildung 5-5 den Axialge-
schwindigkeitsverlauf um 90° gegen den Uhrzeigersinn gedreht vorstellt, so er-
halt man die Axialgeschwindigkeitsverteilung nach dem ersten Krimmer. Sieht
man sich jetzt die rechte Seite der Abbildung 5-6 an, so musste sich also der
obere Wirbel bei zwei hintereinander gesetzten Bogen verstarken, daher rotiert
der Wirbel im Uhrzeigersinn. Wie man in Abbildung 5-6 sieht, ist genau das der
Fall.

LOCAL Mx= 71.15
LOCAL MM= 33.02

& 63.79
B 67.07
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01057
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Geschwindigkeitsverteilung V'
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Abbildung 5-6: Axialkomponente am Laufradeintritt (oben) und Radial- und Tangentialkompo-
nente der Strémung (unten) fir 2 x R/D = 1

Bei gegensatzlicher Orientierung, wenn also die Stromung von unten kommt
und nach links und anschlielend nach vorn umgelenkt wird, entsteht auch ein
Wirbel in Drehrichtung des Laufrads. Dieser Fall wurde auch durchgerechnet
und stellt sich entsprechend spiegelbildlich dar. Diese Erkenntnis ist besonders
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fir biturboaufgeladene V-Motoren wichtig, denn an einem solchen V-Motor
werden je Bank identische Lader vorgesehen, die sich nur in der Anbindung un-
terscheiden. Das Laufzeug ist das gleiche und das Laufrad dreht somit in die-
selbe Richtung. Bei spiegelbildlicher Ausfuhrung der Saugrohre kann es dann
dazu kommen, dass ein Lader wesentlich friher pumpt als der Lader der ande-
ren Bank, weil sich hier ein Gegendrall und auf der gegenuberliegenden Seite
ein Mitdrall einstellt.

LOCAL Mx= 71.03
LOCAL M= 33.00
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Abbildung 5-7: Axialkomponente am Laufradeintritt (oben) und Radial- und Tangentialkompo-
nente der Strdmung (unten) fur 2 x R/D = 1, allerdings sind die Krimmer genau
anders herum aneinandergereiht
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5.4 Experimentelle Untersuchung unterschiedlicher Einlaufge-
ometrien (Krimmer) mit Hilfe der Laserdoppler-
Anemometrie (LDA)

Zusatzlich zu den Berechnungen des Dralls, der durch die Kriummer verursacht
wird, wurden am TFD Messungen der Ausstromung aus den Rohrkrimmern bei
stationarer Durchstrdomung mit Hilfe eines LDA durchgeflhrt. Sowohl die CFD-
Rechnungen als auch die LDA-Messungen werden ohne die Einflisse des ro-
tierenden Laufrads ermittelt, d.h. die Rechnungen und Messungen wurden bei
offenem Rohr durchgefuhrt. Daher sind die Ergebnisse nicht die realen Stro-
mungen vor Laufrad sondern ein idealisierter Extremfall, der sich ohne Laufrad
einstellen wurde.

5.4.1 Messprinzip

Beim LDA wird ein monochromatischer koharenter Laserstrahl durch einen
Strahlteiler in zwei Teilstrahlen zerlegt. Durch eine Optik werden diese beiden
Teilstrahlen im zu vermessenden Fluid zum Schnitt gebracht. Im Schnittpunkt
bildet sich aufgrund der Nichtparallelitat der beiden Strahlen ein Interferenzmus-
ter. Gemessen werden die Reflektionen in Form von Streulicht, die Teilchen
beim Durchfliegen des Interferenzmusters im Messvolumen ausldsen, die dem
Fluid zugegeben werden muissen. Das am Institut vorhandene LDA-
Messsystem verfugt Uber zwei verschiedene Laserwellenlangen, so dass mit
einer Faseroptik zwei Geschwindigkeitskomponenten gleichzeitig gemessen
werden. Die fasergebundene Optik kann Uber einen Kreuzschlittentisch verfah-
ren werden. Eine rotationssymmetrische Bewegung ist aber nicht moglich. Da-
her konnte nicht das Einlaufrohr des Verdichters festgestellt und die Optik ver-
fahren werden. Stattdessen wird die zu vermessende Geometrie in ihrer Aus-
trittebene eingespannt und im Winkel verdreht, wahrend die Optik feststeht. Der
Volumenstrom von 250 I/s ist mit einem einfachen Radialgeblase zu erreichen,
in dessen Ansaugoffnung auch gleich die Messpartikel eingeleitet werden.
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5.4.2 Ergebnisse

Die Messungen der Axial- und Tangentialkomponente werden mit dem LDA mit
den mit STAR-CD berechneten Ergebnissen aus Abschn. 5.3 verglichen.
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Abbildung 5-8: Axial- (oben) und Tangentialkomponente (unten) der Strémung fir R/D = 1,5
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Abbildung 5-9: Axial- (oben) und Tangentialkomponente (unten) der Stromung fiir R/D = 1

Wie in Abbildung 5-8 und Abbildung 5-9 gut zu erkennen, eignet sich diese
Messmethode fiir tendenzielle Aussagen. So ist die Spreizung der Axialge-
schwindigkeiten bei R/D = 1 erwartungsgemaly mit 20 bis 85 m/s hoher als bei
der Variante mit R/D = 1,5 mit 30 bis 75 m/s. Bei der Tangentialgeschwindigkeit
ist eine Aussage noch schwieriger zu treffen. So schén symmetrisch wie bei
den idealisierten Rechnungen ist das Ergebnis hier nicht. Als Grinde sind die
sicher nicht komplett drallfreie Anstromung und das Verdrehen des Rohres zu
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nennen. Die Abstrdmung aus dem Radialllfter ist sicher nicht ideal und die an-
schlieBende Verbindung zum Einlaufrohr mit einem Schlauch lasst zwar grol3e
Radien zu, kommt aber nicht vollig ohne Krimmungen aus.

¥ Luftzufunr vom
~. Radialgeblase
Abbildung 5-10: Versuchsaufbau wahrend der LDA-Vermessung

An den Tangentialmessungen sieht man gut, dass das Einlaufrohr Uber den
kompletten Durchmesser vermessen wird und anschlieend um 30° im Winkel
verdreht wird. Dadurch sind die Anstrombedingungen niemals zwischen den
Messungen genau die gleichen. Auch ist dieser theoretische symmetrische
Doppelwirbel in der Realitat sehr instabil, so dass wahrscheinlich eine kleine
Stoérung gentgt, um den einen oder anderen Wirbel zu bevorzugen.
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Abbildung 5-11: Axial- (oben) und Tangentialkomponente (unten) der Strémung fiir 2 x R/D = 1

Beim Vergleich der LDA-Vermessung des Einlaufrohres mit R/D =1 in zwei
verschiedenen Ebenen hintereinander, in Abbildung 5-11 zu sehen, mit der
STAR-CD-Rechnung féllt die erstaunlich gute Ubereinstimmung sowohl in der
Qualitat, als auch in Quantitat auf. Der Wertebereich in der Axialkomponente
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reicht von 20 bis 75 m/s. In der Tangentialkomponente stellen sich etwas hohe-
re Werte ein als von STAR-CD vorhergesagt, sie reichen von 0 bis 30 m/s.

