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Kurzfassung

Diese Arbeit umfasst die experimentelle Untersuchung einer Radialverdichterstu-
fe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor und einreihigem Deswirler aus einer
Flugtriebwerksanwendung. Für eine vergleichende Gegenüberstellung werden ex-
perimentell gewonnene Daten einer Stufe mit identischem Rotor herangezogen, bei
der das Diffusionssystem aus einem Röhrendiffusor und einem zweireihigen Deswir-
ler aufgebaut ist. Radialverdichterstufen mit Röhrendiffusoren weisen in der Regel
einen relativ schmalen Betriebsbereich und einen hohen Wirkungsgrad auf. Das
Entwurfsziel der Stufenkonfiguration mit aerodynamisch profiliertem Diffusor ist
eine Verbreiterung des Betriebsbereichs mit minimalen Einbußen hinsichtlich des
Wirkungsgrads. Ob es erreicht wurde, soll in dieser Arbeit untersucht werden.

Eine detaillierte Analyse der Stufenkonfiguration mit aerodynamisch profiliertem
Diffusor offenbart zunächst ein generell ähnliches Betriebsverhalten wie das der
Röhrendiffusorkonfiguration. Bei Androsselung der Stufe steigt der Druckaufbau
im Diffusoreintrittsbereich bis zum Diffusorhals degressiv an. Hierfür sind ein zu-
nehmendes Flächenverhältnis sowie eine steigende Machzahl am Laufradaustritt
verantwortlich. Im nachfolgenden Kanalbereich bis hin zum Stufenaustritt hingegen
ergibt sich aufgrund einer sinkenden Machzahl im Diffusorhals ein regressiv fallender
Druckanstieg.

Der Betriebsbereich der Stufenkonfiguration mit aerodynamisch profiliertem Diffusor
fällt gegenüber dem der Röhrendiffusorkonfiguration wie erwartet wesentlich breiter
aus. Allerdings sind die Wirkungsgradeinbußen höher als erwartet. Der statische
Druckaufbau des neuen Designs ist über den gesamten Betriebsbereich deutlich
kleiner als der des bisherigen Designs und wird von einem hohen Totaldruckver-
lust begleitet. Als ausschlaggebender Faktor für dieses Betriebsverhalten konnte im
Rahmen dieser Arbeit eine großskalige Sekundärströmungsbewegung identifiziert
werden, deren Ursprung im Laufrad der Stufe liegt: der Halswirbel. Er entsteht durch
die gleichförmige Umlenkung der spannweitig verscherten Laufradabströmung im
Diffusoreintrittsbereich. Die Ausbildung dieses Wirbels, dessen Rotationsachse in
Strömungsrichtung verläuft, wird durch das Design des aerodynamisch profilierten
Diffusors mit seiner großen Teilung sogar noch begünstigt. Durch den Halswirbel
entsteht im hinteren Bereich des Diffusorkanals nahe der Druckseite ein ausgedehntes
Gebiet niedrigen Totaldrucks, welches mit einer großen Versperrung des Strömungs-
querschnitts einhergeht. Die Folge sind ein verringertes effektives Flächenverhältnis
des Diffusors und ein verminderter statischer Druckaufbau. Der nachfolgende ein-
reihige Deswirler wird unter hoher negativer Inzidenz mit einer sehr inhomogenen
Anströmung beaufschlagt und kann daher keinen signifikanten Beitrag mehr zum
Druckaufbau leisten.





Abstract

This thesis comprises the experimental investigation of a centrifugal compressor stage
with a vaned diffuser and a single row deswirler from an aero engine application. As
a comparison experimental data of an alternative stage configuration with the same
rotor, a pipe diffuser and a tandem deswirler are considered. Centrifugal compressor
stages with pipe diffusers usually exhibit a relatively narrow operating range paired
with a high efficiency. The main design objectives of the stage configuration with
the vaned diffuser are the achievement of a broader operating range with a minimal
penalty in efficiency. Whether the design is successful to that end is to be investigated
within this thesis.

A detailed analysis of the stage configuration with the vaned diffuser reveals a
generally similar performance compared to the pipe diffuser configuration. Throttling
of the stage leads to a degressively growing pressure rise in the diffuser inlet region
up to its throat. This is attributed to an increasing area ratio in that region and a
growing Mach number at the rotor exit. The subsequent diffuser channel up to the
stage exit on the other hand encounters a regressively decreasing pressure rise due to
a decreasing Mach number at the diffuser throat.

As expected the operating range of the vaned diffuser configuration is much broader
than that of the pipe diffuser configuration. However, the penalty in efficiency is
greater than expected. The static pressure rise of the new design is significantly lower
than that of the previous design over the whole operating range and it is accompanied
by a high loss in total pressure. The cause for this observation was identified to be
a large-scale secondary flow motion originating from the rotor: the throat vortex. It
emerges within the diffuser inlet region due to the uniform deflection of the axially
distorted rotor discharge flow. The development of this vortex with its axis of rotation
parallel to the main flow direction is yet intensified through the large blade pitch of
the vaned diffuser. The throat vortex leads to the formation of an extensive zone of
low total pressure in the rear region of the diffuser close to its vanes’ pressure sides.
The resulting wide blockage of the cross sectional area leads to a decreased effective
area ratio of the diffuser and a reduced static pressure rise. The subsequent single row
deswirler is exposed to a very inhomogeneous flow with a severe negative incidence
and can hence not significantly contribute to the pressure rise of the stage.
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Abkürzung Beschreibung
DS Druckseite, Diffusionssystem
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Nomenklatur

Abkürzung Beschreibung
EDM Funkenerodieren (engl. electrical discharge machining)
HW Halswirbel
HK Hinterkante einer Schaufel
ISA Internationale Standardatmosphäre
SG Sperrgrenze
SS Saugseite
SVV Sondenverstellvorrichtung
TND Diffusionssystem mit Röhrendiffusor und Tandem-Deswirler

bzw. entsprechende Stufe (TND-Stufe)
TPR Stufentotaldruckverhältnis, engl. total pressure ratio
TTR Stufentotaltemperaturverhältnis, engl. total temperature ratio
VND Diffusionssystem mit aerodynamisch profiliertem (engl. vaned)

Diffusor bzw. entsprechende Stufe (VND-Stufe)
VK Vorderkante einer Schaufel
ZÄ Zustandsänderung

Operatoren
Symbol Beschreibung
∆ Finite Differenz
d Infinitesimale Differenz
∂ Infinitesimale Differenz in partieller Ableitung
× Kreuzprodukt-Operator
~∇ Vektorieller Nabla-Operator
x∗ Normierung der Größe x
x Mittelwert der Größe x

Ebenenbezeichnungen
Bezeichnung Beschreibung
0 Beruhigungsbehälter
1 Laufradeintritt
1|9 Messebene des statischen Drucks am Gehäuse nahe des Lauf-

radaustritts
2 Laufradaustritt
2|1 Diffusoreintritt
2|2 Vorderkantenradius des Diffusors
2|3 Pitot-Ebene, Totaldruckmessebene vor dem Diffusorhals
2|4 Diffusorhals, Eintritt in den Kanalbereich des Diffusors
2|5 Austritt aus dem Kanalbereich des Diffusors
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Nomenklatur

Bezeichnung Beschreibung
2|6 Hinterkantenradius des Diffusors
2|7 VND: Übergangsebene zwischen Diffusor und Deswirler,

TND: Vorderkantenradius der ersten Deswirler-Reihe
2|8 VND: Vorderkantenradius des Deswirlers,

TND: Hinterkantenradius der ersten Deswirler-Reihe
2|9 nur TND: Vorderkantenradius der zweiten Deswirler-Reihe
3 Hinterkantenradius des Deswirlers bzw. der letzten Deswirler-

Reihe
3|1 Stufenaustritt
3|2 Abströmplenum

Stufenkomponentenbezeichnungen
Bezeichnung Definition
LA Laufrad zwischen den Ebenen 1 und 2|1
DE Diffusoreintrittsbereich zwischen den Ebenen 2|1 und 2|4

(statische Druckmessungen) bzw. 2|3 (Totaldruckmessungen)
DK Diffusorkanal inkl. Diffusoraustrittsbereich zwischen den Ebe-

nen 2|4 (statische Druckmessungen) bzw. 2|3 (Totaldruck-
messungen) und 2|7

DW Deswirler zwischen den Ebenen 2|7 und 3|2 (statische
Druckmessungen) bzw. 3|1 (Totaldruckmessungen)

DS Diffusionssystem, Kombination aus DE , DK und DW

Betriebspunktbezeichnungen
Bezeichnung Definition
I VND: ṁ∗red = 100,0 %, ṁ∗red,Diff. = 100,0 %,

TND: ṁ∗red = 97,5 %, ṁ∗red,Diff. = 92,8 %
II VND: ṁ∗red = 94,7 %, ṁ∗red,Diff. = 92,5 %,

TND: ṁ∗red = 95,9 %, ṁ∗red,Diff. = 90,4 %
III VND: ṁ∗red = 90,2 %, ṁ∗red,Diff. = 87,0 %,

TND: ṁ∗red = 93,3 %, ṁ∗red,Diff. = 87,0 %
IV VND: ṁ∗red = 84,5 %, ṁ∗red,Diff. = 80,5 %,

TND: ṁ∗red = 91,7 %, ṁ∗red,Diff. = 85,0 %
V VND: ṁ∗red = 76,7 %, ṁ∗red,Diff. = 71,3 %
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1 Einleitung

Radialverdichter kommen heutzutage in einer Vielzahl unterschiedlicher Industri-
en zum Einsatz. Sie werden beispielsweise in Flugtriebwerken eingesetzt, wo sie
in den meisten Fällen als radiale Endstufe von Wellenleistungstriebwerken oder
Turbofan-Triebwerken mit niedrigem Schub fungieren. In Form von Turboladern
werden sie zur Aufladung von Kolbenmotoren verwendet. Sie sind weiterhin in
Prozessgasverdichtern in der chemischen Verfahrenstechnik und diversen anderen
Industriezweigen anzutreffen und kommen nicht zuletzt auch in stationären Gastur-
binen bei der Energieerzeugung zur Anwendung.

Ein wesentliches Charakteristikum von Radialverdichtern ist die Nutzung der Zen-
trifugalkraft bei der Verdichtung des Strömungsmediums. Dieser Umstand führt zu
höheren Stufendruckverhältnissen und auch zu einer größeren Stabilität gegenüber
Strömungsinstabilitäten im Vergleich zu Axialverdichterstufen. Der Preis dieser Vor-
teile ist jedoch ein geringerer Wirkungsgrad, der das Resultat unvermeidbarer und
ausgeprägter Sekundärströmungen ist. Diese werden durch die komplexe dreidimen-
sionale Strömungsführung in den Schaufelkanälen von Radialverdichterlaufrädern
hervorgerufen. Ein weiteres Charakteristikum der radialen Umlenkung ist eine Limi-
tierung auf relativ kleine Volumenströme.

Ihren Einsatz als Verdichterendstufen in Flugtriebwerken verdanken Radialverdichter
zum einen der Tatsache, dass statt ihnen mehrere Axialverdichterstufen gebraucht
würden, um das gleiche Druckverhältnis zu erreichen. Zum anderen sinkt der Wir-
kungsgrad von Axialverdichterstufen bei abnehmender Ringraumfläche bzw. Schau-
felhöhe durch den zunehmenden relativen Schaufelspitzenpalt1 unter das Wirkungs-
gradniveau von Radialverdichtern. Abgesehen vom Wirkungsgradvorteil ergibt sich
durch die geringere Stufenanzahl auch eine Gewichtsersparnis.

Durch den historisch gewachsenen und weit verbreiteten Einsatz von Axialverdich-
tern in Flugtriebwerken und ihre damit einhergehende kontinuierliche Weiterentwick-
lung existiert heutzutage ein ausgeprägtes Verständnis ihrer Durchströmung. Für
Radialverdichter ist dies nicht im gleichen Maße der Fall. Ihre komplexe dreidimen-
sionale Durchströmung, die auch stark von instationären Phänomenen beeinflusst
wird, ist nach wie vor Gegenstand grundlegender Untersuchungen. So sind bei Neu-
entwicklungen oftmals umfassende experimentelle und numerische Validierungen

1 Der absolute Schaufelspitzenspalt resultiert aus Fertigungstoleranzen und ist weitestgehend unab-
hängig von der Schaufelhöhe. Wird der absolute Schaufelspitzenspalt auf die Schaufelhöhe bezogen,
resultiert der relative Schaufelspitzenspalt.
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1 Einleitung

notwendig. Im Fokus entsprechender Untersuchungen steht oftmals das Diffusions-
system – der „Stator“ der Radialverdichterstufe – da es in der Regel den Betriebsbe-
reich der Stufe festlegt und einen dominierenden Einfluss auf ihren Wirkungsgrad
hat. Insbesondere die Gestaltung des Eintrittsbereich des Diffusionssystems spielt
diesbezüglich eine maßgebende Rolle.

Im Jahr 2000 wurde zwischen dem amerikanischen Triebwerkshersteller General
Electric (GE) Aviation und der RWTH Aachen im Rahmen des University Strategic
Alliance (USA) Programms eine strategische Partnerschaft zur Untersuchung und
Weiterentwicklung einer Radialverdichterstufe geschlossen. Dafür wurde am Institut
für Strahlantriebe und Turbomaschinen (IST) ein Radialverdichterprüfstand auf-
gebaut und im Jahr 2005 in Betrieb genommen. An diesem Prüfstand wurden die
Untersuchungen durchgeführt, die dieser Arbeit zugrunde liegen.

1.1 Motivation und Ziel der Arbeit

Die in dieser Arbeit untersuchte Radialverdichterstufe wurde in der Vergangenheit als
radiale Endstufe des Hochdruckverdichters in einem Turbofan-Triebwerk für einen
Businessjet eingesetzt. Ein umfassendes Redesign brachte ein Wellenleistungstrieb-
werk hervor, welches für einen Transporthelikopter eingesetzt wird. Im Allgemeinen
wird bei einem derartigen Redesign zur Einsparung von Entwicklungskosten und
sofern spezifische Anforderungen der avisierten Anwendung nicht dagegen spre-
chen, ein großer Teil der Kerntriebwerkskomponenten wie der Hochdruckverdichter
beibehalten. Im Falle des genannten Turbofan-Triebwerks wurden ursprünglich alle
Komponenten hinsichtlich des Einsatzes in einem Businessjet optimiert. Dabei lag
der Fokus nicht zuletzt auch auf einem geringen Treibstoffverbrauch im Reiseflug,
dem Zustand, in dem das Triebwerk für den überwiegenden Teil seiner operativen
Lebensdauer betrieben wird. So kann insgesamt eine Verringerung der Betriebskos-
ten des Flugzeugs erzielt werden. Im Hinblick auf den Betriebsbereich der radialen
Endstufe ergibt sich daher eine Auslegung, die hauptsächlich die Umgebung des
Betriebspunkts maximalen Wirkungsgrads einschließlich der Betriebspunkte bei Start
und Landung sowie die dazwischenliegenden Lastwechsel einschließt. Hierfür war
und ist der Röhrendiffusor mit seinem hohen Druckaufbau und seinem relativ engen
Betriebsbereich prädestiniert. Die Anforderungen an ein Wellenleistungstriebwerk in
einem Transporthelikopter sind davon grundlegend verschieden. In diesem Fall ist
die Abdeckung eines größeren Betriebsbereichs nötig, der u. a. auch durch schnel-
lere Lastwechsel zwischen weiter auseinander liegenden Betriebspunkten bedingt
sein kann. Um auch in solchen Szenarien einen sicheren Betrieb fernab von poten-
ziell gefährlichen Betriebsgrenzen zu gewährleisten, muss der Betriebsbereich der
einzelnen Triebwerkskomponenten, insbesondere des Hochdruckverdichters und
seiner radialen Endstufe erweitert werden. Die Entwicklung eines neuen Diffusi-
onssystems mit aerodynamisch profiliertem Diffusor soll diesen weiter gefassten
Anforderungen Rechnung tragen und dabei möglichst geringe Einbußen hinsichtlich
des Wirkungsgrads mit sich bringen.
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1.2 Aufbau der Arbeit

Das übergeordnete Ziel der vorliegenden Arbeit ist demnach die Führung des ex-
perimentellen Nachweises, ob die an das Redesign der Radialverdichterstufe mit
aerodynamisch profiliertem Diffusor gestellten und zuvor beschriebenen Erwartun-
gen erfüllt werden können.

1.2 Aufbau der Arbeit

In Kapitel 2 dieser Arbeit werden die zu ihrem Verständnis notwendigen technisch-
physikalischen Zusammenhänge erläutert. Dabei ist Abschnitt 2.1 zunächst den
grundlegenden Funktionsprinzipien von Radialverdichtern und deren Charakteri-
sierung durch Kenngrößen gewidmet. In Abschnitt 2.2 werden die Komponenten
einer Radialverdichterstufe, also Laufrad und Diffusionssystem, deren einzelne geo-
metrische Bereiche sowie die jeweilige Arbeitsweise beschrieben. Den Abschluss des
Kapitels bildet Abschnitt 2.3, der sich mit dem Betriebsverhalten von Radialverdichter-
stufen in Abhängigkeit verschiedener Gestaltungsparameter des Diffusionssystems
auseinandersetzt.

In Kapitel 3 wird ein Überblick über Veröffentlichungen gegeben, die für diese
Arbeit relevant sind. Entsprechend ihrem Fokus setzt sich Abschnitt 3.1 dabei in
allgemeinerer Form mit Untersuchungen von Radialdiffusoren auseinander. Im sich
anschließenden Abschnitt 3.2 werden zunächst Arbeiten zur Interaktion zwischen
Laufrad und Diffusor sowie zu aus ihr resultierenden Sekundärströmungen vorge-
stellt, während Abschnitt 3.3 sich anschließend mit Untersuchungen zur gezielten
Beeinflussung dieser Sekundärströmungen befasst. Abschnitt 3.4 enthält eine Über-
sicht von Veröffentlichungen, die, wie auch die vorliegende Arbeit, im Rahmen des
Projektes Triebwerksradialverdichter am IST entstanden sind. Zum Abschluss des Kapi-
tels wird in Abschnitt 3.5 eine Einordnung dieser Arbeit vorgenommen sowie die an
sie geknüpften Ziele formuliert.