5.4.3 Auswirkungen des Dralls auf das Kennfeld

Es koénnen somit sowohl die STAR-CD-Berechnungen, wie auch die LDA-
Vermessungen flr eine qualitative Bestatigung der Ergebnisse aus den Kenn-
feldmessungen (vergl. Abschn. 5.3) herangezogen werden. Fur eine quantitati-
ve Aussage mussen sowohl die Rechenergebnisse, wie auch die Messergeb-
nisse fur jede Konfiguration gemittelt werden. Fur eine quantitative Einschat-
zung koénnen nur Betriebspunkte aus den gemessenen Kennfeldern aus
Abbildung 5-3 herangezogen werden, die bei dem fur die Berechnung als Vor-
gabe gewahlten Volumenstrom von 0,25 m?®/s vermessen sind. Genau zu die-
sem Volumenstrom sind aber keine Kennfeldpunkte vorhanden, so dass sie aus
Kennlinien, die den gesuchten Massenstrom schneiden, interpoliert werden
missen. Die Kennlinien bei einer Drehzahl von 35.000 min™ sind ungeeignet,
da nicht alle Konfigurationen den geforderten Massenstrom erreichen. Die
Kennlinien der Drehzahl 56.000 min™ sind denen der Drehzahl 74.000 min™
vorzuziehen, da bei der geringeren Drehzahl ein groRerer Abstand zur Pump-
grenze vorhanden ist und sich damit das Verdichterdruckverhaltnis bei dem fur
die Berechnung benutzten Volumenstrom deutlicher voneinander unterscheidet
als bei der hoheren Drehzahl. Denn gerade das Druckverhaltnis Iasst sich bei
idealen Gasen (Luft im Verdichter) leicht errechnen:

k-1
Ahy, = CPﬂ,tot{n © - 1} (17)

Ahyg =1, (UsC,, —UC,,) (18)

Zu jedem Kennfeldpunkt kann nach Gl. (17) somit die totale Enthalpiedifferenz
errechnet werden, welche wiederum nach der Euler-Gl. (18) gleich der Arbeit
am Laufrad ist. Da genau beim gesuchten Volumenstrom kein Kennfeldpunkt
existiert, wird die totale Enthalpiedifferenz durch lineare Interpolation bestimmt.
In diesem Bereich der Kennlinie andert sich das Druckverhaltnis 1 nicht stark,
so dass auch in der Enthalpiedifferenz der Kennfeldpunkte kein grofl3er Unter-
schied besteht. Dadurch haben eventuelle Fehler durch die lineare Interpolation
keine relevanten Auswirkungen. Flr das stationare Kennfeld mit geradem Ein-
lauf befindet sich vor dem Verdichter ein langes gerades Einlaufrohr, so dass
von einer drallfreien Zustrdomung ausgegangen werden darf. Damit hat die Ab-
solutgeschwindigkeit ¢ am Eintritt keinen Umfangsanteil (c, = 0 m/s). Dadurch
ergibt sich der Arbeitsumsatz im Laufrad nach der Euler-Gl. (18) aus der Um-
fangsgeschwindigkeit u am Laufradaustritt und dem Umfangsanteil der Absolut-
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geschwindigkeit ¢ am Laufradaustritt. Die Umfangsgeschwindigkeit lasst sich
anhand der Laufradgeometrie und der Drehzahl errechnen. Allerdings muss
dabei die tatsachliche Drehzahl benutzt werden und nicht die reduzierte. Auf-
grund der unterschiedlichen Ansaugtemperaturen ergeben sich fir die einzel-
nen Kennfelder der Einlaufgeometrien unterschiedliche tatsachliche Drehzah-
len. Um die Kennfelder vergleichen zu kénnen, werden die Drehzahlen anhand
der Machzahlahnlichkeit auf eine reduzierte umgerechnet, die dann fur alle Ein-
laufgeometrien beim Vermessen gleich eingestellt wird. Somit 1asst sich nun fur
den Fall mit geradem Einlauf nach der Euler-Gl. (18) der Umfangsanteil der Ab-
solutgeschwindigkeit bestimmen. Fir alle Falle mit Krimmern im Einlauf gilt die
Annahme, dass keine drallfreie Zustromung mehr vorliegt, so dass also der Um-
fangsanteil der Absolutgeschwindigkeit am Laufradeintritt die gesuchte Grolle
darstellt, die dann mit den gemittelten Gro3en der STAR-CD-Berechnung und
der LDA-Vermessung verglichen wird. Die totale Enthalpiedifferenz wird wieder
uber eine lineare Interpolation der nachstgelegenen Kennfeldpunkte bestimmit.
Die Umfangsgeschwindigkeiten an Laufradein- und —austritt werden genauso
uber die tatsachliche Drehzahl bestimmt. Als letzte Unbekannte verbleibt die
Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt. Diese
wird ebenfalls anhand der Machzahlahnlichkeit von dem Versuch mit geradem
Einlauf fur die Versuche mit gekrimmten Einlaufgeometrien abgeschatzt. Das
Ergebnis ist in Tabelle 3 dargestellt.

Tabelle 3: Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit der unterschiedlichen Mes-
sungen
[Cu1] =m/s STAR-CD LDA Kennfeld
R/D=1,5 0 2,37 0,66
R/D =1 0 5,8 9,86
RID=1x2 -7,41 -10,7 -10,08

Fir die absolut symmetrischen Ergebnisse der STAR-CD-Berechnung bei nur
einem verwendeten Krummer hebt sich der Drall der beiden symmetrischen
Stromungsfelder genau auf. Im Vergleich kann festgestellt werden, dass die Er-
gebnisse qualitativ zueinander passen.
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5.5 Messungen mit verschiedenen druckseitigen Volumina

Wie der Literaturtiberblick gezeigt hat, ist die Grolie des verdichterdruckseitigen
Volumens von grof3er Bedeutung auf die Lage der Pumpgrenze. Um den Ein-
fluss des verdichterdruckseitig zwischen Verdichter und Drossel eingeschlosse-
nen Volumens zu untersuchen, wurde dieses fur stationare und transiente Ver-
suche variiert. Besonders interessant erschienen dabei die beiden Grenzfalle
eines sehr grof3en und eines sehr kleinen Volumens.

Die verwendete Drosselklappe lasst sich in einem Flansch montieren, so dass
sie in jedem Flansch gleichen Durchmessers im Prifstand eingesetzt werden
kann. Die Standardposition schliel3t ein Volumen zwischen Verdichter und
Drosselklappe ein, welches dem normalen Motorprufstandsaufbau des VKM
entspricht. In diesem Falle waren das 78 |. Das verkleinerte Volumen betrug nur
knapp Uber zwei Liter und bestand im Wesentlichen nur aus dem verdichter-
druckseitig angebrachten Messrohr und einem Ubergangsstiick auf den groRe-
ren Durchmesser des Prufstands. Fur das vergrofierte Volumen wurde die
Drosselklappe in den letztmoglichen Flansch gleichen Durchmessers einge-
setzt, unmittelbar vor dem Abgaskamin. Das Volumen betrug in diesem Fall
145 |. Die in GI. (10) definierten Bo-Parameter betragen fur das kleine Volumen
Bo = 0,1946 und fur das grof3e Volumen By = 3,313.
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Abbildung 5-12: Vergleich der stationdren Kennfelder des Verdichters mit kleinem (V = 2 |; rot)
und motortypischem Volumen (V = 78 I; blau)
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Bei stationarer Kennfeldmessung mit kleinem Volumen V =21 zeigt sich ein
deutliche Pumpgrenzverbesserung hin zu kleineren Massenstromen im oberen
Drehzahlbereich und eine kleine Verbesserung im unteren Drehzahlbereich (un-
ter ca. 74.000 min™). AuRerdem ist das erreichte Druckverhaltnis etwas hoher.
Die Pumpgrenze machte sich akustisch kaum noch bemerkbar: es war beim
Androsseln Uber die Pumpgrenze hinaus akustisch nicht mehr moglich die
Pumpgrenze exakt festzustellen. Wie am markierten Betriebspunkt in
Abbildung 5-12 zu sehen, sinkt beim Uberschreiten der Pumpgrenze das
Druckverhaltnis, der Massenstrom erhoht sich aber wieder etwas. Nur bei den
unteren beiden Kennlinien war ein Androsseln weit Uber die Pumpgrenze hin-
aus moglich, da es durch das Rulckstromen der verdichteten Luft zu einer star-
ken Temperaturerhdhung vor dem Laufrad kam. Damit es zu keinen Messtech-
nikschaden kommt, ist eine Temperaturgrenze von 170°C nicht zu Uberschrei-
ten. Um festzustellen, ob sich bei den Punkten hinter der Pumpgrenze ein Stall
oder Pumpen ausbildet, sind die Autoleistungsspektren der Signale der beiden
unmittelbar vor dem Laufrad sitzenden Druckaufnehmer Uber der Phasenver-
schiebung zueinander aufgetragen (siehe Abschn. 3.1.2,3.1.3 und
Abbildung 5-13).
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Abbildung 5-13: Autospektrale Leistungsdichte und Phasenverschiebung der beiden im Lauf-