In Kapitel 4 werden der Prüfstand, die Prüflinge und die experimentelle Methodik zur
Gewinnung der Daten, die dieser Arbeit zugrunde liegen, im Detail vorgestellt. Darin
setzt sich Abschnitt 4.1 mit dem Aufbau des Prüfstands und der Radialverdichterstufe
in ihren untersuchten Konfigurationen auseinander. Auch der geometrische Aufbau
der Diffusionssysteme wird detailliert betrachtet. Abschnitt 4.2 gibt eine Übersicht
über die eingesetzte Messtechnik und über die messtechnische Instrumentierung der
untersuchten Stufenkonfigurationen. Anschließend ist Abschnitt 4.3 der Auswertung
der gewonnenen Daten sowie einer Unsicherheitsabschätzung gewidmet. Abschlie-
ßend gibt Abschnitt 4.4 einen Überblick über die Versuchsdurchführung und die
untersuchten Betriebspunkte der Radialverdichterstufe.

Kapitel 5 ist das erste zweier Kapitel, die sich mit der Untersuchung der gewonnenen
Daten auseinandersetzen. Es ist der detaillierten Analyse der Stufenkonfiguration mit
aerodynamisch profiliertem Diffusor gewidmet. Dabei wird das Betriebsverhalten
der gesamten Stufe in Abschnitt 5.1 und das der einzelnen Stufenkomponenten
in Abschnitt 5.2 beschrieben. Es schließen sich Analysen der Durchströmung des
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1 Einleitung

Laufrads in Abschnitt 5.3 und der Durchströmung des Diffusionssystems und seiner
einzelnen Komponenten und Bereiche in Abschnitt 5.4 an.

Kapitel 6 enthält eine vergleichende Analyse der Stufenkonfiguration mit aerodyna-
misch profiliertem Diffusor und einer Konfiguration mit Röhrendiffusor und Tandem-
Deswirler. Ein Vergleich des Betriebsverhaltens der Konfigurationen als Gesamtstufe
findet sich in Abschnitt 6.1. Ein entsprechender Vergleich auf Basis der einzelnen
Stufenkomponenten und -bereiche schließt sich in Abschnitt 6.2 an. Es folgen Verglei-
che der Durchströmung des Laufrads in Abschnitt 6.3 sowie des Diffusionssystems
in Abschnitt 6.4. In allen Abschnitten werden die gefundenen Unterschiede zwi-
schen den beiden Konfigurationen jeweils diskutiert und Gründe für ihre Entstehung
genannt.

Kapitel 7 bildet mit einer Zusammenfassung und einem Ausblick den Abschluss
dieser Arbeit.
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2 Grundlagen der Radialverdichter
und ihrer Di�usionssysteme

In diesem Kapitel werden die grundlegenden Sachverhalte, die zum Verständnis der
thermo- und aerodynamischen Funktionsweise der untersuchten Radialverdichter-
stufe notwendig sind, erörtert. Nach einem kurzen Überblick über den allgemeinen
Aufbau von Radialverdichterstufen und der Vorstellung wichtiger Kenngrößen zu
ihrer Charakterisierung und thermodynamischen Bilanzierung ist dieses Kapitel
sequenziell den einzelnen Komponenten der Stufe und ihrer Durchströmung gewid-
met.

2.1 Funktionsweise und Kenngrößen von
Radialverdichtern

Die wichtigste Aufgabe einer Radialverdichterstufe ist die Erhöhung des statischen
Drucks des sie durchströmenden Fluids. Dabei spielt der Zentrifugaleffekt, der auf-
grund der radialen Strömungsführung, die für die Laufräder von Radialverdicherstu-
fen charakteristisch ist, auftritt, eine maßgebliche Rolle. Die Forderung nach einer
großen Druckerhöhung gilt insbesondere für den Einsatz von Radialverdichterstufen
in Flugtriebwerken. Gerade hier gilt es, auf kleinem Raum einen möglichst großen
Druckanstieg zu realisieren. Radialverdichterstufen sind aufgrund ihrer charakteris-
tischen Strömungsführung jedoch hinsichtlich ihres Durchsatzes limitiert1. Daher
werden sie ausschließlich in Flugtriebwerken mit relativ geringem Schubniveau
verbaut und dort vorwiegend als Verdichterendstufe.

Abbildung 2.1 zeigt beispielhaft den schematischen Aufbau einer Radialverdich-
terstufe ähnlich der in dieser Arbeit untersuchten Stufe. Gekennzeichnet sind die
Komponenten Vorleitrad 1 , Laufrad 2 , Diffusor 3 und Deswirler 4 . Zusammen
bilden Diffusor und Deswirler das Diffusionssystem der Stufe. Der Begriff Deswirler
leitet sich vom englischen Begriff swirl (z. Dt. Drall) ab und kann in etwa mit Entdral-
lungsbeschaufelung übersetzt werden. Im Zuge dieser Arbeit wird jedoch weiterhin
der Begriff Deswirler verwendet.

1 Die Zunahme des mittleren Radius des Strömungskanals im Radialverdichterlaufrad bedingt einen
entsprechenden Anstieg der Umfangsgeschwindigkeit wie bei einem Festkörperwirbel. Dabei steigen
auch die absolute Strömungsgeschwindigkeit des Fluids und dessen Machzahl. Der Massendurchsatz
ist bei einer festgelegten Eintrittsgeometrie durch das Auftreten einer transsonischen Strömung am
Laufradaustritt limitiert.

5



2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Abbildung 2.1: Schematischer Aufbau der untersuchten Radialverdichterstufe

Weiterhin sind in der Abbildung folgende Ebenen und deren Bezeichnungen hervor-
gehoben, die für die thermodynamische Bilanzierung der einzelnen Komponenten
wichtig sind

1 Laufradeintritt,
2 Laufradaustritt,
3 Stufenaustritt.

Darüber hinaus ist der Verlauf der Meridionalkoordinate m angedeutet2, die in der
betrachteten z-r-Ebene den Kanalverlauf auf halber Schaufelhöhe wiedergibt.

Die Grundlage für das Verständnis der Arbeitsweise von Radialverdichterstufen
bildet eine thermodynamische Bilanzierung des durchströmten Kanals zwischen den
oben genannten Ebenen. Die Betrachtung erfolgt dabei nulldimensional, d. h. der
Strömungszustand in einer Bilanzierungsebene wird als homogen angenommen3.
Ausgangspunkt für die Bilanzierung ist jeweils der Totalzustand in den einzelnen
Ebenen, also der Zustand, der sich nach einem isentropen Aufstau des strömenden

2 Für die Meridionalkoordinate m gilt m =
´

dm, wobei dm =
√
(dz)2 + (dr)2. Das Koordinatenpaar

(z,r) bezieht sich hierbei auf den Kanalverlauf auf halber Schaufelhöhe in der z-r-Ebene.
3 Bei Verwendung des Radius, der sich über die Kanalhöhe ändern kann, wird vom mittleren Radius,

also dem Radius auf halber Kanalhöhe, ausgegangen.
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2.1 Funktionsweise und Kenngrößen von Radialverdichtern

Fluids ergeben würde. Auf diese Weise wird die kinetische Energie am Stufenaustritt
nicht als Verlust betrachtet. Das Fluid wird als ideales Gas angesehen.

Am Anfang der folgenden Betrachtungen steht der erste Hauptsatz der Thermody-
namik, der zwischen der Laufradeintrittsebene 1 und der Stufenaustrittsebene 3 in
spezifischer Form4,5 aufgestellt wird

a + q = ∆h +
∆c2

2
= y + q + j +

∆c2

2
= ∆ht. (2.1)

Eine Änderung der potenziellen Energie (∆epot = ∆ (ρgz)) wurde dabei vernachläs-
sigt. Wird zusätzlich von einer adiabaten Zustandsänderung (q = 0) ausgegangen,
resultiert

a = ∆ht = y + j +
∆c2

2
. (2.2)

Die zugeführte Arbeit a entspricht also der Totalenthalpieänderung ∆ht. Diese wie-
derum ist die Summe der Strömungsarbeit y, der Dissipation bzw. dem Verlust j
und der Änderung der kinetischen Energie ∆c2/2. Die Strömungsarbeit y und die
Änderung der kinetischen Energie ∆c2/2 lassen sich als nutzbringende Terme zur
totalen Strömungsarbeit yt = y + ∆c2/2 zusammenfassen, sodass der erste Hauptsatz
folgende Form annimmt

a = ∆ht = yt + j. (2.3)

Im Folgenden werden die Terme des ersten Hauptsatzes (Gl. (2.3)) näher betrachtet
und es werden entsprechende Kenngrößen abgeleitet, die der formalen Bewertung
der Arbeitsweise einer Radialverdichterstufe dienen.

2.1.1 Arbeitseintrag

Die dem Fluid durch die Radialverdichterstufe zugeführte Arbeit a wird allein durch
das Laufrad (LA) verrichtet. Dieses wird von einer Welle angetrieben, die wiederum
von einer Turbine oder einer anderweitigen Antriebsmaschine angetrieben wird. Im
Arbeitseintrag bzw. in der Schaufelarbeit aLA kommt die Energieerhöhung des Fluids
durch das Laufrad zum Ausdruck. Diese ist

aLA = a = ∆ht = cp∆Tt = cp (Tt3 − Tt1) = cpTt1

(
Tt3

Tt1
− 1
)

. (2.4)

Hierbei wurde davon ausgegangen, dass die Reibung des Fluids an Gehäuse und
Rückwand des Laufrads vernachlässigt werden kann.

Zum Vergleich sowohl verschiedener Betriebspunkte einer Stufe als auch verschiede-
ner Stufen untereinander bietet sich die Verwendung dimensionsloser Kenngrößen

4 In dieser Arbeit wird ausschließlich die spezifische Form des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik
und der darin vorkommenden Größen betrachtet.

5 Prozessgrößen ohne Index beziehen sich im Rahmen dieser Arbeit immer auf die Zustandsänderung
über die gesamte Stufe.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

an. So wird statt der Totalenthalpieänderung ∆ht oftmals die Totalenthalpiekenngrö-
ße Ψh,t oder das Totaltemperaturverhältnis (engl. total temperature ratio, kurz TTR) τtt
verwendet

Ψh,t =
∆ht
u2

2/2
, (2.5)

τtt =
Tt3

Tt1
. (2.6)

Beide Größen lassen sich durch folgende Beziehung ineinander umrechnen

Ψh,t =
cpTt1
u2

2/2
(τtt − 1) . (2.7)

2.1.2 Druckaufbau

Nur ein Teil der Totalenthalpieerhöhung des Fluids hat eine nutzbringende Wirkung.
Der Nutzen ist im betrachteten Fall ein Anstieg des Totaldrucks. Bei der verlustbe-
hafteten Durchströmung des Diffusionssystems nimmt der Totaldruck lokal wieder
ab. Der Teil der Totalenthalpieerhöhung, der den über die Stufe erhöhten Totaldruck
zum Ausdruck bringt, ist die spezifische totale Strömungsarbeit der Stufe yt. Sie ist
definiert als

yt =

ˆ 3

1
RTt

dpt

pt
=

n
n− 1

RTt1

[(
pt3

pt1

) n−1
n
− 1

]
. (2.8)

Dabei ist n der Polytropenexponent der Zustandsänderung zwischen den Totalzu-
ständen an Laufradeintritt 1 und Stufenaustritt 3 .

In Analogie zur Totalenthalpiekenngröße Ψh,t und zum Totaltemperaturverhältnis τtt
lassen sich auch für den Druckaufbau eine Stufentotaldruckkenngröße Ψy,t und ein
Stufentotaldruckverhältnis (engl. total pressure ratio, kurz TPR) πtt bilden

Ψy,t =
yt

u2
2/2

, (2.9)

πtt =
pt3

pt1
. (2.10)

Zwischen diesen beiden Größen gilt folgende Korrespondenz

Ψy,t =
n

n− 1
RTt1
u2

2/2

(
π

n−1
n

tt − 1
)

. (2.11)

2.1.3 Wirkungsgrad

Nachdem nur ein Teil der am Fluid verrichteten Arbeit auch zu einer nutzbringenden
Totaldruckerhöhung führt, ist es sinnhaft, beide Größen zueinander in Beziehung zu
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2.1 Funktionsweise und Kenngrößen von Radialverdichtern

setzen. So kann in Form eines Wirkungsgrads die „Qualität“ der Zustandsänderung
über die Stufe ausgedrückt werden.

Hierfür kommen grundsätzlich zwei Wege in Frage, die jeweils auf der Betrachtung
von Vergleichsprozessen hinsichtlich der tatsächlichen Zustandsänderung (ZÄ) beru-
hen. In Abbildung 2.2 ist zur Veranschaulichung der folgenden Ausführungen ein
h,s-Diagramm der total-zu-totalen Zustandsänderung über eine Verdichterstufe vom
Zustand 1t am Stufeneintritt zum Zustand 3t am Stufenaustritt dargestellt.

Abbildung 2.2: h,s-Diagramm der Zustandsänderung über eine Verdichterstufe und
der Vergleichsprozesse zur Definition von polytropem und isentro-
pem Verdichterwirkungsgrad

Im Falle des isentropen Verdichterwirkungsgrads wird die Zustandsänderung über
die Stufe mit einer isentropen Zustandsänderung verglichen (s. ZÄ von 1t nach 3ts
in Abb. 2.2). Da bei diesem isentropen Vergleichsprozess keinerlei Dissipation der
zugeführten Arbeit auftritt, ist dessen Totalenthalpieänderung zur Erreichung des
Stufenaustrittstotaldrucks geringer als im Falle der realen Zustandsänderung. Der
total-zu-totale isentrope Stufenverdichterwirkungsgrad setzt die Totalenthalpieän-
derungen des isentropen Vergleichprozesses und des realen Prozesses wie folgt in
Beziehung

ηVs,tt =
(∆ht)s

∆ht
=

cp (∆Tt)s
cp∆Tt

=
Tt1 ((τtt)s − 1)

Tt1 (τtt − 1)
=

π
κ−1

κ
tt − 1
τtt − 1

. (2.12)

Für den polytropen Verdichterwirkungsgrad wird die Zustandsänderung über die
Stufe in einen isobaren und einen isenthalpen bzw. isothermen Vergleichsprozess
aufgeteilt (s. ZÄ von 1t nach 1t’ und ZÄ von 1t’ nach 3t in Abb. 2.2). Betrachtet
werden dabei deren Entropieänderungen. Der total-zu-totale polytrope Stufenver-
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

dichterwirkungsgrad ist definiert als

ηVp,tt = −
(∆st)T
(∆st)p

=
R ln πtt

cp ln τtt
=

κ − 1
κ

ln πtt

ln τtt
=

ln π
κ−1

κ
tt

ln τtt
. (2.13)

Der total-zu-totale polytrope Stufenverdichterwirkungsgrad ηVp,tt lässt sich auch
mithilfe der totalen Strömungsarbeit der Stufe yt bzw. der Stufentotaldruckkenngröße
Ψy,t sowie der Totalenthalpiezunahme ∆ht bzw. der Totalenthalpiekenngröße Ψh,t
ausdrücken

ηVp,tt =
yt

∆ht
=

Ψy,t

Ψh,t
. (2.14)

2.1.4 Durchflusskenngröße

Die vorangegangenen Betrachtungen hinsichtlich der Kenngrößen bezogen sich auf
die Zustandsänderung über eine Verdichterstufe an einem beliebigen aber festen
Betriebspunkt. Solch ein Betriebspunkt ist neben den bereits vorgestellten Kenngrö-
ßen weiterhin durch seinen Massendurchsatz charakterisiert. Der Massendurchsatz
oder Massenstrom der Stufe ṁ bleibt, sofern an keiner Stelle innerhalb der Stufe ein
Teilmassenstrom entnommen oder zugeführt wird, konstant

ṁ = konst. (2.15)

Für den Stufenmassenstrom gilt weiterhin an einer beliebigen Stelle entlang des
Strömungspfads

ṁ = ρcA = ρcm Am = konst. . (2.16)

Darin ist cm die lokale Meridionalgeschwindigkeit, also die Projektion des lokalen
Geschwindigkeitsvektors in Meridionalrichtung (cm = c sin α6) und Am die lokale
Ringraum- oder Annulusquerschnittsfläche7 (Am = A

sin α ). Das Produkt aus Massen-
dichte und Absolutgeschwindigkeit ρc wird als Massenstromdichte (Massenstrom je
Einheitsfläche) bezeichnet, das Produkt ρcm als meridionale Massenstromdichte.

Zum Vergleich verschiedener Stufen im Hinblick auf ihren Massendurchsatz ist eine
Entdimensionalisierung des Massenstroms notwendig. Wird der Massenstrom durch
die Umfangsgeschwindigkeit am Laufradaustritt geteilt, resultiert die sogenannte
Durchflusskenngröße

ϕ =
cm

u2
. (2.17)

Die Durchflusskenngröße ϕ hat den Nachteil, dass Messungen an ein und derselben
Verdichterstufe bei unterschiedlichen Eintrittsrandbedingungen schwer vergleichbare

6 Bei dieser Definition wird vorausgesetzt, dass die Geschwindigkeitskomponente in Spannweiten-
richtung n verschwindet (cn = 0).

7 Für die Annulusquerschnittsfläche gilt gemäß der ersten Guldinschen Regel Am = 2πrh. Dabei ist h
die Höhe des Strömungskanals senkrecht zur Meridionalrichtung.
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

Resultate liefern. So können beispielsweise Messungen bei verschiedenen Eintritts-
temperaturen und gleicher Durchflusskenngröße in unterschiedlichen Totaldruckver-
hältnissen resultieren. Um eine direkte Vergleichbarkeit unterschiedlicher Resultate
zu sicherzustellen, werden Kenngrößen eingesetzt, die eine Machsche Ähnlichkeit
der Strömung innerhalb der Stufe gewährleisten.

2.1.5 Mach-ähnliche Kenngrößen

Bei Radialverdichterstufen handelt es sich um thermische Turbomaschinen, bei denen
die Kompressibilität des sie durchströmenden Fluids einen maßgeblichen Einfluss
auf ihre Arbeitsweise hat. Durch die Gewährleistung der Machschen Ähnlichkeit der
Stufendurchströmung wird dieser Tatsache Rechnung getragen und es kann selbst bei
verschiedenen thermodynamischen Eintrittsrandbedingungen eine Vergleichbarkeit
unterschiedlicher Messungen sichergestellt werden.

Wie in Anhang A.1 nachvollzogen werden kann, ist eine Machsche Ähnlichkeit der
Stufendurchströmung genau dann gegeben, wenn der reduzierte Massenstrom ṁred
und die reduzierte Drehzahl Nred bei zwei zu vergleichenden Messungen identisch
sind.

Der reduzierte Massenstrom spiegelt in erster Linie die Machzahl der Strömung in
Meridionalrichtung wider. Er ist wie folgt definiert

ṁred =
ṁ
√

Tt1
TISA

pt1
pISA

. (2.18)

Die Größen TISA = 288,15 K und pISA = 1,013 25 bar sind dabei die Temperatur und
der Druck der internationalen Standardatmosphäre (ISA).

Die reduzierte Drehzahl repräsentiert in erster Linie die mit der Umfangsgeschwin-
digkeit am Laufradeintritt gebildete Machzahl. Sie ist wie folgt definiert

Nred =
N√

Tt1
TISA

. (2.19)

2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

Die Zustandsänderungsgrößen und die aus ihnen abgeleiteten Kenngrößen sind über
den Betriebsbereich einer Verdichterstufe bei sich änderndem Massendurchsatz und
sich ändernder Drehzahl wiederum Variationen unterworfen, die die Verdichterstufe
in einzigartiger Weise thermodynamisch charakterisieren und somit ihr Betriebsver-
halten widerspiegeln. Da die Zustandsänderungsgrößen vom Strömungszustand
innerhalb der Stufe und damit auch innerhalb der einzelnen Stufenkomponenten

11



2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

abhängig sind, wird im Folgenden auf die Durchströmung der einzelnen Stufenkom-
ponenten eingegangen.

2.2.1 Laufrad und Arbeitsumsetzung

Das Laufrad, auch als Rotor oder im Fall einer Radialverdichterstufe als Impeller
bezeichnet, hat die Aufgabe, dem es durchströmenden Fluid Energie zuzuführen.
Dies geschieht, indem es unter Aufbringung der Wellenleistung seiner Antriebswelle
mithilfe seiner Beschaufelung Arbeit am Fluid verrichtet. Im Folgenden wird diese
Arbeitsumsetzung zunächst idealisiert betrachtet. Anschließend wird die wesent-
lich komplexere reale Laufraddurchströmung erläutert, die durch in der Realität
auftretende viskose aber auch reibungsfreie Phänomene beeinflusst wird.

2.2.1.1 Idealisierte Laufradströmung

Wird der Prozess der Energieerhöhung über das Laufrad als eine adiabate Zustands-
änderung betrachtet und dabei die Reibung, die am Gehäuse und an der Rückwand
des Laufrads auftritt, vernachlässigt, lässt sich die Erhöhung der Totalenthalpie des
Fluids im Laufrad ∆ht durch die Euler-Turbomaschinengleichung zum Ausdruck
bringen

∆ht = a = u2cu2 − u1cu1 =
c2

2 − c2
1

2
+

u2
2 − u2

1
2

−
w2

2 − w2
1

2
. (2.20)

Die Änderung der Totalenthalpie ∆ht über das Laufrad lässt sich auch mithilfe der
Änderung der statischen Enthalpie über das Laufrad (∆h)LA ausdrücken

∆ht = (∆h)LA +
c2

2 − c2
1

2
. (2.21)

Die Energieerhöhung über das Laufrad lässt sich also in einen statischen Anteil
(∆h)LA sowie die Erhöhung der kinetischen Energie ∆c2/2 aufteilen. Die statische
Enthalpieänderung beinhaltet nach Gleichung (2.2) sowohl die nutzbringende spe-
zifische Strömungsarbeit yLA, in der die statische Druckerhöhung zum Ausdruck
kommt, als auch die Dissipation jLA

(∆h)LA = yLA + jLA . (2.22)

Die statische Enthalpieerhöhung über das Laufrad (∆h)LA ist durch die polytrope
Zustandsänderung im Laufrad mit dem statischen Druckverhältnis p2/p1 verknüpft.
Die Kombination mit Gleichung (2.20) liefert

(∆h)LA =
κ

κ − 1
RT1

[(
p2

p1

) n−1
n
− 1

]
=

u2
2 − u2

1
2

−
w2

2 − w2
1

2
. (2.23)
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

Hieraus wird deutlich, dass der statische Druck p über das Laufrad aufgrund der
Erhöhung der Umfangsgeschwindigkeit ∆u2/2 (Zentrifugaleffekt) und der Verzöge-
rung der Relativgeschwindigkeit −∆w2/2 wächst. Gerade der Zentrifugaleffekt hat
bei Radialverdichterstufen aufgrund des entlang des Strömungspfads zunehmenden
Radius einen signifikanten Anteil an der Energieerhöhung und ist der Grund für
deren höhere Leistungsdichte im Vergleich zu Axialverdichterstufen.

Das Konzept des Enthalpiereaktionsgrads ρh gestattet eine relative Betrachtung der
einzelnen Terme der Energieumsetzung. So setzt der totale Enthalpiereaktionsgrad
ρh,t die Änderung der statischen Enthalpie über das Laufrad (∆h)LA ins Verhältnis
zur totalen Enthalpieänderung über das Laufrad ∆ht

ρh,t =
(∆h)LA

∆ht
(2.24)

und sagt damit aus, welcher Anteil der im Laufrad zugeführten Energie zur Erhöhung
des statischen Drucks beiträgt. Der verbleibende Teil der Totalenthalpieerhöhung
entspricht der Zunahme der kinetischen Energie des Fluids.

Der totale Enthalpiereaktionsgrad ρh,t lässt sich anhand von Gleichung (2.23) weiter
in einen Anteil aufgrund des Zentrifugaleffekts

ρh,t,ZE =
u2

2 − u2
1

2∆ht
(2.25)

sowie einen Anteil aufgrund der Verzögerung der Relativgeschwindigkeit −∆w2/2

ρh,t,RV = −
w2

2 − w2
1

2∆ht
(2.26)

zerlegen. Gemäß Gleichung (2.23) gilt entsprechend

ρh,t = ρh,t,ZE + ρh,t,RV. (2.27)

Die Form ∆ht = u2cu2 − u1cu1 von Gleichung (2.20) zeigt, dass die Energieerhöhung
über das Laufrad maßgeblich auf die Erhöhung der Umfangskomponente der Ab-
solutgeschwindigkeit cu, also eine Erhöhung des Dralls, zurückzuführen ist. Bei
einer festen Verdichterdrehzahl sind die Umfangsgeschwindigkeiten am Ein- und
Austritt des Laufrads durch seine Geometrie festgelegt. Die verbleibenden Einfluss-
parameter auf die Arbeitsumsetzung im Laufrad sind die Umfangskomponenten der
Absolutgeschwindigkeit cu1 und cu2.

Durch ein verstellbares Vorleitrad, wie es in der in dieser Arbeit untersuchten Stufe
implementiert ist, kann cu1, also der Vordrall, variiert werden. Ein negativer Vordrall
(cu1 < 0) vergrößert dabei die Arbeitsumsetzung, während ein positiver Vordrall
(cu1 > 0) sie reduziert. Insofern fungiert ein verstellbares Vorleitrad als Stufenregelor-
gan.

13



2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Nach Vorgabe eines Vordralls ist die Arbeitsumsetzung der Stufe nur noch von cu2
abhängig. Diese Abhängigkeit soll im Folgenden detaillierter erläutert werden. Der
Einfachheit halber wird dabei von einem verschwindenden Vordrall (cu1 = 0), der
durch entsprechende Einstellung des verstellbaren Vorleitrads im betrachteten Be-
triebspunkt realisiert werden kann, ausgegangen. Außerdem wird eine konstante
Durchflusskennzahl (ϕ2 = ϕ1 = ϕ = konst.), die wiederum durch entsprechende
Gestaltung der Strömungskanalgeometrie gewährleistet werden kann, angenommen.
Gemäß der Kontinuitätsgleichung (Gl. (2.16)) muss für eine gleichbleibende Durch-
flusskenngröße zwischen Ein- und Austritt des Laufrads A2/A1 = ρ1/ρ2 gelten.

Wird Gleichung (2.20) in Form der Totalenthalpiekenngröße Ψh,t ausgedrückt, resul-
tiert die Form

Ψh,t = 2
(

1 +
ϕ

tan β2

)
. (2.28)

Darin ist β2 der relative Strömungswinkel am Laufradaustritt, der die Abhängigkeit
der Arbeitsumsetzung vom Laufradaustrittsdrall zum Ausdruck bringt und von
der Umfangsrichtung aus positiv gemessen wird. Er wird in erster Linie durch die
Laufradbeschaufelung, genauer gesagt durch den Metallwinkel an der Schaufelhin-
terkante des Laufrads, vorgegeben.

Die Auswirkung der Variation des Metallwinkels der Schaufelhinterkante kann nun
unter der Annahme einer der Schaufelsehne folgenden Strömung an einem Betriebs-
punkt mit beliebiger aber fester Durchflusskennzahl ϕ = ϕ∗ untersucht werden.
Hierzu wird Gleichung (2.28) für beliebig festgelegte Werte der Totalenthalpiekenn-
größe Ψ∗h,t nach dem relativen Schaufelabströmwinkel β2 aufgelöst

tan β2 =
ϕ∗

Ψ∗h,t
2 − 1

. (2.29)

So lassen sich beispielsweise folgende Fälle ableiten

1. Ψ∗h,t = 3⇒ β2 = arctan 2ϕ∗ < π
2 : Vorwärtsgekrümmte Beschaufelung,

2. Ψ∗h,t = 2⇒ β2 = π
2 : Radial endende Beschaufelung,

3. Ψ∗h,t = 1⇒ β2 = π − arctan 2ϕ∗ > π
2 : Rückwärtsgekrümmte Beschaufelung und

4. Ψ∗h,t = 0⇒ β2 = π − arctan ϕ∗ > π
2 : Wirkungslose Beschaufelung.

Die Geschwindigkeitsdreiecke der Radialverdichterstufe, die für diese vier Fälle
resultieren, sind in Abbildung 2.3 (a) dargestellt.

Abbildung 2.3 (b) zeigt die Verläufe der Totalenthalpiekenngröße Ψh,t in Abhängigkeit
der Durchflusskenngröße ϕ. Für radial endende Schaufeln mit β2 = π/2 ändert sich
die Totalenthalpiekenngröße nicht. Bei kleineren relativen Laufradabströmwinkeln
(vorwärtsgekrümmte Beschaufelung) hat die Arbeitscharakteristik einen positiven
Anstieg, bei größeren relativen Laufradabströmwinkeln (rückwärtsgekrümmte Be-
schaufelung) hat sie einen negativen Anstieg. Für die wirkungslose Beschaufelung
wird die Totalenthalpiekenngröße bei ϕ = ϕ∗ zu Null.

14



2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

(a) Normierte Geschwindigkeitsdreiecke in Abhän-
gigkeit des relativen Laufradabströmwinkels β2
(x̃: Normierung von x auf u2)

(b) Totalenthalpiekenngröße Ψh,t als Funktion
der Durchflusskenngröße ϕ für verschie-
dene relative Laufradabströmwinkel β2

(c) Zusammenhang zwischen Totalenthalpie-
kenngröße Ψh,t, statischer Laufradenthal-
piekenngröße Ψh,LA und totalem Enthal-
piereaktionsgrad ρh,t

Abbildung 2.3: Arbeitsumsetzung im Laufrad in Abhängigkeit des relativen Ab-
strömwinkels β2 für cu1 = 0 und ϕ = konst.

Der totale Enthalpiereaktionsgrad wird für den betrachteten vereinfachten Fall (cu1 =
0, ϕ = konst.) zu

ρh,t = 1−
Ψh,t

4
. (2.30)

Wird die rechte Seite von Gleichung (2.30) in die allgemeine Definition des totalen
Reaktionsgrads nach Gleichung (2.24) eingesetzt und weiterhin die Definition der
Totalenthalpiekenngröße nach Gleichung (2.5) verwendet, resultiert die Gleichung

Ψh,LA =

(
1−

Ψh,t

4

)
Ψh,t. (2.31)

Dabei ist Ψh,LA = 2(∆h)LA/u2
2 die Laufradenthalpiekenngröße. Abbildung 2.3 (c) ver-

deutlicht die Zusammenhänge zwischen der Totalenthalpiekenngröße Ψh,t, dem
totalen Enthalpiereaktionsgrad ρh,t und der Laufradenthalpiekenngröße Ψh,LA.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Aus Gleichung (2.31) folgt, dass Ψh,LA für Ψh,t = 2 maximal wird (Ψh,LA,max = 1). Da-
bei nimmt der totale Enthalpiereaktionsgrad gemäß Gleichung (2.30) den Wert 0,5 an.
Das heißt, dass ein relativer Anteil der statischen Enthalpieerhöhung im Laufrad von
50 % bezogen auf die Totalenthalpieerhöhung des Laufrads das absolute Maximum
der statischen Enthalpieerhöhung darstellt. Dies ist im betrachteten Fall für die radial
endende Beschaufelung mit β2 = π/2 gegeben. Dabei wird nach Gleichung (2.23)
die statische Druckerhöhung maximal. Bei kleineren und größeren relativen Lauf-
radabströmwinkeln ist die Zunahme der kinetischen Energie über das Laufrad ∆c2/2

dementsprechend größer als die aus der statischen Druckerhöhung resultierende
statische Enthalpieerhöhung.

Werden für eine radial endende Beschaufelung die totalen Enthalpiereaktionsgrade
aufgrund des Zentrifugaleffekts und aufgrund der Verzögerung der Relativgeschwin-
digkeit nach den Gleichungen (2.25) und (2.26) betrachtet, resultieren

ρh,t,ZE =
u2

2 − u2
1

u2
2Ψh,t

=
1−

(
r1
r2

)2

Ψh,t
(2.32)

und bei konstanter Durchflusskenngröße und verschwindendem Vordrall

ρh,t,RV = −
w2

2 − w2
1

u2
2Ψh,t

=

(
r1
r2

)2

Ψh,t
. (2.33)

Für eine beispielhaft gewählte radial endende Beschaufelung mit r1/r2 = 2/3, für die
die Geschwindigkeitsdreiecke in Abbildung 2.3 (a) dargestellt sind, ergeben sich
ρh,t,ZE = 0,28 und ρh,t,RV = 0,22. Das heißt, knapp ein Drittel der Totalenthalpieerhö-
hung entfällt in diesem Fall auf die Zunahme des statischen Drucks aufgrund des
Zentrifugaleffekts.

2.2.1.2 Reale Laufradströmung

Die vorangegangenen Ausführungen gelten insbesondere im Hinblick auf die Lauf-
radabströmung nur für homogene Strömungen. In der Realität führen bei der Durch-
strömung des Laufrads jedoch verschiedenste Einflüsse zu einer sehr ungleichförmi-
gen Verteilung der Zustandsgrößen am Laufradaustritt und zu einer Abweichung
des relativen Laufradabströmwinkels β2 vom Metallwinkel der Schaufelhinterkante
des Laufrads. Diese Einflüsse werden im Folgenden näher erläutert.

Die stationäre reibungsfreie Betrachtung der Strömung durch ein Radialverdichter-
laufrad führt unter Vernachlässigung der Erdbeschleunigung auf folgende Form des
Impulserhaltungssatzes

− ∇p
ρ

= w
∂w
∂s
~s︸ ︷︷ ︸

1

+
w2

R
~nR︸ ︷︷ ︸

2

+ 2
(
~Ω× ~w

)
︸ ︷︷ ︸

3

− Ω2~r︸︷︷︸
4

. (2.34)
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Darin ist Ω die Winkelgeschwindigkeit des Relativsystems. Der Druckgradient inner-
halb einer Laufradpassage ist dementsprechend abhängig von folgenden Termen

1 Verzögerung der Relativgeschwindigkeit w entlang der Stromlinienkoordinate s,

2 Fliehkraft aufgrund der Stromlinienkrümmung in der Schaufel-zu-Schaufel- und
in der Nabe-zu-Gehäuse-Ebene mit lokalem Krümmungsradius R,

3 Corioliskraft und

4 Fliehkraft als Reaktion auf die Zentripetalbeschleunigung.

Die komplexe Geometrie der langen, in zwei Richtungen gekrümmten Strömungs-
kanäle von Radialverdichterlaufrädern begünstigt die Entstehung von Wirbeln. Das
Fehlen eines Deckbandes wie im Falle des in dieser Arbeit untersuchten Laufrads
führt durch die resultierende Überströmung des Schaufelspitzenspalts zu einer wei-
teren Zunahme der Komplexität der Laufradströmung.

Relativer Kanalwirbel

Schon die reibungsfreie Betrachtung führt zu einer Sekundärbewegung, dem soge-
nannten relativen Kanalwirbel. Für die reibungsfreie Durchströmung des Laufrads
gilt die Rotationsfreiheit der Absolutgeschwindigkeit

~∇×~c = ~∇× (~u + ~w) =~0 . (2.35)

Für die Rotation der Relativgeschwindigkeit folgt damit direkt

~∇× ~w = −~∇× ~u = −~∇× (Ω~ez × r~er) = −~∇×
(
Ωr~eϕ

)
= −2Ω~ez . (2.36)

Der relative Kanalwirbel dreht folglich mit der doppelten Winkelgeschwindigkeit
entgegen der Rotationsrichtung des Laufrads. Dabei reduziert er die Strömungsge-
schwindigkeit an der Druckseite, während er sie an der Saugseite erhöht, wodurch
sich ein von der Druck- zur Saugseite ansteigendes Geschwindigkeitsprofil ergibt
(s. Abb. 2.4). Der relative Kanalwirbel hat am Laufradaustritt eine Reduktion der
Umfangskomponente der Relativgeschwindigkeit wu2 zur Folge. Effektiv steigt also
der relative Laufradabströmwinkel β2, was nach Gleichung (2.28) wiederum ein
Absinken der Totalenthalpiekenngröße Ψh,t bewirkt. Bei diesem potenzialtheoreti-
schen Phänomen wird von der sogenannten Minderumlenkung und der aus ihr
resultierenden Minderleistung gesprochen. Konstruktiv kann ihr mit einer größeren
Schaufelzahl sowie der sogenannten Winkelübertreibung, also der Verkleinerung des
Metallwinkels der Hinterkante, begegnet werden. Bei berücksichtigter Minderumlen-
kung liegt so der gewünschte relative Abströmwinkel vor.