radeintritt sitzenden Wechseldruckaufnehmer (vergl. Abbildung 3-9)

Bei der Pumpfrequenz und deren Vielfachen, an denen eine Amplitudenuber-
héhung auftritt, handelt es sich in diesem Frequenzbereich entweder um eine
Stallzelle oder einen Pumpstol3. Dies kann anhand der Phasenlage beurteilt
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werden. Ein PumpstoR ist ein Ereignis, welches den gesamten Verdichter im
Umfang zeitgleich erreicht, im Gegensatz zu den Stallzellen, die umlaufen und
daher eine Phasenlage haben mussen, die der geometrischen Einbaulage der
Sensoren entsprechen oder Teiler davon sind. In Abbildung 5-13 ist gut zu se-
hen, dass die Phasenlage bei der ersten Eigenfrequenz 0°, bei der doppelten
180° und bei der dreifachen wieder 0° erreicht. Da die Einbaulage der Sensoren
120° zueinander war, gibt es keine Stallzellenkonfiguration, die diese Kombina-
tion hervorrufen kann. Ganz im Gegenteil, dieses Verhalten lasst auf chaotische
zeitgleiche St6Re schlielden. Es liegt also kein Stall, sondern Pumpen vor. Die
Pumpfrequenz ist mit 32 Hz wesentlich héher als beim motortypischen Volumen
(siehe Abschn. 5.1). Dadurch ist die Amplitude geringer und war aus dem all-
gemeinen Larm wahrend der Kennfeldaufnahme nicht herauszuhéren.

Bei stationarer Kennfeldvermessung mit groRem Volumen V = 145 | zeigte sich
im Vergleich zum motortypischen Volumen V = 78 | kein Unterschied. Die Kenn-
linien sind im Rahmen der Reproduzierbarkeit identisch. Der einzig festzustel-
lende Unterschied lag in der Pumpfrequenz. Diese lag nun bei noch ca. 3,5 Hz,
wie in Abbildung 6-3 zu sehen sein wird.

Zum Turboladerverdichter des Nfz-Dieselmotors wurde am Turboladerprifstand
des TFD und des VKM und am Motorprufstand des VKM unter jeweils stationa-
ren Betriebsbedingungen die jeweils zugehdrige Pumpgrenze aufgenommen.
Diese drei Versuchsanordnungen unterscheiden sich insbesondere bezuglich
ihrer Rohrleitungsgeometrie ab Verdichteraustritt. Unter Verwendung von
Gl. (10) lassen sich fur diese unterschiedlichen Rohrleitungsgeometrien die in
Tabelle 4 aufgefuhrten Werte fur den Parameter B, errechnen.

Tabelle 4: Bo-Parameter fiir unterschiedliche Prifstandsaufbauten.

Turboladerprufstand VKM Bo=1,85

Motorprufstand VKM Bo=1,96

Turboladerpriufstand TFD Bo=2,40

Nach Greitzer /12/ liegt die Pumpgrenze bei umso kleineren Massenstromen, je
kleiner der Parameter B (s. Gl. (9)) ist. Nachfolgend wird gepruft, wie weit sich
die Erkenntnisse Greitzers auf die Versuche am Turboladerprifstand und am
Motorprufstand Ubertragen lassen. Unter der Annahme, dass der Drehzahlein-
fluss vernachlassigt werden darf und der Parameter B damit in den Parameter
Bo Ubergeht, musste sich fur den Fall mit kleinerem By eine Pumpgrenze erge-
ben, die weiter links im Verdichterkennfeld liegt. Die Pumpgrenze in
Abbildung 5-15 entsprechen immerhin dieser Hypothese. Daraus lie3e sich
dann auch folgern, dass kein Unterschied besteht, ob der Turbolader am Turbo-
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laderprufstand oder im stationaren Motorbetrieb gefahren wird, sondern dass
die dem Verdichter nachgeschaltete Rohrleitungsgeometrie entscheidend ist.

Eine gleichartige Aussage kann fur den Turbolader des Pkw-Ottomotors getrof-
fen werden (Abbildung 5-14). Die Situation am Motorprifstand mit einem
Bo=1,42 flhrt zu einer Pumpgrenze, die weiter links liegt, gegenuber der Pump-
grenze aus dem Betrieb am Turboladerprifstand (Bo=2,3).

Liegt zu einer Prifstandssituation und dem damit gegebenen Parameter B, die
Pumpgrenze vor, lasst sich Uber den Bo-Wert einer anderen Prufstandsanord-
nung zumindest abschatzen, in welche Richtung sich die dafiir geltende Pump-
grenze vermutlich verschiebt.
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Abbildung 5-14: Motorbetriebspunkte im Kennfeld des Pkw-Ottomotor-Turboladerverdichters.
Pumpgrenze am Motor- und am Turboladerprifstand.

Der Turbolader des Nfz-Dieselmotors wurde in unterschiedlichen Rohrgeomet-
rien betrieben und es wurde dabei jeweils die Pumpgrenze des Verdichters
vermessen. Folgende Rohrleitungsvarianten wurden im 1. Schritt untersucht
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Tabelle 5: Unterschiedliche Rohrleitungsgeometrien nach dem Verdichter des Nfz-
Dieselmotorturboladers
Leitungslange Querschnittsflache | Volumen  nach
nach Verdichter | nach Verdichter Ay, | Querschnitts-
loin m in m?2 sprung Vgin |
1. | Motor 1,27 0,0026 51
2. | TL-Prifstand | 2,1 0,0026 76
VKM
3. | TL-Prufstand | 1,27 0,0026 76
TFD

Die Pumpgrenzen der beiden ersten Varianten unterscheiden sich derart von-
einander, dass sich die Pumpgrenze am Motor von hohen Massenstromen her
kommend friher einstellt als am Turboladerprifstand (VKM) (siehe
Abbildung 5-15). Daraus kénnte die Schlussfolgerung abgeleitet werden, dass
sich allgemein im Motorbetrieb bzw. bei periodischer Gasentnahme nach dem
Verdichter die Pumpgrenze immer bei hdheren Massenstromen einstellt als bei
stationarer Gasentnahme.