Werden die real vorhandene Reibung und die mit ihr einhergehenden Grenzschichten
an den Wänden der Strömungskanäle im Laufrad berücksichtigt, lässt sich die Entste-
hung weiterer Wirbel erklären. Im Folgenden werden die Entstehungsmechanismen
dieser Wirbel erläutert.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Abbildung 2.4: Relativer Kanalwirbel und Minderumlenkung

Passagenwirbel

Die Stromlinienkrümmung in der Schaufel-zu-Schaufel-Ebene induziert eine zum
Quadrat der Relativgeschwindigkeit proportionale Fliehkraft, die zur Druckseite
der Beschaufelung gerichtet ist. Die Wirkung dieser Fliehkraft wird durch einen
entsprechenden negativen Druckgradienten von der Druck- zur Saugseite ausge-
glichen, sodass die Fluidpartikel auf ihren Bahnen bleiben. An den Grenzschichten
von Nabe und Gehäuse sinkt die Relativgeschwindigkeit und mit ihr die Fliehkraft
aufgrund der Stromlinienkrümmung, wohingegen der negative Druckgradient zwi-
schen Druck- und Saugseite durch die Hauptströmung in der Kanalmitte aufgeprägt
wird. In der Folge kommt es zu Ausgleichsbewegungen an Nabe und Gehäuse von
der Druck- zur Saugseite. Diese Ausgleichsbewegungen werden wiederum in der
Kanalmitte durch eine entsprechende Fluidbewegung von der Saug- zur Druckseite
ausgeglichen. Das Resultat ist ein Paar von Passagenwirbeln.

Schaufeloberflächenwirbel

Der Übergang vom axialen zum radialen Kanalverlauf im Laufrad führt zu einer
Stromlinienkrümmung in meridionaler Richtung, also in der Nabe-zu-Gehäuse-
Ebene. Analog zum Passagenwirbelpaar stehen hier in der Hauptströmung die
zur Nabe weisende Fliehkraft und der negative Druckgradient von der Nabe zum
Gehäuse im Gleichgewicht. In den Grenzschichten an der Beschaufelung kommt es
jedoch zu Ausgleichsbewegungen von der Nabe zum Gehäuse. Auch hier findet in
der Kanalmitte wieder ein Ausgleich in der entgegengesetzten Richtung statt. Es
entsteht ein Paar von Schaufeloberflächenwirbeln.
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Coriolis-Wirbel

Im radial verlaufenden Austrittsbereich des Laufrads hat die Corioliskraft einen signi-
fikanten Einfluss auf die Strömung, da der Vektor der Relativgeschwindigkeit nahezu
senkrecht zur Laufradrotationsachse verläuft. Die zur Relativgeschwindigkeit propor-
tionale Corioliskraft wirkt hier hauptsächlich entgegen der Umfangsrichtung, also in
Richtung der Druckseite. Wie schon beim Passagenwirbel steht dieser Kraft der negati-
ve Druckgradient von der Druck- zur Saugseite gegenüber, wodurch die Fluidpartikel
auf ihren Bahnen gehalten werden. Aufgrund der kleineren Relativgeschwindigkeit
in den Grenzschichten an Nabe und Gehäuse und der daraus resultierenden kleineren
Corioliskraft, kommt es hier durch den Druckgradienten wieder zu Ausgleichsbe-
wegungen von der Druck- zur Saugseite. In der Kanalmitte werden diese wieder
ausgeglichen. Die resultierende Bewegung ist ein Paar sogenannter Coriolis-Wirbel.
Diese haben jeweils den gleichen Drehsinn wie das Passagenwirbelpaar.

Die Überlagerung der vorgestellten Sekundärbewegungen führt zu einer Akkumu-
lierung des niederenergetischen Grenzschichtfluids in der Ecke zwischen Saugseite
und Gehäuse. In diesem Bereich liegt eine stark aufgedickte Grenzschicht vor, was
zu einer hohen Ablöseneigung der Strömung führt.

Die in dieser Arbeit untersuchte Radialverdichterstufe hat ein deckbandloses Laufrad,
wodurch ein Spalt zwischen den rotierendenden Schaufelspitzen und dem stehenden
Gehäuse entsteht. Aufgrund des negativen Druckgradienten von der Druck- zur
Saugseite kommt es im Schaufelspitzenbereich zu einer Überströmung, die sich in
der Kernströmung in Form des sogenannten Spaltwirbels aufrollt. Dieser sorgt für
eine zusätzliche Destabilisierung des hochbelasteten Bereichs zwischen Saugseite
und Gehäuse. Weiterhin kommt es durch die Wandhaftbedingung zu einer Schlepp-
wirkung des sich relativ zum Laufrad entgegengesetzt drehenden Gehäuses. Diese
wirkt der überlagerten Ausgleichsbewegung von der Druck- zur Saugseite durch
Passagen- und Coriolis-Wirbel entgegen.

Im Resultat ergibt sich für die Strömung am Austritt eines deckbandlosen Radial-
verdichterlaufrads ein sehr komplexes Bild, das für eine Untersuchung der Wechsel-
wirkung mit einem nachfolgenden Diffusionssystem differenziert betrachtet werden
muss. So wird das Strömungsfeld am Laufradaustritt gemäß dem sogenannten Jet-
Wake-Modell in zwei Zonen eingeteilt: der hochbelastete Bereich zwischen Saugseite
und Gehäuse wird als Totwassergebiet (engl. Wake) bezeichnet; der verbleibende
Bereich wird als Strahlgebiet (engl. Jet) bezeichnet.

Abbildung 2.5 (a) zeigt das resultierende Strömungsfeld am Laufradaustritt. Aus ihr
gehen auch die dominierenden Sekundärbewegungen hervor: das energiereiche Fluid
des Strahlgebiets mit hoher Relativgeschwindigkeit auf mittlerer Kanalhöhe wird
aufgrund der Corioliskraft tendenziell von der Saug- zur Druckseite transportiert 1 ,
während das energiearme Fluid des Totwassergebiets mit niedriger Relativgeschwin-
digkeit in Gehäusenähe von der Druck- zur Saugseite transportiert wird 2 . Beide
Bewegungen können auch als Resultat eines einzigen dominierenden Wirbels, dessen
Rotationsachse in Strömungsrichtung weist 3 betrachtet werden.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Abbildung 2.5 (b) verdeutlicht die Zusammenhänge in der Schaufel-zu-Schaufel-
Ebene. Die Tendenz der Minderumlenkung, die schon durch den relativen Kanal-
wirbel gegeben ist, wird durch die Corioliskraft im Strahlgebiet noch verstärkt, wie
anhand der Geschwindigkeitsdreiecke erkennbar ist. Dort ist der relative Abström-
winkel entsprechend größer als im Totwassergebiet. Im Absolutsystem ist die Strö-
mungsgeschwindigkeit und damit die kinetische Energie im Totwassergebiet größer
als im Strahlgebiet. Der absolute Strömungswinkel im Totwassergebiet ist flacher.

(a) Kanalquerschnitt (b) Schaufel-zu-Schaufel-Ebene

Abbildung 2.5: Strömungsfeld am Laufradaustritt

Die Sekundärströmungen der Laufraddurchströmung führen zu einer entsprechen-
den Dissipation jLA. Wie auch schon für die gesamte Stufe beschreibt der total-
zu-totale polytrope Laufradverdichterwirkungsgrad ηVp,tt,LA den Zusammenhang
zwischen der Totalenthalpiezunahme ∆ht und der tatsächlich am Fluid verrichteten
spezifischen totalen Strömungsarbeit yt,LA bzw. zwischen der Totalenthalpiekenngrö-
ße Ψh,t und der Laufradtotaldruckkenngröße Ψy,t,LA

ηVp,tt,LA =
yt,LA

∆ht
=

Ψy,t,LA

Ψh,t
. (2.37)

Der total-zu-totale polytrope Laufradverdichterwirkungsgrad ηVp,tt,LA nimmt für
eine bestimmte Durchflusskenngröße ϕηVp,tt,LA,max ein Maximum an und fällt zu klei-
neren und größeren Durchflusskenngrößen hin ab. Dies liegt bei abnehmenden
Durchflusskenngrößen in zunehmend stärkeren Sekundärströmungen bis hin zu
Ablösungen begründet. Bei größeren Durchflusskenngrößen treten aufgrund der
höheren Strömungsgeschwindigkeiten höhere Reibungsverluste auf. Im transsoni-
schen und supersonischen Bereich können zudem Verluste durch Verdichtungsstöße
hinzukommen.

Der Verlauf des total-zu-totalen polytropen Laufradverdichterwirkungsgrads ηVp,tt
über der Durchflusskenngröße ϕ kann in guter Näherung als quadratische Kur-
ve betrachtet werden. Nach Gleichung (2.37) ergeben sich in Verbindung mit den
Charakteristiken der Totalenthalpiekenngröße für verschiedene relative Laufradab-
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strömwinkel β2 nach Gleichung (2.28) entsprechende Charakteristiken der Laufrad-
totaldruckkenngröße Ψy,t,LA.

Abbildung 2.6 zeigt schematisch die Charakteristiken der Laufradtotaldruckkenn-
größe Ψy,t,LA in Abhängigkeit des relativen Laufradabströmwinkels. Im Bereich der
Ψy,t,LA-Charakteristiken von deren Maximum hin zu kleineren Durchflusskenngrö-
ßen ist aufgrund der Strömungsinstabilitäten kein stabiler Betrieb mehr möglich.
Ohnehin würde der Druck mit sinkender Durchflusskenngröße dort wieder abneh-
men. Es ist erstrebenswert, den Verdichter bei maximalem Wirkungsgrad zu betreiben.
Dies ist im stabilen Betriebsbereich offensichtlich nur für Laufräder mit relativen Ab-
strömwinkeln möglich, die größer oder gleich π/2 sind, also für rückwärtsgekrümmte
und radial endende Beschaufelungen. Da bei radial endenden Beschaufelungen der
maximale Wirkungsgrad gerade an der Stabilitätsgrenze erreicht wird, werden in
der Praxis in den meisten Fällen Laufräder mit rückwärtsgekrümmter Beschaufelung
eingesetzt. Dies hat laut den Gleichungen (2.28) und (2.30) einen totalen Enthalpiere-
aktionsgrad von über 0,5 zur Folge. Das heißt, mehr als 50 % der totalen Enthalpieer-
höhung führen zum Anstieg des statischen Drucks. Absolut gesehen fällt der statische
Druckaufbau jedoch geringer aus, da die statische und die Totalenthalpieerhöhung
mit steigendem Reaktionsgrad ab ρh,t > 0,5 sinkt (vgl. Abb. 2.3 (c)).

Abbildung 2.6: Verlauf der Laufradtotaldruckkenngröße Ψy,t,LA in Abhängigkeit
vom relativen Laufradabströmwinkel β2

Das Laufrad der in dieser Arbeit untersuchten Verdichterstufe weist eine rückwärts-
gekrümmte Beschaufelung auf (β2 = 114°), wodurch ein stabiler Betrieb der Stufe
am Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads möglich ist8. Dabei beträgt der tota-
le Enthalpiereaktionsgrad am Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads etwa 0,55.
Auf den Zentrifugaleffekt entfällt dabei ein Anteil von ρh,t,ZE = 0,48 und auf die
Verzögerung der Relativgeschwindigkeit ein Anteil von ρh,t,RV = 0,07.

8 Dies gilt ungeachtet der Tatsache, dass weder die Durchflusskenngröße konstant (ϕ 6= konst.) noch
die Anströmung drallfrei ist (cu1 6= 0).
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2.2.2 Di�usionssystem und Druckrückgewinnung

Anhand der vorangegangenen Ausführungen wird deutlich, dass am Austritt des
Laufrads der Radialverdichterstufe ein beträchtlicher Teil der dem Fluid im Laufrad
zugeführten Energie in Form von kinetischer Energie vorliegt. Das Diffusionssystem
einer Radialverdichterstufe hat die Hauptaufgabe, diese kinetische Energie und mit
ihr die Strömungsgeschwindigkeit abzubauen und dadurch den statischen Druck zu
erhöhen.

Die theoretisch maximal mögliche statische Druckerhöhung durch das Diffusionssys-
tem ist durch den dynamischen Druck am Laufradaustritt q2 vorgegeben

(∆p)DS,max,theor. = q2 = pt2 − p2 = p2

[(
1 +

κ − 1
2

M2
2

) κ
κ−1

− 1

]
(2.38)

und hängt vom statischen Druck p2 sowie dem Totaldruck pt2 bzw. der Machzahl M2
am Laufradaustritt ab. Diese Druckerhöhung kann jedoch selbst bei einer Strömung
ohne Totaldruckverluste nie erreicht werden, da zur Erreichung des Totaldrucks
pt2 ein Aufstau des Fluids bis zum Stillstand erforderlich wäre. Dies widerspräche
jedoch dem Einsatzzweck der Radialverdichterstufe, bei dem auch die nachfolgende
Komponente, beispielsweise eine Brennkammer, mit einer endlichen Geschwindigkeit
durchströmt werden muss.

Die grundlegende Funktionsweise des Diffusionssystems erschließt sich am ein-
fachsten durch die Betrachtung der Erhaltungsgleichungen für Masse, Impuls und
Energie für eine isentrop durchströmte Stromröhre. Für sie lassen sich folgende ein-
fache, differenzielle Zusammenhänge zwischen der statischen Druckänderung und
der Änderung der Machzahl zur Änderung der Querschnittsfläche der Stromröhre
angeben

dp
p

=
κM2

1−M2
dA
A

, (2.39)

dM
M

= −
1 + κ−1

2 M2

1−M2
dA
A

. (2.40)

Die Gleichungen (2.39) und (2.40) verdeutlichen, dass der isentrope statische Druck-
aufbau nur vom Flächenverlauf sowie der Machzahl entlang des als Stromröhre
idealisierten Diffusionssystems abhängig ist9. Werden sie integriert, resultiert für
eine neben p2 und M2 zusätzlich gegebene Eintrittsfläche des Diffusionssystems
A2 der statische Druckanstieg (∆p)DS in Abhängigkeit der Austrittsfläche des Dif-
fusionssystems A3. Weiterhin geht aus den Gleichungen (2.39) und (2.40) hervor,
dass zur Erreichung der theoretisch maximal möglichen statischen Druckerhöhung
(Gl. (2.38)) eine unendlich große Austrittsfläche des Diffusionssystems notwendig

9 Die Herleitung der Abhängigkeiten zwischen den Strömungszustandsgrößen und der Querschnitts-
fläche der Strömung ist in Anhang A.3 zu finden.
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wäre, was erneut die Unerreichbarkeit des maximalen theoretischen Druckanstiegs
im Diffusionssystem nach Gleichung (2.38) deutlich macht.

Der Verlauf der Querschnittsfläche der Strömung entlang des Diffusionssystems A(s)
ist also von fundamentaler Bedeutung für dessen Funktionsweise. Unter Vernachläs-
sigung der Versperrung durch Diffusorschaufeln lässt sich A wie folgt angeben

A = Am sin α = 2πrh sin α . (2.41)

Gleichung (2.41) vereint drei maßgebliche Gestaltungsparameter des Diffusionssys-
tems. Der mittlere Radius des Strömungskanals r sowie die Kanalhöhe h lassen sich
direkt festlegen. Der absolute Strömungswinkel α lässt sich in erster Linie mithilfe
von diskreten Kanälen oder Diffusorschaufeln beeinflussen, die die Strömung in
Umfangsrichtung umlenken. Ohne diese hängt er, wie noch gezeigt werden wird,
von der Kanalhöhe h selbst, von der Dichte ρ und von der Reibung der Strömung an
Nabe und Gehäuse ab (s. Gl. (2.51)).

In der Regel ist der oben genannte Gestaltungsspielraum gewissen Einschränkungen
unterworfen. So ist die Strömung oftmals auf einem festgelegten Radius r3 mit einem
verschwindenden Restdrall (α3 = 90°) an die nächste Komponente der Maschine zu
übergeben. Dies macht in solchen Fällen den Einsatz von Diffusorschaufeln, die den
Drall der Strömung aktiv reduzieren, unausweichlich.

Im Zusammenhang mit den Gestaltungsparametern des Diffusionssystems sei hier
der Vollständigkeit halber noch auf den Verlauf der axialen Koordinate entlang des
Strömungspfads z(s) verwiesen. Er hat zwar keinen Einfluss auf die Querschnittsflä-
che der Strömung, beeinflusst jedoch den Neigungswinkel der Strömung gegenüber
der Maschinenachse in der z-r-Ebene γ = arctan dr

dz . Durch entsprechende Gestaltung
kann der Forderung nach einer axialen Abströmung des Diffusionssystems Rechnung
getragen werden.

In der Realität kommt es bei der Verzögerung der Strömung im Diffusionssystem zu
unvermeidlichen Verlusten durch Reibung, Sekundärströmungen und unter Umstän-
den auch Verdichtungsstöße. Durch diese wird der Totaldruck entlang des Diffusi-
onssystems und mit ihm das Potenzial für den statischen Druckaufbau kontinuierlich
reduziert.

Zur Bilanzierung des statischen Druckaufbaus sowie des Totaldruckverlusts von
Diffusionssystemen werden der statische Druckrückgewinnungskoeffizient (kurz:
statischer Druckbeiwert oder nur Druckbeiwert) cp und der Totaldruckverlustkoeffi-
zient (kurz: Verlustbeiwert) ω definiert, die beide als Verhältnis der entsprechenden
Druckdifferenz zum dynamischen Druck am Eintritt des Diffusionssystems gebildet
werden

cp =
p3 − p2

q2
, (2.42)

ω =
pt2 − pt3

q2
. (2.43)
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Zwischen Druckbeiwert und Verlustbeiwert besteht folgender integraler Zusammen-
hang

cp + ω +
q3

q2
= 1 . (2.44)

Anhand von Gleichung (2.44) wird noch einmal in kompakter Weise das Ziel des
Diffusionssystems verdeutlicht. Der durch das Laufrad zur Verfügung gestellte dyna-
mische Druck q2 sinkt entlang des Diffusionssystems allmählich auf den dynamischen
Druck an dessen Austritt q3. Dieser ist durch das Flächenverhältnis des Diffusions-
systems nach unten beschränkt. Währenddessen muss ein möglichst hoher statischer
Druck aufgebaut werden, was der Maximierung des Druckbeiwerts cp entspricht.
Gleichzeitig muss ein möglichst geringer Totaldruckverlust verursacht werden, was
der Minimierung des Verlustbeiwerts ω entspricht.