Die Rohrleitungsvariante 3 entstand beim Aufbau des Verdichters am Turbola-
derprufstand (TFD), wobei, ebenso wie am Turboladerprufstand (VKM), die Luft
nach dem Verdichter stationar enthommen wurde. Falls vor allem der Grad der
Instationaritat des Verdichterbetriebs einen Einfluss auf die Lage der Pump-
grenze haben sollte und weniger die Geometrien des Rohrleitungssystems
nach Verdichter, so sollten die Lagen der Pumpgrenzen zu den Varianten 1 und
3 annahernd gleich sein. Das Ergebnis ist in Abbildung 5-15 dargestellt und
zeigt, dass sich eine noch weiter rechts im Kennfeld liegende Pumpgrenze er-
gab, was darauf schlieRen lasst, dass die periodische Gasentnahme nach dem
Verdichter einen eher geringen Einfluss auf die Lage der Pumpgrenze hat, wie
Untersuchungen bei gleichem Aufbau aber unterschiedlicher Gasentnahme ge-
zeigt haben (vergl. Abschn. 6.3). Vielmehr nimmt die Geometrie des Rohrlei-
tungssystems entscheidenden Einfluss auf die Lage der Pumpgrenze.

Zur Prufung dieser These, wurde in einer weiteren Versuchsreihe am Turbola-
derprufstand (TFD) die Pumpgrenze des Verdichters zum einen im selben
Rohrleitungssystem bei unterschiedlichen Betriebsarten und zum anderen bei
gleicher Betriebart (Luft nach dem Verdichter stationar entnommen) und unter-
schiedlichen Volumina nach Verdichter bestimmit.
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Abbildung 5-15: Pumpgrenzen des Nfz-Dieselmotorturboladers bei unterschiedlichen Rohrlei-

tungssystemen und entsprechenden By-Parametern.

Wie unter Abschn. 4.2 erlautert, wurde durch Variation der Rohrlange zwischen
Verdichter und Drossel das eingeschlossene Volumen variiert. Bei starker Ver-
kleinerung des Volumens auf V = 2 | trat gegenuber dem motortypischen Volu-
men V =781 eine Verschiebung der Pumpgrenze hin zu kleinen Massenstro-
men auf. Ausgehend vom motortypischen Volumen V =78 | wurde das Volu-
men auch bis auf V = 145 | vergrélert. Dabei zeigt sich keinerlei Veranderung

der Pumpgrenze.
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5.6 Einfluss der KSM

Um den Einfluss der kennfeldstabilisierenden MaRnahmen zu bewerten, wurde
der Rezirkulationskanal im Verdichtereintritt, der bei allen anderen Versuchen
versperrt war, wieder freigegeben. Durch Ersetzen des bearbeiteten Gehauses
durch ein unbearbeitetes und Ersetzen der Ansaugstrecke durch eine mit gro-
Rerem Durchmesser wurde dies relativ einfach erreicht. Der Verdichter wurde
also wie im Originalzustand vorgesehen aufgebaut. Bei den stationaren Kenn-
feldvermessungen, wie in Abbildung 5-16 zu sehen, zeigte sich im unteren
Drehzahlbereich eine leichte Verbesserung im Druckaufbau in der Nahe der
Pumpgrenze. Im hohen Drehzahlbereich (ab ca. 74.000 min™") ist die Pump-
grenze deutlich zu kleineren Massenstromen verschoben. Das war durchaus
laut dem Herstellerkennfeld fur einen anderen Diffusor zu erwarten und ist mit
dem freigegebenen Rezirkulationskanal zu erklaren.
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Abbildung 5-16: Vergleich der Kennfelder ohne (rot) und mit (blau) KSM
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Da mit der KSM sich ahnliche Ergebnisse erreichen lassen wie mit dem verklei-
nerten Volumen, stellt sich die Frage, was bei Kombination von beiden passiert.
Das Ergebnis ist in Abbildung 5-17 zu sehen. In Blau ist wieder das Kennfeld
mit KSM und motortypischem Volumen V = 78 | dargestellt. In Rot ist das Kenn-
feld mit KSM und dem kleinen Volumen V = 2| zu sehen. Die Kennfelder sind
identisch, bis auf die Verschiebung der Pumpgrenze hin zu kleineren Volumen-
stromen bei kleinem Volumen. Beim Androsseln Uber die Pumpgrenze hinaus
ergab sich das gleiche Verhalten, wie ohne KSM (siehe Abschn. 5.5). Ein weite-
res Absenken des Volumenstroms nach dem Erreichen der Pumpgrenze lasst
sich auch hier nicht erreichen. Der Druckaufbau geht zuriick und der Volumen-
strom nimmt wieder leicht zu.
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Abbildung 5-17: Vergleich der Kennfelder mit KSM bei motortypischen Volumen (V = 78 I; blau)
und kleinem Volumen (V = 2 [; rot)
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Instationare Untersuchungen

6.1 Messungen mit verschiedenen Drosselrampen

Aus Sicht des Verdichters entspricht eine Drehzahldriickung am Motorprifstand
einer starken Androsselung im Volumenstrom am Turboladerprifstand. Die am
Motorenprufstand erreichten Gradienten der Androsselung missen am Turbo-
laderprifstand nachgebildet werden konnen. Wie schon im Abschn. 4.2 er-
wahnt, wurde dafur das Drosselorgan nach Verdichter von einem elektrisch an-
getriebenen Schieber auf eine schnelle Drosselklappe umgebaut. Der Schieber
hatte aufgrund einer sehr kleinen Gewindesteigung und einer starken Unterset-
zung recht lange gebraucht, um den Gasweg hinter Verdichter zu verschliel3en.

Da sich beim Schlieen der Klappe keine lineare Massenstromabnahme erwar-
ten lasst, wurde beim unter Abschn. 5.1 vermessenen stationaren Verdichter-
kennfeld die Position der Drosselklappe mit aufgezeichnet. Beim Auswerten des
vermessenen Kennfeldes zeigte sich, dass abgegrenzte Bereiche sich durch
Polynome abdecken lassen. Uber mehrere Funktionen konnte somit die Dros-
selstellung fur jeden beliebigen Kennfeldpunkt vorhergesagt werden.

Um die Zeitdauer von einem beliebigen Kennfeldpunkt zu einem anderen Kenn-
feldpunkt frei wahlen zu kdénnen, war eine freie Wahl der Drehgeschwindigkeit
der Drosselklappe notwendig. Durch die Stromversorgung des Antriebsmotors
uber einen Frequenzumrichter, war dies im benotigten Bereich moglich. Um die
am Motorpriufstand des VKM ermittelten Drosselrampen und auch schnellere
und langsamere Drosselrampen einstellen zu konnen, gibt es ein kleines Pro-
gramm unter der Software HP Vee, mit dem aus einem frei wahlbaren Start-
punkt im Kennfeld verschiedene Rampen abgefahren werden konnten. Unter
Eingabe des Startpunktes und der gewlinschten Drosselrampe versorgt das
Programm den Speicher des Frequenzumrichters Uber die RS 232-Schnittstelle
des Rechners mehrmals pro Rampe mit der aktuell nétigen Feldfrequenz. Lei-
der war eine Kopplung mit der Messdatenerfassung nicht maglich. Die Eingabe
des Startpunktes hatte dann entfallen kénnen, aber die Ubergabe der Daten
war dafur unverhaltnismaRig aufwandig, und wird von der Prufstandssoftware
nicht oft genug abgefragt.

Fir die instationaren Versuche wurde der Startpunkt im Kennfeld stationar an-
gefahren. Die instationaren Signale wurden durch einen zweiten Rechner auf-
gezeichnet. Nach dem Start der Aufzeichnung konnte die Rampe ausgeldst
werden, wobei immer kurz vor der stationar ermittelten Pumpgrenze gestartet
wurde und nicht genau an der Pumpgrenze, um diese dynamisch zu erreichen.