Der Druckbeiwert kann auch als eine Art Wirkungsgrad interpretiert werden. Aller-
dings ist der Bezug auf den dynamischen Druck am Eintritt des Diffusionssystems
irreführend, da er aus oben genannten Gründen so selbst unter verlustfreien Be-
dingungen nicht zu eins werden könnte. Daher wird als weitere Kenngröße zur
Bewertung von Diffusionssystemen der sogenannte Diffusorwirkungsgrad ηDiffusor
verwendet, der den tatsächlichen statischen Druckaufbau zum idealen isentropen
Druckaufbau ins Verhältnis setzt

ηDiffusor =
∆p

(∆p)s
. (2.45)

Die Tatsache, dass die Verzögerung im Diffusionssystem in der Realität verlustbe-
haftet ist, kann im Hinblick auf die Flächenabhängigkeit des Druckaufbaus nach
Gleichung (2.39) berücksichtigt werden, indem statt der geometrischen Querschnitts-
fläche der Strömung A, die effektive Querschnittsfläche Aeff. verwendet wird. Dies ist
die Querschnittsfläche, die eine isentrope uniforme Strömung mit der gleichen Mas-
senstromdichte wie der des isentropen Kernbereichs der realen Strömung (ρc)Kern
benötigen würde, um den gleichen Massendurchsatz ṁ wie die reale Strömung zu
erzielen. Im Falle einer Kanalströmung mit vollausgebildeten Grenzschichten ent-
spricht der isentrope Kernbereich dem Bereich der maximalen Massenstromdichte.
Die effektive Fläche ist in diesem Fall wie folgt definiert

Aeff. =
ṁ

(ρc)Kern
=

ṁ
(ρc)max

=
ṁ(

pt

√
κM2

RTt(1+ κ−1
2 M2)

κ+1
κ−1

)
max

. (2.46)

Das Verhältnis von effektiver und geometrischer Querschnittsfläche wird als effekti-
ves Flächenverhältnis E bezeichnet

E =
Aeff.

A
. (2.47)

Analog zum effektiven Flächenverhältnis wird das Verhältnis der versperrten Fläche,
der zweidimensionalen Entsprechung der Verdrängungsschichtdicke, zur geometri-
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schen Fläche als Versperrung B (engl. blockage) definiert. Für die Versperrung gilt

B = 1− E = 1− Aeff.

A
. (2.48)

Das Diffusionssystem einer Radialverdichterstufe enthält in den meisten Fällen zwei
Komponenten: den Diffusor, dessen Hauptaufgabe es ist, statischen Druck aufzubau-
en und den Nachleitapparat, der die Strömung in die am Eintritt der nachfolgenden
Maschinenkomponente erforderliche Richtung umlenkt. Im Folgenden werden beide
Komponenten näher vorgestellt.

2.2.2.1 Di�usor

Der meridionale Verlauf von Diffusoren in Radialverdichterstufen ist in der Regel
rein radial (γ = 90°). Ihr statischer Druckaufbau basiert daher in erster Linie auf der
Zunahme der durchströmten Fläche Am aufgrund des zunehmenden Radius (vgl.
Gl. (2.41)). Der Strömungswinkel α wird durch Kanäle oder Schaufeln im Vergleich
zur bis zum Stufenaustritt erfolgenden Umlenkung oft nur moderat verändert.

Beide Diffusionssysteme der in dieser Arbeit untersuchten Radialverdichterstufe
weisen beschaufelte Diffusoren auf. Da aber selbst in Diffusionsystemen mit beschau-
feltem Diffusor zwischen einzelnen Schaufelreihen immer auch ein schaufelloser
Diffusor vorliegt, werden im Folgenden beide Diffusorarten näher erläutert.

Schaufellose Di�usoren

Schaufellose Diffusoren erreichen durch die fehlende aktive Umlenkung in Umfangs-
richtung mittels Schaufeln eine begrenzte Zunahme der Querschnittsfläche und daher
nur moderate Verzögerungen und statische Druckzunahmen. Für Triebwerksanwen-
dungen sind sie aufgrund des begrenzten Bauraums in Reinform daher generell
ungeeignet.

Zur Veranschaulichung der Funktionsweise von schaufellosen Diffusoren werden
die Kontinuitätsgleichung

ṁ = ρcA = ρcm Am = 2πrhρcm = konst. (2.49)

und die Drallerhaltungsgleichung

rcu = konst. (2.50)

herangezogen. Die an den Wänden auftretende Reibung, die in dieser Form der
Drallerhaltungsgleichung nicht berücksichtigt ist, führt zu einer kontinuierlichen
Reduktion des Produkts rcu. Werden die Gleichungen (2.49) und (2.50) nach den
Komponenten der Strömungsgeschwindigkeit in Meridionalrichtung cm und Um-
fangsrichtung cu umgestellt und diese in die Definition des Strömungswinkels α
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eingesetzt, resultiert

tan α =
cm

cu
=

1
ρh
· konst. (2.51)

Mithilfe des Strömungswinkels α kann nun die Querschnittsfläche der Strömung
(A = Am sin α) und nach Gleichung (2.39) der Druckverlauf des schaufellosen Diffu-
sors bestimmt werden. In Anhang A.3 ist dies anhand eines Beispiels unter Annahme
einer reibungsfreien Strömung nachzuvollziehen (s. Abb. A.3).

Gleichung (2.51) gestattet weiterhin die Bestimmung der Stromlinienform in einem
schaufellosen Diffusor mit rein radialem Verlauf und die Bewertung der Einflüs-
se der Dichte ρ, der Kanalhöhe h und der Reibung auf die Stromlinienform. Als
Ausgangspunkt hierfür soll zunächst von einer reibungsfreien und inkompressiblen
(ρ = konst.) Strömung durch einen schaufellosen Diffusor mit parallelen Wänden
(h = konst.) ausgegangen werden. Für diesen Fall wird Gleichung (2.51) zu

tan α = konst. = tan α2 . (2.52)

Für ein infinitesimal kurzes Stück einer Stromlinie im schaufellosen Diffusor gilt

tan α =
dr
rdθ

= tan α2 . (2.53)

Die Integration von Gleichung (2.53), beginnend mit dem Diffusoreintrittsradius
r2, liefert einen mathematischen Ausdruck, durch den die Stromlinien mittels einer
logarithmischen Spirale beschrieben werden

ln
(

r
r2

)
= tan α2θ . (2.54)

Ausgehend von der Stromlinienform gemäß Gleichung (2.54) lassen sich anschau-
lich die Einflüsse einer veränderlichen Dichte, einer veränderlichen Kanalhöhe und
der Reibung erklären. Hierzu zeigt Abbildung 2.710 jeweils die entstehenden Strom-
linien. Die logarithmische Spirale mit konstantem Strömungswinkel α ist mit 1
gekennzeichnet.

Nimmt die Dichte zu, wie es in einem im Eintrittsbereich transsonisch durchströmten
Diffusor der Fall ist, sinkt nach Gleichung (2.51) der Strömungswinkel α, wodurch
die Spiralform der Stromlinien flacher ausfällt. Dies lässt sich anschaulich durch den
geringeren Platzbedarf in radialer Richtung und die damit sinkende Meridionalge-
schwindigkeit cm erklären. In der Konsequenz verlängert sich der Strömungsweg bis
zur Erreichung eines bestimmten Diffusoraustrittsradius (s. Abb. 2.7 2 ), was in der
Realität zu höheren integralen Reibungsverlusten führt.

10 An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass sowohl für den Diffusor als auch für das gesamte
Diffusionssystem die Subskripte 2 für den Eintritt (entsprechend der Ebene 2 ) und 3 (entsprechend
der Ebene 3 ) für den Austritt verwendet werden. Dies gilt auch für den später vorgestellten Kanal-
bereich des Diffusors. Im Rahmen der detaillierteren Betrachtung der in dieser Arbeit untersuchten
Diffusionssysteme in Abschnitt 4.1.2.3 wird eine weitere Unterteilung der Diffusionssysteme in
einzelne Ebenen vorgenommen.
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Abbildung 2.7: Stromlinienformen in schaufellosem Diffusor in Abhängigkeit ver-
schiedener Einflussparameter auf den Strömungswinkel α:
1 α = konst., 2 ρ = f (M), 3 Reibungseinfluss, 4 dh

dr > 0, 5
dh
dr < 0

Eine endliche Reibung, die, wie bereits erwähnt, zu einer kontinuierlichen Reduktion
des Produkts rcu führt, hat eine sinkende Umfangskomponente der Geschwindigkeit
und gemäß Gleichung (2.51) einen steigenden Strömungswinkel und damit eine
Aufsteilung der logarithmischen Spirale zur Folge. Damit geht ein kürzerer Strö-
mungsweg im schaufellosen Diffusor einher (s. Abb. 2.7 3 ). Der Effekt der Reibung
ist bei hohen Strömungsgeschwindigkeiten, also nahe des Diffusoreintrittsbereichs,
am größten und nimmt mit der Strömungsgeschwindigkeit ab.

Der Verlauf der Kanalhöhe h ist der einzige direkte Gestaltungsparameter in ei-
nem schaufellosen Diffusor. Sein Einfluss auf die Stromlinienform im schaufellosen
Diffusor ist identisch mit dem einer veränderlichen Dichte. Nimmt die Kanalhöhe
über dem Radius zu, wobei der Kanalverlauf in der r-z-Ebene dann einem Diffusor
entspricht, sinkt die Meridionalgeschwindigkeit und mit ihr der Strömungswinkel,
wodurch die logarithmische Spirale flacher wird (s. Abb. 2.7 4 ). Für eine abnehmen-
de Kanalhöhe ist das Gegenteil der Fall (s. Abb. 2.7 5 ). In begrenztem Maße lässt sich
durch eine entsprechende Formgebung des Kanals also der Strömungswinkel einstel-
len. Dies kann zur Angleichung der Strömung an eine nachfolgende Schaufelreihe
genutzt werden.

Am Diffusoreintritt wird dies oftmals in Form eines sogenannten Pinchs (z. Dt. Ein-
schnürung) genutzt. Dabei wird die Kanalhöhe von der Nabe, vom Gehäuse oder
von beiden Seiten ausgehend verkleinert. Dadurch wird die wandnahe Strömung
beschleunigt und der Strömungswinkel steigt lokal an. Bei einem gehäuseseitigen
Pinch wird durch die Aufsteilung des flach strömenden Totwassergebiets am Lauf-
radaustritt so die Ausmischung der Strahl-Totwasser-Struktur am Diffusoreintritt
unterstützt.

Beschaufelte Di�usoren

Gerade bei kleinen absoluten Laufradabströmwinkeln, für die ein schaufelloser Dif-
fusor zu langen Strömungswegen und entsprechend großen integralen Reibungsver-
lusten führen würde, werden beschaufelte Diffusoren eingesetzt.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Die Umlenkung der Strömung entgegen der Umfangsrichtung durch Schaufeln und
der damit einhergehende Anstieg des Strömungswinkels α führen in beschaufelten
Diffusoren nach Gleichung (2.41) zu einer progressiveren Zunahme der Querschnitts-
fläche der Strömung als dies bei schaufellosen Diffusoren der Fall ist. Diese aktive
Drallentnahme hat nach Gleichung (2.39) wiederum einen größeren Druckanstieg
zur Folge.

Der Strömungsweg durch den Diffusor wird durch die Umlenkung verkürzt, was
eine Reduktion der integralen Verluste infolge von Reibung an Nabe und Gehäuse
gegenüber einem schaufellosen Diffusor zur Folge hat. Dem steht eine Vergröße-
rung der benetzten Oberfläche des Strömungskanals durch die Schaufeln gegenüber.
Bei einer starken Verzögerung der Strömung im Diffusoreintrittsbereich durch die
dort herrschenden hohen Machzahlen klingt der Einfluss der erhöhten Reibung je-
doch nach kurzer Lauflänge stark ab, wodurch die integralen Reibungsverluste im
Vergleich zum schaufellosen Diffusor weiterhin kleiner sind.

Zwischen den Schaufeln eines beschaufelten Diffusors entstehen zwangsläufig ent-
sprechende Kanäle. Je nach Form der Schaufeln bzw. der Kanäle werden verschiedene
Bauformen, die im Hinblick auf die Wölbungs- und Dickenverteilung der Schaufeln
variieren, unterschieden. Im Rahmen der vorliegenden Arbeit sind die folgenden
Bauformen, die in Abbildung 2.8 dargestellt sind, relevant.

Keilschaufeldi�usoren (s. Abb. 2.8 (a)) weisen in Schaufelhöhenrichtung prisma-
tisch extrudierte keilförmige Schaufeln mit spitzen Vorderkanten auf. Sie haben
keine Wölbung und ihre Dicke nimmt linear mit der Sehnenlänge zu, was zur
Entstehung von dicken und stumpfen Hinterkanten führt. Die zwischen den
Schaufeln entstehenden Kanäle haben einen geradlinigen Verlauf und im Falle
von parallelen Nabe- und Gehäusewänden einen rechteckigen Querschnitt. Die
Querschnittsfläche der Kanäle nimmt mit steigendem Radius zu.

Röhrendi�usoren (s. Abb. 2.8 (b)) besitzen keine Schaufeln im eigentlichen Sinne.
Die Strömungskanäle sind geradlinig und haben klassischerweise einen kreis-
runden Querschnitt. Ihre Fläche nimmt im hinteren Bereich mit steigendem
Radius zu. Im Diffusoreintrittsbereich entstehen durch paarweise Durchdrin-
gung der zylinderförmigen Röhren scharfe in Schaufelhöhenrichtung elliptisch
geformte Vorderkanten, die naben- und gehäuseseitig in Graten (engl. ridges)
auslaufen. Ähnlich wie bei Keilschaufeldiffusoren sind ihre Hinterkanten dick
und stumpf.

Aerodynamisch profilierte Di�usoren (s. Abb. 2.8 (c)) weisen entgegen der Um-
fangsrichtung gewölbte Schaufeln mit einer zunächst zu- und dann wieder
abnehmenden Dicke auf. Bei parallelen Nabe- und Gehäusewänden haben auch
die zwischen ihnen entstehenden Kanäle einen rechteckigen Querschnitt. Ihre
Vorder- und zumeist auch Hinterkanten sind abgerundet.

Keilschaufel- und Röhrendiffusoren führen aufgrund der geraden Skelettlinien ihrer
Schaufeln zu einer Umlenkung entgegen der Umfangsrichtung im Vergleich zur
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(a) Keilschaufeldiffusor (b) Röhrendiffusor (c) Aerodynamisch profilierter
Diffusor

Abbildung 2.8: Beispiele unterschiedlicher Bauformen beschaufelter Diffusoren

logarithmischen Spirale (Gl. (2.54)) und einer entsprechenden Zunahme des Strö-
mungswinkels11.

Die Skelettlinien der Schaufeln von aerodynamisch profilierten Diffusoren sind in
Umfangsrichtung gekrümmt bzw. in die entgegengesetzte Richtung gewölbt, um
eine moderatere Umlenkung im Vergleich zu geradlinigen Kanälen zu erreichen.
Dies führt zwar zu einer verringerten aerodynamischen Belastung der Schaufeln,
geht durch die kleinere Flächenzunahme jedoch auch entsprechend zu Lasten des
statischen Druckaufbaus.

Über die Form der Skelettlinie hinaus beeinflusst auch die Profilform der Schaufeln
die Arbeitsweise von Diffusoren. Die dünnen Vorderkanten von Keilschaufel- und
Röhrendiffusoren reagieren sehr empfindlich auf Fehlanströmungen, auch Inziden-
zen genannt. So kann es schon bei kleinen Abweichungen zwischen Anströmwinkel
und Vorderkantenmetallwinkel zu Ablösungen kommen, die den Druckaufbau stark
beeinträchtigen. Röhrendiffusoren nehmen hier eine Sonderrolle ein, da es bei der
Überströmung der oben erwähnten Grate an Nabe und Gehäuse zur Ausbildung von
Wirbeln kommt, die einer Ablösung zumindest teilweise entgegenwirken. Die Schau-
feln aerodynamisch profilierter Diffusoren hingegen weisen durch ihre abgerundeten
Vorderkanten eine vergleichsweise hohe Toleranz gegenüber Inzidenzen auf. In der
Konsequenz lassen sich mit ihnen ausgestattete Diffusoren stärker androsseln bis es
zu instabilen Strömungszuständen aufgrund von Ablösungen an den Vorderkanten
kommt.

Die Form der Schaufelhinterkanten führt bei Keilschaufel- und Röhrendiffusoren auf-
grund der plötzlichen Querschnittserweiterung zu großen Verlusten. Diese werden
bei den Schaufeln aerodynamisch profilierter Diffusoren größtenteils umgangen, da

11 Ein beispielhaft betrachteter gerader Kanal, der von einem Radius von r2 = 200 mm tangential
ausläuft (α2 = 0°) lenkt bis zu einem Radius von r3 = 250 mm etwa ∆α ≈ 34° entgegen der
Umfangsrichtung um.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

sich ihr Profil zum Diffusoraustritt hin verjüngt und an der Hinterkante abgerundet
ist.

Durch die Dickenverteilung der Schaufeln aerodynamisch profilierter Diffusoren
lässt sich die Querschnittsfläche der Strömung und damit der statische Druckaufbau
lokal fein einstellen. Die Position des Dickenmaximums bestimmt dabei oftmals die
Lage des engsten Querschnitts des Diffusors.

Beschaufelte Diffusoren lassen sich anhand ihrer Geometrie in verschiedene Bereiche
einteilen. Abbildung 2.9 zeigt diese Bereiche für die zwei Bauformen beschaufel-
ter Diffusoren, die für die vorliegende Arbeit relevant sind: den Röhrendiffusor
(Abb. 2.9 (a)) und den aerodynamisch profilierten Diffusor (Abb. 2.9 (b)).

(a) Bereiche eines Röhrendiffusors

(b) Bereiche eines aerodynamisch profilierten Diffusors

Abbildung 2.9: Geometrischer Aufbau von beschaufelten Diffusoren

Wie bereits erwähnt, weisen alle Radialverdichterstufen am Austritt ihres Laufrads
einen schaufellosen Bereich 1 auf12. Im Falle des aerodynamisch profilierten Diffu-
sors erstreckt sich der schaufellose Bereich radial weiter bis zum Vorderkantenradius
der Diffusorbeschaufelung. Nabe und Gehäuse sind hier durch Wände begrenzt. Im
Röhrendiffusor schließt sich an den schaufellosen Bereich der sogenannte pseudo-
schaufellose Bereich 2 an. Hier befinden sich die bereits erwähnten an Nabe und
Gehäuse elliptisch auslaufenden Grate, die durch die Durchdringung zweier benach-
barter zylinderförmiger Diffusorkanäle entstehen. Der pseudo-schaufellose Bereich
endet im Scheitelpunkt der elliptischen Vorderkanten am Vorderkantenradius. So-
wohl für den Röhrendiffusor als auch für den aerodynamisch profilierten Diffusor
12 Beim Vorliegen von naben- oder gehäuseseitigen Seitenräumen ist dieser Bereich nur teilweise oder

gar nicht bewandet.
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

folgt hinter dem Vorderkantenradius der vordere halbbeschaufelte Bereich 3 , der
am Eintritt in den vollbeschaufelten oder Kanalbereich endet. Der Eintritt in den
Kanalbereich des Diffusors bildet in Betriebspunkten mit sehr steiler Anströmung
einen engsten Querschnitt und wird daher oftmals als Diffusorhals (engl. throat)
bezeichnet. Im Röhrendiffusor folgt auf den Diffusorhals ein Bereich, in dem sich die
geometrische Querschnittsfläche des Kanals nicht ändert. Dieser wird als Halsbereich
4 bezeichnet. Der sich für beide Diffusorbauformen anschließende Kanalbereich
5 ist zu allen Seiten von festen Wänden begrenzt: Nabe, Gehäuse, Druckseite (DS)

und Saugseite (SS) der Schaufeln. Es folgt der hintere halbbeschaufelte Bereich 6 ,
der am Hinterkantenradius der Diffusorbeschaufelung endet. Daran schließt sich ein
weiterer schaufelloser Bereich 7 an.