7
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Abbildung 6-1: Rampenversuch mit Rampenvorgabe d?V/dt? = - 0,4 m3/s?

In Abbildung 6-1 ist das Ergebnis eines solchen Rampenversuches mit motor-
typischen druckseitigem Volumen von V =781 dargestellt. Hierbei wurde der
interessierende Zeitbereich herausgeschnitten. Die Messzeit war wie oben be-
schrieben etwas langer, aber au3erhalb des dargestellten Zeitfensters sind die
Ergebnisse uninteressant.

Die schwarze waagerechte Linie stellt den Volumenstrom dar, bei dem der Ver-
dichter im stationaren Kennfeldbetrieb gerade noch nicht zu pumpen anfing. Die
violette Linie stellt den Volumenstrom dar, der sich bei Beharrung in der jeweili-
gen Drosselposition eingestellt hatte. Jenseits der Pumpgrenze wurde dieser
extrapoliert. Die dinne Linie mit schwarzen Punkten stellt die normierte Stan-
dardabweichung des Drucksignals unmittelbar vor dem Laufrad dar (siehe
Gl. (6) und Abschn. 3.1.4). Als rote Linie ist der sich am Verdichtereintritt tat-
sachlich einstellende Volumenstrom dargestellt. Dieser wurde mit einer in
Rohrwandnahe sitzenden Heil¥filmsonde gemessen.

Es ist zu erkennen, dass der Verdichter der Drosselklappe bei motortypischem
Volumen nicht ganz folgen kann, was auf das Volumen und die damit verbun-
dene Rohrlange zurlickzufuhren ist. Um den im Motorversuch maximalen Vo-
lumenstromgradienten von d?V/dt? = - 0,2 m?/s? erreichen zu kdnnen, wurde die
Drossel mit einem Gradienten von d?V/dt? = - 0,4 m®/s® bewegt. Man sieht ein
Abnehmen des Volumenstroms und ein kurzes Verharren von ca. 0,1 s an der
stationar ermittelten Pumpgrenze. Danach fallt der Verdichter ins Pumpen, bis
die Drosselklappe wieder weit genug gedffnet ist, wobei es nicht reicht, die
Drosselklappe bis zur Position des Volumenstroms der stationar ermittelten
Pumpgrenze zu offnen, sondern die Klappe muss ahnlich den VKM-
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Ergebnissen weiter getffnet werden, um in den stabilen Verdichterbetrieb zu-
ruckzukehren.

Man sieht auch sehr deutlich die Pumpfrequenz von ca. 3,2 Hz. Beim Betrach-
ten des Betrags der Standardabweichung dividiert durch den Mittelwert eines
instationaren Druckaufnehmers, der direkt vor dem Verdichterlaufrad wandbun-
dig eingesetzt ist, fallt auf, dass bei Annaherung an die Pumpgrenze dieser
Wert steigt und bei Uberschreiten der stationdren Pumpgrenze meist negativ ist
und gleichzeitig sehr stark schwankt. Der sich einstellende Unterdruck im Ein-
lauf des Verdichters wird bei der instationaren Druckaufzeichnung als positiver
Druckwert erfasst. Bei Annaherung an die Pumpgrenze kommt es zu kleineren
Stérungen des Strémungsfeldes im Verdichtereinlauf. Diese kurzzeitigen Uber-
dricke erscheinen dann in der Auswertung der instationaren Drucksignale als

negative Werte. 1
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Abbildung 6-2: Rampenversuch mit Rampenvorgabe d?V/dt? = - 0,1 m®/s?

Bei Variation der Drosselrampe, wie in Abbildung 6-2 beispielsweise mit Gra-
dient der Drossel - 0,1 m?¥s?, zeigte sich ein ahnliches Bild. Auch hier folgt der
Verdichter der Drosselrampe nur mit etwa dem halben Gradienten. Die Pump-
frequenz blieb davon erwartungsgemal unverandert. Entgegen allen Erwartun-
gen liel3 sich der Volumenstrom durch den Verdichter nicht wesentlich weiter
absenken, als beim Erreichen der stationaren Pumpgrenze noétig war. Auch die
Beobachtung, dass die Zeitdauer vom Erreichen der stationaren Pumpgrenze
bis zum tatsachlichen Pumpen mit kleineren Gradienten zunahm, entsprach
nicht den Erwartungen, die aus Motorversuchen herrihrten. Es wurden auch
Rampen vermessen, die groRer waren, als die maximal im Motorversuch ermit-
telten. Auch hier verhielt sich der Verdichter weiterhin ahnlich, allerdings konnte
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eine noch grolRere Diskrepanz zwischen Drosselrampenvorgabe und der tat-
sachlich erreichten Androsselung festgestellt werden.

Aus Beobachtungen in vorangegangen Motoruntersuchungen wurde bei starke-
rer Dynamik eine gréRere, oder zumindest eine langere, Uberschreitung der
Pumpgrenze erwartet. Hier zeigte sich aber eher eine Abnahme der Uberschrei-
tungszeitdauer der stationar ermittelten Pumpgrenze bei starkerer Dynamik (al-
so grolerer Gradienten). Vermutlich bewirkt das schnelle Schliel3en der Dros-
selklappe einen Druckstold in Richtung des Verdichters, der diesen in seinem
schon leicht instabilen Betriebsbereich so sehr stort, dass dieser zu pumpen
beginnt. Im Gegensatz zum Motoraufbau verlaufen die Rohrleitungen am Tur-
boladerprufstand sehr lange gerade mit mdglichst wenigen Krimmungen. Beim
Motoraufbau sind aus Platzgriinden einige Krimmungen mehr vorhanden und
zwischen Verdichter und dem Motor als Drossel befindet sich ein Ladeluftkih-
ler. Eine Uberprifung der Theorie Uber einen solchen DruckstoR ist wahrend
der hier beschriebenen Versuche nicht mehr erfolgt. Aus der abschatzen Lauf-
zeit im Bereich von ca. 20 ms aufgrund der Rohrlange und herrschenden
Schallgeschwindigkeit, lage diese Zeit im Bereich des mdglichen.
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6.2 Versuche mit Drosselrampen bei unterschiedlichen druck-

seitigen Volumina

Bei Rampenversuchen mit sehr gro3em druckseitigen Volumen von V = 145 |
lasst sich trotz der maximalen Rampe an der Drossel von d?V/dt? = - 0,4 m?®/s?
am Verdichter erwartungsgemal} keine so grolle Rampe wie mit motortypi-
schem Volumen V = 78 | erreichen. Sie betragt d?V/dt? = - 0,15 m?¥s?. Die Zeit
vom Erreichen der Pumpgrenze bis zum Beginn des Pumpens ist etwas klrzer
als im Fall mit motortypischem Volumen V = 78 |, sie betragt ca. 0,09 s. Daher
wurden die Rampenvorgaben variiert fur alle unterschiedlichen druckseitigen
Volumina (siehe Abschn. 7.4). Die Amplitude der Druckschwankungen wahrend
des Pumpzyklus ist deutlich gro3er als bei motortypischem Volumen, die Pump-
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Abbildung 6-3: Rampenversuch mit Rampenvorgabe d?V/dt? = - 0,4 m?/s? mit groRem Volumen
V=145]
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Beim Rampenversuch mit kleinem Volumen von V = 2 | folgt der Verdichter der
vorgegebenen Rampe durch die Drossel nahezu exakt mit d?V/dt? = - 0,2 m?/s2.
Eine Verweilzeit beim Erreichen der stationar ermittelten Pumpgrenze ist nicht
zu erkennen. Der genaue Beginn starker Volumenstromschwankungen findet
sogar 0,1 s vor dem Erreichen des stationar ermittelten Massenstroms statt. Al-
lerdings lasst sich der Verdichter an diesem Punkt noch stationar ohne Ein-
bruch des Verdichterdruckverhaltnisses betreiben. Aulierdem ist in
Abbildung 6-4 die Pumpfrequenz von ca. 29Hz gut zu erkennen. Beim Offnen
der Drosselklappe folgt der Verdichter nicht sofort, sondern erst nach einer kur-
zen der Stabilisierung mit einer Verzégerung bei der Zunahme des Volumen-

stroms. 5
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Abbildung 6-4: Rampenversuch mit Rampenvorgabe d?V/dt? = - 0,2 m?/s? mit kleinem Volumen
V=21

Hz
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6.3 Messungen mit periodischer Druckstoérung
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Abbildung 6-5: Vergleich des instationaren Drucksignals nach Verdichter im Motorversuch am
VKM (blau) und am Turboladerprifstand des TFD (rot)

Um die periodische Gasentnahme des Ladungswechsels eines Verbrennungs-
motors simulieren zu kénnen, wurde nach dem Verdichter, unmittelbar vor der
Drosselstelle, eine weitere Drosselklappe eingesetzt (vergl. Abschn. 4.2). In ei-
nem Vorversuch wurde die Vergleichbarkeit der Auswirkungen auf den Verdich-
ter geprift. Wie in Abbildung 6-5 gut zu sehen ist, ist die Amplitude der Druck-
stdérung sehr gut nachgebildet. In den ersten zwei Sekunden der Messung lie-
gen das blaue Signal vom Motorversuch am VKM und das rote Signal vom
Prufstandsversuch am TFD fast aufeinander. Die Einstellung der Frequenz ist
auf 1/10 Hz genau mdglich. Nach zwei Sekunden beginnt der Verdichter bei ei-
nem stationaren Betriebspunkt sehr nahe der Pumpgrenze im Motorversuch zu-
fallig zu pumpen. Das liel3 sich nicht verhindern oder vorhersagen. Beim glei-
chen Betriebspunkt am Prufstand des TFD blieb der Lader stabil. Die Signale
zeigen aber weiterhin Ubereinstimmung in Frequenz und Amplitude der Ober-
schwingung (bei dem Drucksignal am VKM ist allerdings die Pumpschwingung
uberlagert). Mit diesem Vorversuch wurde gezeigt, dass die schnellrotierende
Drosselklappe ahnliche Auswirkungen auf das Drucksignal nach Verdichter hat
wie die Einlassventile am Motor.

Aus stationaren Untersuchungen am Motorprifstand zeigt sich eine Differenz
im Verdichterkennfeld zwischen am Motorprifstand und am Turboladerpruf-
stand gemessenen Betriebspunkten. Kennlinien gleicher Turboladerdrehzahl
liegen hier gut Ubereinander, aber kurz vor der Pumpgrenze gab es meist Ab-
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weichungen im Druckaufbau. Dass die Pumpgrenzen nicht exakt deckungs-
gleich im Kennfeld liegen, wurde schon im Abschn. 5.5 mit unterschiedlichen
Bo-Parametern erklart. Dieses Verhalten fiel beim Pkw-Otto-Motor beim Ver-
gleich des am Motorprifstand des VKM mit dem am Turboladerprifstand des
VKM gemessenen Verdichterkennfeldes auf. Ein ahnliches Bild ergab sich beim
Vergleich des am Motorprifstand des VKM mit dem des am Turboladerpruf-
stand des TFD ermittelten Verdichterkennfeldes des S400.

Daraus ergibt sich die Frage, ob im Quasistationarbetrieb die Lage der Be-
triebspunkte und der Pumpbeginn sich mit einer periodischen Druckstorung an-
dern. Wie in Abbildung 6-6 zu erkennen, wurden Punkte (blau) im Kennfeld (rot)
nahe der Pumpgrenze angefahren und mit stehender und mit verschiedener
Drehzahl drehender Klappe vermessen. Dabei konnten keine Veranderungen
der Lage im Kennfeld oder im Pumpbeginn innerhalb der Messgenauigkeit fest-
gestellt werden.
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Abbildung 6-6: stationar vermessene Kennfeldpunkte mit periodischer Druckstérung
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Bei instationaren Versuchen mit verschiedenen Drosselrampen, im Umfang wie
im Abschn. 6.2, ist, wie durch einen Vergleich von Abbildung 6-7 mit
Abbildung 6-1 exemplarisch zu sehen, keine Veranderung zu erkennen: Die
Rampenvorgabe fur diesen Versuch mit periodischer Druckstérung entspricht
der Rampenvorgabe wie in Abbildung 6-1, d?V/dt? = - 0,4 m?*/s2. Bis zum Einset-
zen des Pumpens sind die aufmodulierten Druckstérungen im Volumenstrom zu
erkennen. Weder die Rampe des Verdichters von d?V/dt? = - 0,2 m?/s? noch das
Einsetzen des Pumpens mit ca. 0,1 s Verzogerung andern sich im Vergleich
zum Rampenversuch ohne periodische Druckstorung nicht. Ein Einfluss auf den
Pumpzyklus kann ebenfalls nicht festgestellt werden. Sowohl Amplitude, als
auch Frequenz stimmen bei Versuchen mit und ohne rotierende Drosselklappe

uberein.
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Abbildung 6-7: Rampenversuch mit periodischer Druckstérung und Vorgabe d?V/dt?=
- 0,4 m3¥/s?
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6.4 Einfluss der KSM

Die Auswirkungen der KSM bei Rampenversuchen ist in Abbildung 6-8 bei mo-
tortypischem Volumen V =781 zu sehen. Im Bezug auf die Rampenvorgabe
von d?V/dt?* = - 0,4 m3s? und der sich am Verdichter einstellenden Volumen-
stromrampe von d?V/dt?* = - 0,2 m?®/s? sind keine Veranderungen zu Versuchen
ohne KSM zu erkennen. Beim Verhalten wahrend des Pumpens fallt auf, dass
keine Verweilzeit an der stationar ermittelten Pumpgrenze vorhanden ist. Au-
Rerdem fehlt das kurze ,Verschlucken® (ein kleiner Ausschlag im Verdichterein-
tritt gemessenen Volumenstrom hin zu gréReren Werten) bevor das Pumpen
unmittelbar einsetzt. Ungeklart ist bisher, ob diese Schwankung wirklich fehlt,
oder nun soweit nach aul3en verlagert wurde, dass sie nicht mehr an der In-
nenwand im Verdichtereinlauf (Position der Heil3filmsonde fur die Volumen-
strombestimmung), sondern im Rezirkulationskanal stattfindet. Aullerdem er-
hoht sich die Frequenz des Pumpens etwas bei identischer Anlagenkonfigurati-
on (bis auf das Freigeben des Rezirkulationskanals). Die Amplitude andert sich
jedoch nicht. 1
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Abbildung 6-8: Rampenversuch mit Vorgabe d?V/dt? = - 0,4 m3/s® mit KSM bei motortypischem
Volumen (V =781)

Beim kleinen Volumen V = 2 | folgt der Verdichter der Drossel wieder prompt mit
einer Drosselrampe von d?V/dt? = - 0,2 m3/s?, genau wie ohne KSM. Aber auch
hier ergeben sich Unterschiede im Pumpverhalten. Das Pumpen beginnt genau
bei dem stationar ermittelten Volumenstrom und nicht schon davor wie bei ver-
sperrtem Rezirkulationskanal (vergl. Abbildung 6-4). Die Pumpfrequenz und die
Amplitude bleiben mit und ohne Rezirkulationskanal bei diesem sehr kleinem
Volumen gleich.
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Abbildung 6-9: Rampenversuch mit Vorgabe d?V/dt* = - 0,2 m®s? mit KSM bei kleinem Volu-
men (V =21)






Kapitel 7
Modellierung des Abgasturboladers

7.1 Verwendetes Verdichtermodell
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Abbildung 7-1: Schematische Darstellung des Verdichtermodells nach Greitzer [7].