Die einzelnen Bereiche beschaufelter Diffusoren weisen auch in strömungsmecha-
nischer Hinsicht unterschiedliche Eigenschaften auf, welche im Folgenden näher
betrachtet werden. Die vorderen Bereiche des Diffusors zwischen Laufradaustritt und
Diffusorhals ( 1 bis 3 ) werden dafür an dieser Stelle zum Diffusoreintrittsbereich
zusammengefasst.

Di�usoreintrittsbereich Der Diffusoreintrittsbereich umfasst die Region zwischen
Laufradaustritt und Diffusorhals. Ihm kommt die Aufgabe zu, die dem Diffusor auf-
geprägte Strömung in Richtung des Diffusorkanals umzulenken. Dabei ist er einem
über den Betriebsbereich veränderlichen und spannweitig sowie in Umfangsrichtung
inhomogenen Anströmwinkel ausgesetzt, der zu fundamentalen Unterschieden in
der Funktionsweise des Diffusoreintrittsbereichs führt. Diese liegen im betriebspunkt-
abhängigen Flächenverlauf begründet. Abbildung 2.10 illustriert diesen Sachverhalt
anhand dreier verschiedener Betriebszustände bei konstanter Drehzahl mit zuneh-
mend angedrosselter Verdichterstufe

1 Betriebszustand weit jenseits der Sperrgrenze13 mit sehr steiler Laufradabströ-
mung im Absolutsystem bzw. großem absoluten Laufradabströmwinkel,

2 Betriebszustand mit gerade entsperrtem Diffusor und mit moderatem absoluten
Laufradabströmwinkel,

3 Betriebszustand in stark angedrosseltem Zustand mit sehr flacher Laufradabströ-
mung im Absolutsystem bzw. kleinem absoluten Laufradabströmwinkel.

Abbildung 2.10 (a) zeigt die Stromröhren im Diffusoreintrittsbereich für die drei Be-
triebszustände, während Abbildung 2.10 (b) die entsprechenden Flächenverläufe über
der Stromlinienkoordinate s darstellt. Abbildung 2.10 (c) verdeutlicht noch einmal
schematisch die Lage der drei Betriebszustände in einem Verdichterkennfeld.

Im Betriebszustand 1 ist die Fläche am Diffusoreintritt A 1 durch den steilen absolu-
ten Strömungswinkel gemäß Gleichung (2.41) größer als die Fläche im Diffusorhals
AHals. Im Diffusorkanal nimmt die Fläche dann wieder kontinuierlich zu. In diesem
Betriebszustand bildet der Diffusorhals tatsächlich einen engsten Querschnitt mit

13 Mit „(weit) jenseits der Sperrgrenze“ werden im Rahmen dieser Arbeit Betriebszustände einer
Verdichterstufe mit gesperrtem engsten Querschnitt bezeichnet.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Abbildung 2.10: Flächen im Diffusoreintrittsbereich in Abhängigkeit des Anström-
winkels

einem lokalen Minimum im Flächenverlauf (vgl. Abb. 2.10 (b) 1 ). Dieser konvergent-
divergente Flächenverlauf entspricht einer Lavaldüse und führt jenseits der Sperr-
grenze des Verdichters zu einer kontinuierlichen Beschleunigung der Strömung über
den engsten Querschnitt hinaus in den supersonischen Bereich. Dabei nimmt die
Machzahl im Diffusorhals den Wert 1 an, während die reduzierte Massenstromdichte
ṁred/A maximal wird. Dies ist der Grund für den nahezu senkrechten Verlauf einer
Linie konstanter reduzierter Drehzahl jenseits der Sperrgrenze im Verdichterkennfeld
(vgl. Abb. 2.10 (c)). Die kontinuierliche Beschleunigung führt zu einem Absinken des
statischen Drucks bis zu einem Verdichtungsstoß, dessen Lage vom Drosselzustand
des Verdichters also dem Gegendruck abhängt.

Mit zunehmender Androsselung der Verdichterstufe und ansteigendem Gegendruck
wandert der Verdichtungsstoß stromauf in Richtung des Diffusorhalses und ver-
schwindet bei weiterer Androsselung letztendlich, wenn dort nicht mehr M = 1
erreicht wird. Es wird dann vom Entsperren des Diffusors gesprochen. Bis dahin
bleibt der absolute Strömungswinkel am Diffusoreintritt nahezu konstant. Bei weite-
rer Androsselung wird die Anströmung flacher und der absolute Strömungswinkel
kleiner. Solange die Fläche bis zum Halsquerschnitt abnimmt, wird die Strömung im
Diffusoreintrittsbereich beschleunigt. Allerdings erreicht die Strömung im entsperr-
ten Bereich nicht mehr die Schallgeschwindigkeit.

Im Betriebszustand 2 verändert sich die Fläche im Diffusoreintrittsbereich nicht
signifikant (A 2 = AHals, vgl. Abb. 2.10 (b) 2 ), was in der Konsequenz zu einem
nahezu gleichbleibenden statischen Druck führt.

Betriebszustand 3 zeichnet sich durch einen sehr flachen Laufradabströmwinkel
im Absolutsystem aus, was zu einer kontinuierlichen Flächenzunahme bis zum
Diffusorhals und darüber hinaus führt (A 3 < AHals, vgl. Abb. 2.10 (b) 3 ).
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Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass das Flächenverhältnis von Diffuso-
raustritt zu Diffusoreintritt über den Betriebsbereich mit zunehmender Androsselung
kontinuierlich ansteigt, wodurch auch der statische Druck am Diffusoraustritt konti-
nuierlich zunimmt.

Über die direkte Androsselung der Verdichterstufe, also die Erhöhung des Gegen-
drucks am Stufenaustritt hinaus, existieren noch zwei weitere Mechanismen, die den
Flächenverlauf im Diffusoreintrittsbereich beeinflussen und nachfolgend erläutert
werden.

Der erste Mechanismus tritt für gewöhnlich nur bei Diffusoren mit scharfen Schaufel-
vorderkanten auf, die einen kleinen Vorderkantenmetallwinkel aufweisen. In stark
entdrosselten Betriebszuständen weit jenseits der Sperrgrenze kommt es hier auf-
grund der steilen Anströmung zu großen saugseitigen bzw. negativen Inzidenzen, die
eine druckseitige Ablösung nahe der Schaufelvorderkante provozieren. Dies hat eine
effektive Verkleinerung des engsten Querschnitts zur Folge, die für sich genommen zu
einer Reduktion der reduzierten Massenstromdichte führen würde. Der Effekt wird
mit zunehmender Entdrosselung gravierender. Gleichzeitig nimmt im engsten Quer-
schnitt jedoch auch die Versperrung durch die Grenzschicht ab, da die Verzögerung
aufgrund des sinkenden Gegendrucks geringer ausfällt. Im Resultat überkompensiert
die abnehmende Versperrung die größer werdende Ablösung, sodass die reduzierte
Massenstromdichte beim Entdrosseln tendenziell leicht ansteigt.

Der zweite Mechanismus ist die Entnahme von Zapfluft im schaufellosen Raum
zwischen Laufradaustritt und Diffusoreintritt, wie sie in der in dieser Arbeit unter-
suchten Stufe erfolgt. Bei der Zapfluftentnahme wird der in den Diffusor eintretende
Massenstrom und mit ihm die Meridionalkomponente der Absolutgeschwindig-
keit cm reduziert. Bei gleichbleibender Umfangskomponente reduziert sich nach
Gleichung (2.51) der absolute Strömungswinkel, was effektiv wiederum einer An-
drosselung des Diffusors gleichkommt. Wie bereits erläutert wurde, steigt dadurch
das Flächenverhältnis des Diffusors und somit auch der statische Druck am Diffuso-
raustritt.

Kanalbereich Der Kanalbereich zeichnet sich dadurch aus, dass er auf allen Sei-
ten von festen Wänden begrenzt ist. Unter der Annahme, dass die Zuströmung
zum Kanalbereich homogen und inzidenzfrei ist, verhält sich dieser Bereich wie ein
gewöhnlicher Kanaldiffusor. Weiterhin wird angenommen, dass die Strömung der
Kanalmittellinie folgt14.

Die zwei einfachsten Bauformen von Kanaldiffusoren sind der Rechteckdiffusor,
auch ebener Diffusor genannt, und der Kegeldiffusor. Abbildung 2.11 zeigt den
schematischen Aufbau dieser beiden Bauformen sowie deren geometrische Parameter.

14 Dies ist strenggenommen nur bei einer drallfreien Zuströmung gegeben, also wenn der Diffusorein-
trittsbereich über die gesamte Kanalbreite eine gleichgerichtete Strömung bereitstellt. In der Realität
führt ein bleibender Restdrall zur Tendenz einer Minderumlenkung des Kanalbereichs, wobei die
Strömung in Richtung der Schaufeldruckseite abgelenkt wird.
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(a) Rechteckdiffusor (b) Kegeldiffusor

Abbildung 2.11: Geometrischer Aufbau von Kanaldiffusoren

Die wichtigsten geometrischen Kenngrößen für die Durchströmung sind der Öff-
nungswinkel 2θ, das Flächenverhältnis A3/A2

15, das Verhältnis von Länge zu Eintritts-
breite L/b2 für den Rechteckdiffusor bzw. das Verhältnis von Länge zu Eintrittsdurch-
messer L/d2 für den Kegeldiffusor und, ausschließlich im Falle des Rechteckdiffusors,
das Eintrittsseitenverhältnis h/b2. Zwischen Öffnungswinkel, Flächenverhältnis und
Längen-Eintrittsbreiten-Verhältnis bzw. Längen-Eintrittsdurchmesser-Verhältnis be-
stehen folgende Zusammenhänge für Rechteck- und Kegeldiffusor(

A3

A2

)
RD
− 1 = 2

L
b2
· tan θRD , (2.55)√(

A3

A2

)
KD
− 1 = 2

L
d2
· tan θKD . (2.56)

Die oben genannten Kenngrößen von Kanaldiffusoren stehen in direktem Zusam-
menhang mit den in ihnen herrschenden Strömungszuständen, wie anhand des in
Abbildung 2.12 (a) dargestellten Kennfelds für ebene Diffusoren verdeutlicht wird.16

In ihm sind Gebiete verschiedener Strömungszustände gekennzeichnet, welche noch
einmal schematisch in Abbildung 2.12 (b) dargestellt sind.

In Bereich 1 liegt die Strömung im gesamten Diffusorkanal an. Sie wird dabei wei-
testgehend entsprechend seines geometrischen Flächenverhältnisses verzögert (vgl.
Abb. 2.12 (b) 1 ). Wird das Flächenverhältnis oder der Öffnungswinkel des Kanal-
diffusors vergrößert bzw. das Längen-Eintrittsbreiten-Verhältnis verringert, liegt die
Strömung im Bereich 2 , in dem sie beginnt, an einer der divergenten Wände in-

15 Für den Rechteckdiffusor gilt (A3/A2)RD = hb3/hb2 = b3/b2, während für den Kegeldiffusor
(A3/A2)KD = π/4d2

3/π/4d2
2 = (d3/d2)

2 gilt.
16 Aus Gleichung (2.55) resultieren durch die doppelt logarithmische Darstellung in den Ach-

sen L/b2 und A3/A2 − 1 Linien konstanten Öffnungswinkels θ als parallel verschobene Geraden:
log (A3/A2 − 1) = log (L/b2) + log (tan θ) + log 2.
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(a) Diffusor-Kennfeld ebener Diffusoren in Anlehnung an Hunzi-
ker [23] bzw. Fox & Kline [13]

(b) Strömungzustände in ebenen
Diffusoren

Abbildung 2.12: Kennfeld und Strömungszustände ebener Diffusoren

stationär abzulösen (vgl. Abb. 2.12 (b) 2 ). Die Ablösung variiert in ihrer axialen
Position und kann von der einen auf die andere Seite wechseln. Wird diese Ablösung
größer, versperrt sie einen Teil des Kanalaustritts und es kommt ab einem bestimm-
ten Flächenverhältnis zu einer Abnahme des effektiven Flächenverhältnisses und
damit einer Verringerung des statischen Druckaufbaus. Diffusoren werden daher in
der Regel an der Grenze zwischen den Bereichen 1 und 2 ausgelegt. Eine weitere
Erhöhung des Flächenverhältnisses führt im Bereich 3 zu einem stetig wachsenden
Rezirkulationsgebiet auf einer Seite des Diffusors und der damit einhergehenden
weiteren Abnahme des effektiven Flächenverhältnisses sowie des statischen Druck-
aufbaus (vgl. Abb. 2.12 (b) 3 ). In Bereich 5 führen noch größere Flächenverhältnisse
letztendlich zu einer strahlartigen Strömung, die an beiden divergenten Wänden des
Kanaldiffusors ablöst (vgl. Abb. 2.12 (b) 5 ). Es erfolgt keine nennenswerte Diffusion
mehr, da das effektive Flächenverhältnis nahezu 1 ist. Zwischen den Bereichen 3
und 5 befindet sich ein Hysteresegebiet 4 .

Ist die Mittellinie des Diffusorkanals gekrümmt, wie im Fall des in dieser Arbeit
untersuchten aerodynamisch profilierten Diffusors, kommt es zu einer Verschiebung
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der Grenzen zwischen den Bereichen 1 und 2 sowie zwischen den Bereichen 2
und 3 . Eine endliche Kanalkrümmung, die durch den Umlenkungswinkel ϑ zum
Ausdruck kommt (siehe dazu schematische Skizze oben links in Abb. 2.12 (a)), führt
tendenziell zu früheren Übergängen zwischen den einzelnen Bereichen in Richtung
eines größeren Flächenverhältnisses. Der Umlenkungswinkel des Kanalbereichs des
in dieser Arbeit untersuchten aerodynamisch profilierten Diffusors beträgt ϑ =
11,53°.

Abbildung 2.12 (a) zeigt weiterhin die Linie maximaler statischer Druckrückgewin-
nung (cp,max) sowie die geometrischen Auslegungspunkte der Kanalbereiche der
beiden in dieser Arbeit untersuchten Diffusoren. Beide Diffusoren liegen in Bereich
1 nah an der Linie maximaler statischer Druckrückgewinnung. Dabei liegt der Röh-

rendiffusor nah an der Grenze zu beginnender instationärer Ablösung, wodurch für
dessen Kanalbereich ein höheres statisches Druckverhältnis zu erwarten ist.

Neben dem Flächenverhältnis, dem Längen-Eintrittsbreiten-Verhältnis und dem
Diffusoröffnungswinkel hat auch das Eintrittsseitenverhältnis bzw. das Diffusorhals-
Seitenverhältnis h/b2 einen signifikanten Einfluss auf die statische Druckrückgewin-
nung. Seitenverhältnisse um 1 gehen in der Regel mit dem größten statischen Druck-
aufbau einher. Größere Seitenverhältnisse führen in Abhängigkeit von weiteren
Parametern wie Eintrittsversperrung und Machzahl am Eintritt zu einer leicht niedri-
geren oder höheren statischen Druckrückgewinnung. Seitenverhältnisse kleiner als 1
hingegen resultieren konsistent in einem stark verringerten statischen Druckaufbau.
Der Grund hierfür ist die Seitenwandnähe und die mit ihr einhergehende Reibung.
Die Diffusorhals-Seitenverhältnisse der beiden in dieser Arbeit untersuchten Diffuso-
ren betragen 1,62 für den Röhrendiffusor und 0,37 für den aerodynamisch profilierten
Diffusor.

Sekundärströmungen im Di�usor Im Diffusor einer Radialverdichterstufe unter-
liegt die Strömung einer Reihe von Phänomenen, die die statische Druckrückgewin-
nung und damit den Wirkungsgrad der Stufe mindern. Diese Sekundärströmungen
werden im Folgenden eingehend erläutert.

Die Drosselung der Verdichterstufe bei konstanter Drehzahl führt zu einer Verände-
rung des mittleren absoluten Strömungswinkels am Laufradaustritt. Weit jenseits
der Sperrgrenze ist die Strömung sehr steil, was in der Regel eine saugseitige bzw.
negative Inzidenz am Diffusoreintritt mit sich bringt. Dabei kann die Strömung
in Vorderkantennähe an der Schaufeldruckseite ablösen, was, wie bereits beschrie-
ben, in einer erhöhten Versperrung und einer damit einhergehenden Verringerung
der effektiven Fläche im engsten Querschnitt resultiert. Dies gilt insbesondere für
Diffusorschaufeln mit scharfen Vorderkanten. Bei starker Androsselung nahe der
Pumpgrenze hingegen ist die Strömung am Diffusoreintritt sehr flach und die Inzi-
denz daher meist druckseitig bzw. positiv. Es kann nun zu einer vorderkantennahen
Ablösung an der Saugseite und infolgedessen zum sogenannten rotating stall kommen,
der in Abschnitt 2.3 näher erläutert wird.
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

Wie in Abschnitt 2.2.1.2 beschrieben wurde, ist die Strömung am Laufradaustritt
hochgradig inhomogen. Diese Inhomogenität zwischen Strahl- und Totwassergebiet
besteht sowohl in Umfangsrichtung als auch in Spannweitenrichtung. Am Diffusor-
eintritt ist die Strömung im Absolutsystem durch die relative Rotation von Laufrad
und Diffusorbeschaufelung daher zeitlich periodischen Schwankungen unterworfen.
Diese äußern sich in erster Linie in der zeitlichen Änderung der Machzahl und des
absoluten Strömungswinkels an einem festen Ort im Absolutsystem. Vor allem im
Bereich der Schaufelvorderkanten führen diese zu starken Verlusten durch zeitlich
in ihrer Größe schwankende Ablösegebiete. Die Ausmischung dieser Fluktuationen
erfolgt stromab im Diffusor und geht mit weiteren Verlusten einher.