Mittels einer Modellrechnung wird versucht, die interessanten Ergebnisse aus
dem Abschn. 6.2 besser nachvollziehen und eventuell auch fir andere Konfigu-
rationen vorhersagen zu kdnnen. Dafur wird als Grundlage ein aus der Literatur
bekanntes Verdichtermodell, basierend auf Greitzer /12/ und fur Radialmaschi-
nen mit nachgeschaltetem Verbrennungsmotor von Theotokatos /41/ modifi-
ziert, gewahlt. Diese Verdichtermodellrechnung wird unter Matlab/Simulink auf-
gebaut. Allerdings wird aufgrund der Gegebenheiten am Turboladerprifstand
des TFD der Ansatz fur die Modellierung des Plenumverhaltens von einem
Helmholtzresonator zu Gunsten einer Luftsdulenschwingung ahnlich einer Or-
gelpfeife ersetzt. Deren Kreisfrequenz ist:

w=— (19)

83
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Abbildung 7-2: Schematische Darstellung des abgewandelten Verdichtermodells
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7.2 Ergebnisse der Simulation fur verschiedene Drosselram-

pen

Die Stelle, ab der das Verdichtermodell pumpt, ist kein Simulationsergebnis,
sondern wird Uber das Kennfeld vorgeben. Der Pumpbeginn ist als Druckmaxi-
mum der Drehzahlkennlinien definiert. Auch eine Berticksichtigung der verdich-
tereinlaufseitigen Rohrleitungsgeometrie ist nur in Form von geanderter Kenn-
feldeingabe mdglich. Als Ergebnis der Simulation konnte also nur der Ablauf
des Pumpens erwartet werden. Folglich wurden die Versuche mit unterschiedli-
chen Rampen (vergleiche Abschn. 6.1) und mit verschiedenen druckseitigen
Volumina (vergleiche Abschn. 6.2) nachgerechnet.

In der Abbildung 7-3 ist mit einer schwarzen waagerechten Linie der Volumen-
strom der stationar ermittelten Pumpgrenze, mit einer violetten Linie die Volu-
menstromvorgabe der Drossel, mit der roten Linie der Volumenstrom direkt im
Verdichtereintritt und die griine Linie das Simulationsergebnis des Volumen-
stroms am Verdichteraustritt dargestellt. Solange im stabilen Kennfeldbereich
gerechnet wir, folgt die Rechnung einfach genau der vorgegebenen Drossel-
rampe. An der stationar ermittelten Pumpgrenze andert sich der Drosselgra-
dient und der erste Pumpzyklus schlie3t sich an, bei dem es noch nicht zur Vo-
lumenstromumkehr kommt. Die darauf folgenden Pumpzyklen haben dann die-
selbe Amplitude mit einem Nulldurchgang des Volumenstromwertes.
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Abbildung 7-3: Simulationsergebnis fir eine flache Drosselrampe mit Rampenvorgabe d?V/dt?
=-0,1 m¥s?
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Abbildung 7-4: Simulationsergebnis fir eine steile Drosselrampe mit Rampenvorgabe d?V/dt? =
- 0,4 m3/s?

Ein ahnliches Bild ergibt sich in Abbildung 7-4 fur eine deutlich steilere Ram-
penvorgabe an der Drossel. Auch hier folgt die Rechnung wie die Messung der
Vorgabe deutlich verzogert. Ab dem Erreichen der stationar ermittelten Pump-
grenze erhoht sich der Gradient der Volumenstromabnahme, bis es zu einer
deutlichen Schwankung ohne Volumenstromumkehr kommt. Die Amplitude des
Volumenstroms ab dem zweiten Pumpzyklus ist deutlich gro3er als im ersten
und es findet auch eine Volumenstromumkehr statt. Danach andert sich die
Amplitude des Pumpens nicht mehr. Beide Rechnungen wurden genau wie die
Messungen bei motortypischem Volumen von V = 78 | durchgefihrt. Die Pump-
frequenz lag mit 3,8 Hz etwas hoher als die gemessene.

Die Verzugszeiten vom Erreichen des Volumenstroms bei stationar ermittelter
Pumpgrenze bis zum tatsachlichen Einsetzen des Pumpens erreichen die glei-
che Grollenordnung, passen aber nicht genau (siehe Abbildung 7-8). Auch die
Pumpfrequenz und die Amplitude der Pumpzyklen werden nicht exakt wieder-
gegeben, erreichen aber auch hier die Werte bis auf maximal 20% Abweichung.
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7.3 Ergebnisse der Simulation fur verschiedene druckseitige

4

Volumina
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Abbildung 7-5: Simulationsergebnis fur ein sehr kleines druckseitiges Volumen von V = 2 | mit
normaler Rampenvorgabe von d?V/dt? = - 0,2 m?¥/s?

Simulationsrechnungen wurden auch fur unterschiedlich grofl3e druckseitige Vo-
lumina durchgefluhrt. In Abbildung 7-5 sind die Ergebnisse fur das stark verklei-
nerte Volumen von V = 2| dargestellt. Sehr gut zu erkennen ist hier, dass es
keine messbare Verzogerung zwischen der Rampenvorgabe durch die Drossel
und dem Folgen des Verdichters gibt. Es bilden sich sofort zyklische Druck-
schwankungen aus, deren Mittelwert mit der Drosselrampe immer weiter ab-
sinkt. Ein Einschwingen wie bei groerem Volumen (vergl. Abbildung 7-4) ist
nicht zu erkennen. Der Pumpzyklus bildet sich schon bei der ersten Schwin-
gung voll aus. Eine Modulation der Amplitude wie bei den Messungen ist nicht
zu beobachten. Die Pumpfrequenz ist etwas kleiner (23 Hz) als die gemessene
mit 29 Hz und auch die gemessene Unsymmetrie in Form von groferen Aus-
schlagen hin zu groReren Werten des Volumenstroms, als das hin zu kleineren
Werten der Fall ist, spiegelt sich in der Rechnung nicht wider.
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Abbildung 7-6: Simulationsergebnis fir ein sehr groRes druckseitiges Volumen von V =145 |
mit einer Rampenvorgabe von d?V/dt? = - 0,6 m?/s?

Bei der Rechnung mit einem sehr groRen druckseitigen Volumen von V = 145 |
wird die gemessene Rampe des Verdichters sehr gut wiedergegeben. Eine An-
derung des Gradienten der Volumenstromabnahme beim Uberschreiten des
Volumenstromes der stationar ermittelten Pumpgrenze ist deutlich zu erkennen.
Die Verzugszeit liegt mit 0,3 s in einer ahnlichen GroRenordnung wie die ge-
messene, wird aber nicht exakt wiedergegeben. Gleich die erste Druckschwan-
kung ist sehr stark, zu einer Strdmungsumkehr kommt es aber nicht. In diesem
Fall liegt die berechnete Pumpfrequenz etwas hoher als die gemessene.
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7.4 Zusammenfassung der Berechnungsergebnisse
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Abbildung 7-7: Vergleich der ermittelten Frequenzen des Pumpens zwischen Rechnung und
Messung

Unterschiede ergeben sich beim Vergleich der Pumpfrequenzen (siehe
Abbildung 7-7). Rechnung und Messung ergeben eine sehr hohe Pumpfre-
quenz fur das kleine Volumen, wobei die Rechnung eine geringere Frequenz
ausgibt. Wahrend bei der Messung die Frequenz fur das motortypische und das
grolde Volumen gleich bleibt, fallt es bei der Rechnung leicht ab, liegt aber nun
hoher als die Frequenzen der Messung.

Als Zusammenfassung aller Ergebnisse der Berechnungen ist in Abbildung 7-8
ein Vergleich der Zeitdauer vom Erreichen der stationar ermittelten Pumpgren-
ze bis zum tatsachlichen Einsetzen des Pumpens aufgetragen, wobei auf der
Ordinate eine dimensionslose Darstellung gewahlt wurde. Die Verzugszeit bis
zum Einsetzen des Pumpens wurde durch die Periodendauer des Pumpens ge-
teilt. Auf der Abszisse ist der jeweilige Volumenstromgradient abgetragen. Bei
den Berechnungen kann der Zeitpunkt des Erreichens der stationar ermittelten
Pumpgrenze direkt von der Rechnung mit als Ergebnis geliefert werden. Bei
den Messungen hingegen ist eine Regressionsgerade (entspricht der Drossel-
rampe der Berechnung im stabilen Kennfeldbereich) nétig, um den Zeitpunkt
reproduzierbar angeben zu konnen. Als Zeitpunkt des Einsetzens des Pumpens
ist der Nulldurchgang der ersten Volumenstromschwankung mit Stromungsum-
kehr definiert (siehe Abbildung 7-6).
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Abbildung 7-8: Gegenulberstellung der Zeitdauer bis zum Pumpen fir Messung und Rechnung
bei unterschiedlich groen druckseitigen Volumina

Beim Betrachten dieser Zusammenhange in Abbildung 7-8 fallt auf, dass eine
Abhangigkeit vom erreichten Volumenstromgradienten existiert. Das Einsetzen
des Pumpens dauert demnach umso langer, je kleiner der Volumenstromgra-
dient ist. Dabei der Messung die Zeitdauer bis zum Einsetzen des Pumpens bei
gleichem Volumenstromgradienten mit kleinerem Volumen grof3er ist, wahrend
die Rechnung genau das Gegenteil zeigt. Hier werden die Verzugszeiten beim
gréReren Volumen gréfler. Die Ergebnisse der Messung werden durch die In-
stabilitat der Stromung in der Nahe der Pumpgrenze erschwert. Sowohl die ex-
akte Bestimmung des Zeitpunktes des Erreichen der stationar ermittelten
Pumpgrenze ist schwierig als auch die Bestimmung des Volumenstromgradien-
ten. Ausreiller beeinflussen die Ausgleichsgerade fur die Zeitbestimmung nicht
unwesentlich.
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Schlussfolgerungen

Es konnte gezeigt werden, dass unterschiedliche Pumpgrenzen fir ein und
denselben Turboladerverdichter existieren. Dieses Verhalten geht auch aus der
Literatur hervor. Zusatzlich wurden zwei weitere Faktoren naher untersucht, de-
ren Einfluss auf die Lage der Pumpgrenze vermutet wurde:

e Instationare Betriebsweise des Verdichters

¢ Rohrleitungsgeometrie im Einlauf des Verdichters und druckseitiges Vo-
lumen hinter Verdichter

Die stationare Gasentnahme nach einem Verdichter an einem Turboladerpruf-
stand stellt das eine, der transiente Betrieb eines aufgeladenen Motors das an-
dere Extrem des Instationaritdtsbands dar. Am Turboladerprufstand konnte
durch entsprechende mechanische Veranderungen diese Bandbreite nahe-
rungsweise nachgebildet werden. Eine Abhangigkeit der Lage der Pumpgrenze
von dynamischen Strdmungsverhaltnissen im Motor- bzw. Turboladerprif-
standsbetrieb konnte gegeniber an einem Turboladerprifstand Ublicherweise
vorliegenden stationaren Stromungsverhaltnissen nicht festgestellt werden. Der
Verdichter wurde mit unterschiedlichen Rampen gedrosselt. Dabei wurde ein
Verweilen an der stationar ermittelten Pumpgrenze festgestellt, ein Unterschrei-
ten konnte aber nicht erreicht werden. Auch eine Abhangigkeit der Lage der
Pumpgrenze vom Transientbetrieb (durch eine rotierende Klappe hinter dem
Verdichter) des Verdichters konnte am Turboladerprufstand nicht nachgewiesen
werden.

Da eine Abhangigkeit der Verschiebung der Pumpgrenze von der Instationaritat
der Annaherung nicht bestatigt werden konnte, war eine Korrelation zwischen
dem Ahnlichkeitsparameter B und der Pumpgrenzverschiebung nicht sinnvoll
(siehe Abschn. 3.4.2).

Auffallend ist aber, dass bei vermeintlich gleichen Aufbauten (nahezu gleiches
druckseitig eingeschlossenes Volumen) trotzdem unterschiedlicher Pump-
grenzbeginn festzustellen ist. Auf der Suche nach Erklarungen fir den unter-
schiedlichen Pumpbeginn wurde in Anlehnung an Greitzer /12/ der Parameter
Bo definiert (Gl. (10)), welcher die Verschiebung der Pumpgrenze in Abhangig-
keit von der Rohrleitungsgeometrie recht gut abbildet.

Der Einfluss eines Rezirkulationskanals im Verdichtereintritt wurde stationar
und instationar untersucht. Eine Pumpgrenzverschiebung konnte im stationaren
Betrieb festgestellt werden. Bei instationdrem Betrieb fiel eine Veranderung bei
Annaherung an die Pumpgrenze auf. So konnte kein Verweilen an der stationar
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ermittelten Pumpgrenze festgestellt werden. Allerdings fehlte ein kurze Volu-
menstromschwankung, bevor das Pumpen einsetzt. Bei versperrtem Rezirkula-
tionskanal war diese immer zu beobachten.

Bei Turboladerprifstandsversuchen am TFD konnten unterschiedliche Zeitdau-
ern vom Erreichen der stationar ermittelten Pumpgrenze bis zum tatsachlichen
Pumpbeginn bei unterschiedlichem Transientverhalten festgestellt werden. Der
Vergleich der Messungen mit Berechnungen der Turboladerpriufstandsaufbau-
ten in einem von Theotokatos /41/ weiterentwickelten Greitzer-Modell zeigten
gute Ubereinstimmung in der Tendenz. Es existieren jedoch kleine Abweichun-
gen in der Frequenz des Pumpens und der Zeitdauer des Verweilens.

Verschiedene Rohrformen im Einlauf des Verdichters wurden im Kennfeldbe-
trieb, durch CFD-Berechnungen und LDA-Vermessungen (Letztere mit stehen-
dem Laufrad) miteinander verglichen. Alle drei Verfahren kamen qualitativ zum
gleichen Ergebnis. Einfache Krummer bewirken einen Drall in der Zustromung
und verschieben das Kennfeld entsprechend. Besonders interessant sind die
Ergebnisse fir zwei gegeneinander um 90° verdrehte Krimmer hintereinander.
Hierbei kam es je nach Orientierung zu Mit- bzw. Gegendrall und damit zu ent-
gegengesetzten Verschiebungen im Kennfeld, insbesondere an der Pumpgren-
ze.
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