Jedoch bleibt auch bei stationärer Betrachtung der Strömung am Diffusoreintritt ein
Teil der Inhomogenität bestehen. Die zeitliche Mittelwertbildung der Strömungs-
größen im Absolutsystem an jedem Ort im Diffusoreintrittsbereich entspricht einer
Umfangsmittelung im Relativsystem. Dabei werden jegliche Variationen in Umfangs-
richtung eliminiert. In Spannweitenrichtung vorliegende Gradienten bleiben jedoch
tendenziell erhalten. So ergibt sich am Diffusoreintritt ein spannweitig verscher-
tes Geschwindigkeitsprofil: im spannweitigen Bereich von der Nabe bis über den
Mittelschnitt hinaus, in dem die Strahlströmung im Relativsystem dominiert, ist
die Strömung im Absolutsystem vergleichsweise steil. Am Gehäuse hingegen liegt
durch das Totwassergebiet eine relativ flache Strömung vor (vgl. Abb. 2.5 (a)). Die
Inhomogenität zwischen Strahl- und Totwassergebiet und die damit einhergehende
spannweitige Verscherung des Geschwindigkeitsprofils liegt in ihrer Ausprägung
variiert über den gesamten Betriebsbereich einer Radialverdichterstufe vor.

Die Diffusorschaufeln lenken die Strömung über die gesamte Spannweite in die glei-
che Richtung um. Im Zusammenspiel mit dem verscherten Geschwindigkeitsprofil
am Diffusoreintritt kommt es zur Ausbildung des sogenannten Halswirbels. Die
Entstehung dieses Halswirbels wird Anhand von Abbildung 2.13 (a) illustriert.

Die Vektoren der Absolutgeschwindigkeit am Diffusoreintritt in Nabennähe~cN und in
Gehäusenähe~cG lassen sich jeweils in einen Anteil in Kanallängsrichtung cM und quer
dazu c−q (Nabe) und c+q (Gehäuse) zerlegen. Der Vektor~cM in der Kanalmitte reprä-
sentiert dabei in etwa die spannweitig gemittelte Anströmung. Die Querkomponente
c−q an der Nabe weist von der Druckseite zur Saugseite und die Querkomponente
c+q am Gehäuse weist von der Saugseite zur Druckseite. Aufgrund der beidseitigen
Begrenzung durch die Schaufeln, die die Strömung über die gesamte Spannweite in
die gleiche Richtung umlenken, kommt es zu einer unterschiedlichen Umlenkung
an Nabe und Gehäuse und es entsteht ein Druckgradient in Spannweitenrichtung.
Dieser induziert die Ausbildung von Ausgleichskomponenten c+a und c−a . An der
Saugseite zeigt die Ausgleichskomponente c+a in die positive Spannweitenrichtung.
Die Ausgleichskomponente c−a zeigt an der Druckseite in die negative Spannweiten-
richtung. Die Quer- und Ausgleichskomponenten bilden im Zusammenspiel den
Halswirbel (HW).

In Betriebszuständen, in denen die Verdichterstufe stark angedrosselt ist, wird die
Strömung an Nabe und Gehäuse überproportional abgeflacht, wodurch es auch an
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

Abbildung 2.13: Entstehung des Halswirbels und spannweitige Strömungswinkel-
verteilung für den einfachen und den zweifachen Halswirbel

der Nabe zur Ausbildung einer positiven Querkomponente kommen kann. Die nega-
tive Querkomponente verlagert sich dabei weiter in die Kanalmitte und es kommt
zur Ausbildung eines zweiten gegensinnig rotierenden Halswirbels in Nabennähe.
Dessen Zirkulation ist jedoch tendenziell kleiner als die des gehäusenahen Halswir-
bels.

Die Abbildungen 2.13 (b) und 2.13 (c) verdeutlichen die Entstehung des einfachen und
des zweifachen Halswirbels anhand von spannweitigen Verteilungen des absoluten
Strömungswinkels17. In spannweitigen Bereichen, in denen der Strömungswinkel α
größer ist als ein mittlerer Referenzströmungswinkel αref (durch „+“ gekennzeichnet),
entsteht eine von der Druck- zur Saugseite weisende negative Querkomponente c−q .
In den Bereichen, in denen α < αref gilt (durch „−“ gekennzeichnet), liegt eine von
der Saug- zur Druckseite weisende, positive Querkomponente c+q vor.

Der Gesamtimpuls der Querkomponenten c±q in einer Diffusorpassage skaliert mit
der Breite der Passage am Eintritt b2. Je größer dieser Gesamtimpuls ist, desto eher
stellen sich entsprechend starke Ausgleichskomponenten c±a ein, die die Kanalhöhe h
überwinden und zur Ausbildung des Halswirbels führen. Daraus folgt direkt, dass die
Intensität des Halswirbels mit sinkendem Eintrittsseitenverhältnis des Diffusorkanals
h/b2 steigt.

Die Ausbildung des Halswirbels kann als Auswirkung des Wirbelstärketransports
zwischen den Laufradpassagen und den Diffusorpassagen interpretiert werden. Inso-
fern ist der Halswirbel eine direkte Fortsetzung der dominierenden Wirbelbewegung

17 Der Strömungswinkel αref ist hier willkürlich gewählt, kann jedoch für den jeweiligen Betriebszu-
stand als spannweitig gemittelter Strömungswinkel interpretiert werden.
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

innerhalb der Strahl-Totwasser-Struktur am Laufradaustritt, die in Abschnitt 2.2.1.2
beschrieben wurde (vgl. Abb. 2.5 (a) 3 ), im Sinne eines kontinuierlichen Wirbelfa-
dens.

Als dominierende Sekundärströmung im Diffusorkanal hat der Halswirbel einen
erheblichen Einfluss auf das stromab liegende Strömungsfeld. Im vorderen Teil des
Diffusorkanals hat der Halswirbel eine stabilisierende Wirkung. Durch die konti-
nuierliche Zuführung hochenergetischen Fluids aus dem Diffusoreintrittsbereich
in Gehäusenähe wird die Grenzschicht der Druckseite entlastet. So kommt es in
Betriebszuständen jenseits der Sperrgrenze mit großer saugseitiger bzw. negativer
Inzidenz sowie allgemein auch bei Diffusoren mit flach gestaffelten Schaufeln mit
scharfen Vorderkanten nicht zur druckseitigen Ablösung nahe der Vorderkante. Mit
zunehmender Lauflänge im Diffusorkanal verliert der Halswirbel jedoch seinen An-
trieb und es kommt zur Destabilisierung der Grenzschicht auf der Druckseite durch
die spannweitig dominierende Fluidbewegung von der Druck- zur Saugseite. In der
Folge kann die Strömung auf der Druckseite ablösen.

Abgesehen vom Halswirbel selbst kommt es im Diffusor noch zu einer Reihe weite-
rer Sekundärströmungen, die den Halswirbel entweder verstärken oder abmildern.
Diese sind schematisch neben dem einfachen und dem zweifachen Halswirbel in
Abbildung 2.14 dargestellt und werden im Folgenden erläutert.

(a) Einfacher Halswirbel (b) Zweifacher Halswirbel

(c) Passagenwirbel (d) Hufeisenwirbel (e) Wirbelpaar im Röhren-
diffusor

Abbildung 2.14: Sekundärströmungen im Diffusor

Ähnlich wie im Laufrad entsteht im Diffusor als Reaktion auf den positiven Druckgra-
dienten zwischen Saugseite und Druckseite ein Passagenwirbelpaar (s. Abb. 2.14 (c)).
An Nabe und Gehäuse finden Ausgleichsbewegungen von der Druck- zur Saug-
seite statt. In der Kanalmitte strömt das Fluid in die entgegengesetzte Richtung.
Der gehäuseseitige Passagenwirbel schwächt den einfachen Halswirbel bzw. den
gehäuseseitigen Halswirbel bei Vorhandensein eines zweifachen Halswirbels durch
seine gegenläufige Rotation. Der nabenseitige Passagenwirbel schwächt entsprechend
den nabenseitigen Halswirbel bei Vorhandensein eines zweifachen Halswirbels (vgl.
Abb. 2.14 (a) und (b)).

39
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An der Vorderkante einer Diffusorschaufel kommt es an Nabe und Gehäuse jeweils
zur Ausbildung eines sogenannten Hufeisenwirbels (s. Abb. 2.14 (d)). Er entsteht
aufgrund des Druckgradienten entlang der Staulinie an der Schaufelvorderkante. Im
Mittelschnitt der Schaufel herrscht dort in etwa der Totaldruck der freien Anströmung.
An Nabe und Gehäuse liegt dort aufgrund der Wandhaftung nur näherungsweise der
statische Druck der freien Anströmung vor. Der Druck fällt also von der Schaufelmitte
zur Nabe und zum Gehäuse hin ab. In der Folge bilden sich zwei Ausgleichsströmun-
gen, die an Druck- und Saugseite stromab transportiert werden. Die entstehenden
Wirbelfäden mit ihren druck- und saugseitigen Ästen werden Hufeisenwirbel ge-
nannt. In der Tendenz verstärken die saugseitigen Äste an Nabe und Gehäuse ihr
jeweiliges Pendant des Halswirbels, während die druckseitigen Äste tendenziell eine
dämpfende Wirkung haben.

Speziell im Röhrendiffusor begünstigen die an Nabe und Gehäuse elliptisch aus-
laufenden Vorderkanten (ridges) die Entstehung des naben- und gehäuseseitigen
Halswirbels. Sie dienen dabei als Stolperkanten bzw. rückspringende Stufen, hinter
denen sich die Wirbel aufrollen können (s. Abb. 2.14 (e)).

Da die Strömung im Diffusoreintrittsbereich in Umfangsrichtung ausschließlich auf
der Schaufelsaugseite geführt wird, ist die Grenzschichtdicke im Diffusorhals auf
der Saugseite größer als auf der Druckseite. Im Allgemeinen mindern die Grenz-
schichten und Sekundärströmungen durch ihre versperrende Wirkung die effektive
Querschnittsfläche des Strömungskanals und damit auch sein Druckrückgewinnungs-
potenzial und folglich den Stufenwirkungsgrad. In Betriebszuständen, in denen die
Verdichterstufe stark angedrosselt ist und die Verzögerung im Diffusoreintrittsbereich
entsprechend stark ausfällt18, ist der Versperrungseffekt durch die Grenzschichten
besonders ausgeprägt. Dies führt zu einem degressiven Verlauf des Druckanstiegs.

2.2.2.2 Nachleitapparat

Die Strömung, die die Radialverdichterstufe verlässt, muss der nächsten Maschi-
nenkomponente in aller Regel in axialer Richtung und auf gleichem oder kleinerem
Radius als dem des Diffusoraustritts zugeführt werden. Die Strömung verlässt den
Diffusor jedoch in radialer Richtung mit einem nicht unerheblichen Restdrall. Daher
muss der Nachleitapparat sowohl eine Umlenkung in der Meridional- als auch in der
Umfangsrichtung bewerkstelligen. Dies wird durch einen Umlenkkanal in Kombi-
nation mit einem Deswirler erreicht. Der Umlenkkanal lenkt die Strömung in erster
Linie in der Meridionalrichtung um, während der Deswirler sie in Umfangsrichtung
umlenkt.

Die Restdrallentnahme im Deswirler, bei der der Strömungswinkel auf 90° erhöht
wird, geht gemäß Gleichung (2.41) mit einer geometrischen Flächenzunahme einher,

18 Grund hierfür sind der progressivere Flächenverlauf im Diffusoreintrittsbereich (vgl. Abb. 2.10)
sowie eine mit zunehmender Androsselung steigende Machzahl am Laufradaustritt (vgl. Anh. A.2
und Gl. (A.35)).
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

die im Idealfall zu einer entsprechend großen Verzögerung und statischen Drucker-
höhung führt.

Im Falle der in dieser Arbeit untersuchten Stufe schließt sich im Maschinenverbund
im Anwendungsfall eine Brennkammer an, deren Eintritt auf einem etwas kleine-
ren Radius liegt, sodass die Strömung um mehr als 90° in meridionaler Richtung
umgelenkt werden muss. Die meridionalen Umlenkungswinkel19 der Nachleitap-
parate für die beiden in dieser Arbeit untersuchten Stufen betragen in etwa −132°
für die Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor und −139° für die Stufe mit
Röhrendiffusor.

Um der in Flugtriebwerken geforderten Kompaktheit Rechnung zu tragen, ist die
Deswirlerbeschaufelung hier oft in den Umlenkkanal integriert. Die damit einher-
gehende simultane Umlenkung der Strömung in zwei Richtungen erfordert eine
möglichst gute Strömungsführung, weshalb hier Gitter mit hoher Schaufelzahl zum
Einsatz kommen. Gerade bei einreihiger Ausführung des Deswirlers führt dies jedoch
zu langen, schmalen und verschlungenen Strömungskanälen, deren Querschnitte ein
Seitenverhältnis nahe eins aufweisen. Durch die unmittelbare Wandnähe neigt die
Strömung hier stärker zu einer Ausbildung von Sekundärströmungen.

Im Folgenden werden die Strömungsfelder der Umlenkung in meridionaler und in
Umfangsrichtung separat betrachtet, um im Anschluss eine kombinierte Betrachtung
des Gesamtströmungsfeldes zu ermöglichen.

Umlenkkanal

Zur Bewertung der Strömung in einem 180°-Umlenkkanal wird der zweidimen-
sionale, inkompressible und reibungsfreie Impulssatz in einem konturangepassten
Koordinatensystem mit der Basis [~em,~en] herangezogen. Dabei wird zunächst ange-
nommen, dass die Strömung parallel zur Kontur verläuft, die Geschwindigkeit in
Spannweitenrichtung n also stets verschwindet (cn = 0)20. Die beiden entsprechen-
den Gleichungen lauten dann

1
ρ

∂p
∂m

=
c2

u
r

cos ψ− cm
∂cm

∂m
und (2.57)
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=
c2

u
r

sin ψ +
c2

m
rm

. (2.58)

Bezüglich der Geometrie gilt rm = r̃m + n und ψ = m/r̃m, wobei r̃m den mittleren Radi-
us der Umlenkung bezeichnet. Wird die Drallerhaltung der Strömung (rcu = konst.)
sowie die Konstanz des Massenstroms auf jedem Stück infinitesimaler Höhe in Spann-
weitenrichtung (2πrdn ρ cm = konst.) vorausgesetzt, lassen sich die Druckgradienten

19 Die meridionale Umlenkung erfolgt in negativer Richtung, sodass der Winkel γ reduziert wird. Die
Umlenkungswinkel der meridionalen Umlenkung haben daher ein negatives Vorzeichen.

20 Diese Annahme ist umso treffender, desto größer der mittlere Umlenkungsradius r̃m und der Radius
des Mittelpunkts der Umlenkung rM sind.
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2 Grundlagen der Radialverdichter und ihrer Diffusionssysteme

gemäß den Gleichungen (2.57) und (2.58) wie in Abbildung 2.15 über der Umlenkung
darstellen21.

(a) Meridionaler Druckgradient ∂p
∂m (b) Spannweitiger Druckgradient ∂p

∂n

Abbildung 2.15: Druckgradienten in einem 180°-Umlenkkanal21

Der Druckgradient in meridionaler Richtung ∂p
∂m (s. Abb. 2.15 (a)) fällt monoton

entlang der gesamten Umlenkung und ist an jeder Position nahezu konstant über
die Kanalhöhe. Bis zum Scheitelpunkt ist er positiv, wodurch der Druck bis dahin
ansteigt. Hinter dem Scheitelpunkt wird der meridionale Druckgradient negativ, was
den Druck wieder auf das Ursprungsniveau absinken lässt. Dies lässt sich anschaulich
mit der Massenerhaltung begründen. Durch die Zunahme des Radius r vergrößert
sich die durchströmte Fläche, was nach Gleichung (2.16) zu einer entsprechenden
Abnahme der Meridionalgeschwindigkeit führt. Der Impulserhaltungsgleichung in
meridionaler Richtung (Gl. (2.57)) entsprechend steigt dadurch der Druck. Hinter
dem Scheitelpunkt kehrt sich die Situation um. Generell werden Grenzschichten
durch einen positiven Druckgradienten in Strömungsrichtung, wie er vor dem Schei-
telpunkt vorliegt, belastet, während ein negativer Druckgradient, wie er nach dem
Scheitelpunkt vorliegt, eine stabilisierende Wirkung auf diese hat.

Der spannweitige Druckgradient ∂p
∂n (s. Abb. 2.15 (b)) entsteht aufgrund der meridio-

nalen Krümmung und ist über die gesamte Umlenkung positiv. Demnach nimmt
der Druck von der Nabe zum Gehäuse monoton zu. Hier offenbart sich eine Ein-
schränkung im Hinblick auf die Annahme einer der Kontur folgenden Strömung. Der
positive spannweitige Druckgradient induziert in der Realität eine entsprechende
Ausgleichsbewegung vom Gehäuse zur Nabe hin. Diese Ausgleichsbewegung geht
mit einer Massenstromverschiebung in gleicher Richtung einher. Daraus resultiert
am Gehäuse die Tendenz einer sinkenden und an der Nabe einer steigenden Meri-
dionalgeschwindigkeit. Letztendlich kann es an der Nabe insgesamt sogar zu einer
Beschleunigung bis zum Scheitelpunkt der Umlenkung kommen, die lokal einen
negativen Druckgradienten in meridionaler Richtung zur Folge hat. Dies wirkt sich
stabilisierend auf die nabennahe Grenzschicht aus. Am Gehäuse hingegen wird die
ohnehin schon belastete Grenzschicht durch die zusätzliche Verzögerung noch weiter
destabilisiert.
21 Folgende Parameter wurden zur Bestimmung der abgebildeten Druckgradienten verwendet: rM =

265 mm, r̃m = 28 mm, h = 11 mm, ρ = 2 kg
m3 , ṁ = 2 kg

s , α = 30°.
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Entsprechend des meridionalen Druckgradienten ∂p
∂m wird die Strömung am Gehäuse

hinter dem Scheitelpunkt wieder beschleunigt und die dortige Grenzschicht entlastet.
Am Austritt der Umlenkung entfällt mit der Kanalkrümmung auch der spannweitige
Druckgradient, weshalb sich der Druck an der Nabe letztendlich dem Druck am
Gehäuse angleichen muss. Hierfür ist nach der Beschleunigung der nabennahen Strö-
mung vor dem Scheitelpunkt der Umlenkung jedoch eine entsprechende Verzögerung
notwendig. Diese belastet die nabennahe Grenzschicht hinter dem Scheitelpunkt.

Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass bei einer meridionalen Umlenkung von
mehr als 90° tendenziell die gehäuseseitige Grenzschicht vor dem Scheitelpunkt und
die nabenseitige Grenzschicht nach dem Scheitelpunkt ablösegefährdet sind.

Deswirler

Das Deswirlergitter lenkt die Strömung in Umfangsrichtung um, wodurch sich der
Strömungswinkel α erhöht. Die Umlenkungswinkel der Deswirler der in dieser
Arbeit untersuchten Stufen betragen beide etwa 62°. Durch den Anstieg des Strö-
mungswinkels vergrößert sich die Strömungsfläche in den Schaufelpassagen gemäß
Gleichung (2.41), was mit einer entsprechenden Verzögerung einhergeht. Der Des-
wirler arbeitet also wie ein Verzögerungs- bzw. Verdichtergitter. Abbildung 2.16 zeigt
einen ebenen Gitterschnitt eines typischen axialen Verdichtergitters (s. Abb. 2.16 (a))
sowie eine Geschwindigkeits- und Druckbeiwertverteilung eines Profilschnitts dieses
Gitters (s. Abb. 2.16 (b)).

(a) Ebener Gitterschnitt (b) Geschwindigkeits- und Druckbeiwert-
verteilung

Abbildung 2.16: Strömung in einem typischen Verdichtergitter

Nach einer Verzögerung der Anströmgeschwindigkeit c2 bis zum Stillstand im Stau-
punkt an der Vorderkante (VK) des Profils 1 wird die Strömung um die Vorderkante
herum sowohl an der Druck- als auch an der Saugseite beschleunigt. Während die
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Beschleunigung auf der Druckseite kurz hinter der Vorderkante in der dortigen Saug-
spitze ihr Maximum erfährt 2 , hält sie auf der Saugseite an, bis sie auch dort bei
einer wesentlich größeren Geschwindigkeit ihr Maximum in einer weiteren Saug-
spitze erreicht 3 . Von den jeweiligen Saugspitzen aus wird die Strömung bis zur
Hinterkante (HK) auf die gemeinsame Geschwindigkeit c3 verzögert. Dabei ist die
Verzögerung auf der Saugseite wesentlich stärker. Der damit einhergehende positive
Druckgradient in meridionaler Richtung belastet und destabilisiert die saugseitige
Grenzschicht und erhöht ihre Ablöseneigung.

Der Verzögerung in Verdichtergittern sind durch die Destabilisierung und Ablösege-
fährdung der saugseitigen Strömung Grenzen gesetzt. Diese kommen in entsprechen-
den Kennzahlen, wie beispielsweise der Diffusionszahl nach Lieblein zum Ausdruck,
die für jedes Gitter einen bestimmten individuellen Maximalwert nicht überschreiten
sollte

D = 1− c3

c2︸ ︷︷ ︸
1

+
1
2

cu3 − cu2

c2︸ ︷︷ ︸
2

t
s︸︷︷︸
3

!
≤ Dmax . (2.59)

Sie berücksichtigt neben der absoluten Verzögerung 1 und der relativen Umlen-
kung 2 auch das Teilungsverhältnis des Gitters 3 , welches ausdrückt, wie gut die
Strömung im Gitter geführt wird.

Um die Strömung insbesondere in Gittern mit großer Umlenkung zu entlasten,
kommen zum Teil mehrreihige Gitter zum Einsatz. Die in dieser Arbeit untersuchte
Stufe mit Röhrendiffusor weist beispielsweise ein zweireihiges sogenanntes Tandem-
Gitter auf. Abbildung 2.17 verdeutlicht das Prinzip eines Tandem-Gitters.

(a) Einreihiges Gitter mit saugseitiger Ablö-
sung

(b) Tandem-Gitter

Abbildung 2.17: Vergleich eines einreihigen und eines Tandem-Gitters mit identi-
scher Umlenkung

Darin sind zwei Deswirlergitter in Strömungsrichtung derart hintereinander angeord-
net, dass jeweils ein Spalt zwischen den Hinterkanten der ersten Schaufelreihe und
den Vorderkanten der zweiten Schaufelreihe entsteht. Bei entsprechender Anordnung
der Gitter in Umfangsrichtung strömt das relativ energiereiche Fluid von der Druck-
seite der ersten Schaufel durch diesen Spalt über die Saugseite der zweiten Schaufel.
Dabei wird es beschleunigt und stabilisiert in der Folge die saugseitige Grenzschicht
der zweiten Schaufel (vgl. Abb. 2.17 (b)). Durch den Neuaufbau der Grenzschichten
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2.2 Komponenten der Radialverdichterstufe

an der zweiten Schaufel wird deren Anwachsen über ein kritisches Maß, das bei
einreihiger Beschaufelung mit gleicher Umlenkung bis dorthin unter Umständen
schon zur Ablösung geführt hätte, verhindert (vgl. Abb. 2.17 (a)). Im Vergleich zu
einem einreihigen Gitter besteht für ein Tandem-Gitter bei gleicher Umlenkung also
eine geringere Ablöseneigung. Bei der Anordnung in Umfangsrichtung muss jedoch
darauf geachtet werden, dass die zweite Schaufel nicht direkt im Nachlauf der ersten
Schaufel liegt, da dessen energiearmes Fluid die Grenzschicht der zweiten Schaufel
stark belasten würde.

Kombinierte Umlenkung und Sekundärströmungen im Nachleitapparat

Die gehäuseseitige Strömung vor dem Scheitelpunkt der Umlenkung, die aufgrund
des resultierenden Druckgradienten durch die Umlenkung in meridionaler Rich-
tung stark belastet ist, wird durch die Beschleunigung im vorderen Bereich der
Deswirlerbeschaufelung wieder etwas stabilisiert. Die nabenseitige Strömung hinter
dem Scheitelpunkt der Umlenkung, die ebenfalls stark belastet ist, wird hingegen
durch die Verzögerung über den hinteren Bereich der Deswirlerbeschaufelung wei-
ter destabilisiert. Der Bereich zwischen Nabe und Saugseite ist daher besonders
ablösegefährdet.

In den Schaufelpassagen des Deswirlergitters kommt es zu einer Reihe von Sekun-
därströmungen, die auch schon in den Passagen des Laufrads und des Diffusors
auftraten.

Die Entstehung der Passagenwirbel durch den Druckgradienten von Schaufel zu
Schaufel erfolgt analog zu Laufrad und Diffusor. Die Hufeisenwirbel, die aufgrund
des spannweitigen Druckgradienten entlang der Staulinie an einer Schaufelvorder-
kante an Nabe und Gehäuse entstehen, bilden sich auch im Deswirler. Ähnlich wie
im Laufrad besteht durch den spannweitigen Druckgradienten zwischen Nabe und
Gehäuse aufgrund der Stromlinienkrümmung in meridionaler Richtung auch die
Tendenz zur Ausbildung eines Paares von Schaufeloberflächenwirbeln in einer Passa-
ge. Weiterhin kommt es bei Vorhandensein eines Schaufelspitzenspalts wie bei den
Deswirlern der in dieser Arbeit untersuchten Stufen zur Ausbildung eines Spaltwir-
bels. Dieser rollt sich über die Schaufelspitze von der Druck- zur Saugseite hin auf
und wird in die Schaufelpassage transportiert. Die Zirkulation des Spaltwirbels steigt
mit zunehmender Inzidenz zum Deswirlergitter durch die damit einhergehende
Erhöhung der Druckdifferenz zwischen Druck- und Saugseite.

Somit ergibt sich auch im Deswirler ein äußerst komplexes Strömungsbild. Wie
auch schon im Diffusor bewirken die Sekundärströmungen eine lokale Verringe-
rung der effektiv durchströmten Fläche und mindern somit das Verzögerungs- und
Druckrückgewinnungspotenzial des Deswirlers.

Eine gestalterische Maßnahme zur Abschwächung dieser Sekundärströmungen ist
das Neigen (engl. lean) der Schaufeln zur Druckseite, dessen Prinzip in Abbildung 2.18
verdeutlicht wird. Beim Neigen der Schaufeln wird der Tatsache Rechnung getragen,
dass sich die positiven Druckgradienten zwischen Nabe und Gehäuse durch die
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Krümmung der Stromlinien in meridionaler Richtung und zwischen Saug- und
Druckseite durch die Krümmung der Stromlinien in Umfangsrichtung überlagern.

(a) Isobaren durch spannweitigen
Druckgradienten

(b) Isobaren durch Druckgradien-
ten zwischen zwei Schaufeln

(c) Isobaren durch resultierenden
Druckgradienten bei aufrech-
ten Schaufeln

(d) Isobaren durch resultierenden
Druckgradienten bei Schaufeln
mit positiver Neigung

Abbildung 2.18: Wirkprinzip der Schaufelneigung im Deswirler

Die Isobaren über den Querschnitt einer Deswirlerpassage, die sich jeweils aus den
einzelnen Druckgradienten ergeben würden, sind in Abbildung 2.18 (a) und (b)
dargestellt. Der resultierende Druckgradient in einer Passage verläuft von der Ecke
zwischen Nabe und Saugseite zur Ecke zwischen Gehäuse und Druckseite. Wie
bereits erwähnt, entsteht dadurch im Bereich zwischen Nabe und Saugseite ein stark
ablösegefährdetes Gebiet. Die normal zum Druckgradienten verlaufenden Isobaren
sind in Richtung der Saugseite geneigt (vgl. Abb. 2.18 (c)). Die Isobaren, die die
Schaufeloberflächen schneiden, sind Ausdruck eines nach wie vor vorhandenen
spannweitigen Druckgradienten, welcher zur Entstehung des Paares von Schaufel-
oberflächenwirbeln führt. Werden die Schaufeln nun in die gleiche Richtung wie die
Isobaren gelehnt, also von der Schaufel aus gesehen zur Druckseite hin, schneiden
die Isobaren die Schaufeloberflächen unter vergrößertem Winkel oder gar nicht
mehr, was gleichbedeutend mit einer Abschwächung bzw. der Eliminierung des
Druckgradienten in Spannweitenrichtung ist (vgl. Abb. 2.18 (d)). In der Konsequenz
werden die Schaufeloberflächenwirbel abgeschwächt oder gänzlich unterbunden und
das Gesamtausmaß der Sekundärströmungen in den Deswirlerkanälen reduziert.

Die Schaufelzahl im Deswirlergitter ist in der Regel größer als im Diffusor, um eine
gute Strömungsführung zu gewährleisten. Würde die Schaufelzahl des Diffusors
im Deswirler beibehalten werden, wäre dessen Teilung am Eintritt sehr groß. Die
resultierenden Passagen wären sehr breit und würden die Strömung nur schlecht füh-
ren. Die den Diffusor verlassende Strömung ist aufgrund von Sekundärströmungen
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und Ablösungen sehr inhomogen. Der für gewöhnlich geringe Abstand zwischen
Diffusor und Deswirler führt zu einer nur geringen Ausmischung dieser Inhomoge-
nitäten, bevor sie in den Deswirler gelangen. So unterscheidet sich die Strömung im
Deswirler von Passage zu Passage zum Teil sehr stark. Die Inhomogenitäten können
sich im Deswirler nicht ausmischen und bleiben bis zu dessen Austritt bzw. bis zum
Stufenaustritt weitestgehend erhalten.

2.3 Betriebsverhalten von Radialverdichtern

In diesem Abschnitt wird das Zusammenspiel von Laufrad und Diffusionssystem
einer Radialverdichterstufe im Hinblick auf das integrale Betriebsverhalten näher er-
läutert. Die Bewertung des integralen Betriebsverhaltens erfolgt zumeist anhand von
Verdichterkennfeldern. In diesen werden die Betriebszustände einer Verdichterstufe
typischerweise in Form des total-zu-totalen isentropen oder polytropen Verdichter-
wirkungsgrads ηVs,tt bzw. ηVp,tt in Abhängigkeit vom reduzierten Massenstrom ṁred
und vom Totaldruckverhältnis πtt dargestellt. Abbildung 2.19 zeigt beispielhaft ein
derartiges Verdichterkennfeld.

Abbildung 2.19: Beispiel eines Verdichterkennfelds

Die Sperrgrenze und die Pumpgrenze bilden die Betriebsgrenzen einer Verdichter-
stufe, die während des normalen Betriebs unter keinen Umständen erreicht werden
sollten. Der Betriebsbereich von Radialverdichterlaufrädern ist zumeist sehr breit.
In aller Regel werden die Betriebsgrenzen der Verdichterstufe durch den Diffusor
weiter eingeschränkt. So verschiebt sich beispielsweise die Sperrgrenze zu kleineren
Massenströmen, wenn der sperrende und damit kleinste durchströmte Querschnitt
im Diffusor liegt. Die Anströmung des Diffusors und der daraus resultierende Strö-
mungszustand im Diffusionssystem bestimmen sowohl den Druckaufbau als auch
die Lage der Betriebsgrenzen. Die Wirkungsgradkonturen nehmen für gewöhnlich
die für sie typische Form von Muschelkurven an.
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Verdichterkennfelder werden entweder numerisch oder experimentell ermittelt, in-
dem die Betriebszustände entlang von Linien konstanter reduzierter Drehzahl Nred,
sogenannten Drehzahllinien, bestimmt werden. Hierzu wird die Verdichterstufe kon-
tinuierlich angedrosselt, was gleichbedeutend mit einer Erhöhung des Drucks am
Stufenaustritt ist.

Ausgehend vom vollständig entdrosselten Betriebszustand steigt das Totaldruck-
verhältnis entlang einer Drehzahllinie zunächst stark an, während der reduzierte
Massenstrom nahezu konstant bleibt. Die Stufe operiert dann jenseits der Sperrgrenze.
Dabei ist der zumeist im Diffusor liegende engste Querschnitt gesperrt, wodurch
nahezu keine Informationsausbreitung entgegen der Strömungsrichtung möglich
ist. Daher bleibt der absolute Strömungswinkel am Diffusoreintritt konstant. Wie be-
reits erläutert wurde, kann der Massenstrom bei Androsselung der Stufe jenseits der
Sperrgrenze leicht absinken, da die bei ansteigendem Gegendruck dicker werdende
Grenzschicht im engsten Querschnitt des Diffusors eine zunehmende Versperrung
und damit Verkleinerung des engsten Querschnitts hervorruft. Bei weiterer Androsse-
lung der Stufe wird die Sperrgrenze passiert und der engste Querschnitt im Diffusor
entsperrt. Der wachsende Gegendruck am Stufenaustritt führt nun zu einer konti-
nuierlichen Abnahme des reduzierten Massenstroms, was sich im Abflachen der
Drehzahllinie äußert. Der absolute Strömungswinkel am Diffusoreintritt wird dabei
immer flacher und die Inzidenz zur Diffusorbeschaufelung wächst.

In stark angedrosselten Betriebszuständen mit sehr flacher Strömung am Diffusorein-
tritt kann es aufgrund der starken positiven Inzidenz zur saugseitigen Ablösung an
der Diffusorvorderkante kommen. Eine weitere Erhöhung der Inzidenz führt letzt-
endlich zur vollständigen Versperrung einer Diffusorpassage. Die Strömung muss
nun auf die in Rotationsrichtung am nächsten liegende Passage ausweichen und
vergrößert dadurch die Ablösung in dieser Passage bis sie wiederum blockiert. Die
Versperrung in der ursprünglichen Passage löst sich dabei wieder auf. Dieser Mecha-
nismus der in Rotationsrichtung umlaufenden lokalen Ablösung wird im Englischen
als rotating stall bezeichnet22. Bei weiterem Androsseln der Stufe verstärken sich die
Ablösungen im Diffusor und es kommt an der Pumpgrenze letztendlich zum Ver-
dichterpumpen, bei dem der Druckaufbau über die Stufe zusammenbricht und es zu
einer Strömungsumkehr kommen kann. Die Quelle der Strömungsinstabilitäten, die
letztendlich zum Verdichterpumpen führt, kann allerdings auch im Laufrad liegen.
Insgesamt ergibt sich an der Pumpgrenze ein komplexes betriebspunktabhängiges
Wechselwirken der einzelnen Stufenkomponenten, wie Lou et al. in einer zweiteiligen
Veröffentlichung ([36, 37]) zeigen.

Der Druckaufbau der Verdichterstufe entlang einer Drehzahllinie wird in erster Linie
durch den effektiven Flächenverlauf im Diffusionssystem und die Machzahl am
Diffusoreintritt vorgegeben (s. Gl. (A.35)). Das maximale Druckverhältnis wird dabei
durch das maximale effektive Flächenverhältnis des Diffusionssystems bestimmt.
Der effektive Flächenverlauf resultiert auf der einen Seite aus dem geometrischen
Flächenverlauf, der nach Gleichung (2.41) wiederum durch die Verläufe des mittleren

22 Die Ablösungen bewegen sich in Statoren in Rotationsrichtung, in Rotoren andersherum.
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Radius r, der Kanalhöhe h sowie des Strömungswinkels α vorgegeben ist. Auf der
anderen Seite wird der effektive Flächenverlauf ebenfalls von der Versperrung B des
Strömungspfades durch Grenzschichten und Sekundärströmungen wie beispiels-
weise Ablösungen festgelegt. Die Versperrung führt zu kleineren effektiven Flächen
und damit zu einem verminderten statischen Druckaufbau und spiegelt somit die
Verluste im Diffusionssystem wider. Mit steigender Androsselung der Stufe fällt
der geometrische Flächenverlauf am Diffusoreintritt durch die flacher werdende
Strömung immer progressiver aus. Darüber hinaus nimmt die Machzahl am Dif-
fusoreintritt zu (vgl. Anh. A.2). Diese beiden Umstände resultieren in einem lokal
anwachsenden Druckanstieg. Die erhöhte Diffusion geht jedoch auch mit einem
starken Grenzschichtwachstum einher und die daraus resultierende Versperrung
senkt das Druckrückgewinnungspotenzial des restlichen Diffusionssystems. Dies ist
neben den in ihrer Intensität zunehmenden Sekundärströmungen der Grund für den
flacheren Verlauf der Drehzahllinien in Richtung der Pumpgrenze.

2.3.1 Einfluss der Di�usorbauform auf das Verdichterkennfeld

Auf Basis der vorangegangenen Erläuterungen lassen sich zwischen verschiedenen
Diffusorbauformen grundlegende Unterschiede im Hinblick auf ihre Auswirkun-
gen auf die Verdichterkennfelder ihrer jeweiligen Stufen bzw. auf die Form der
entsprechenden Drehzahllinien ableiten. Dazu sind in Abbildung 2.20 schematisch
die Drehzahllinien dreier Verdichterstufen bei gleicher Drehzahl dargestellt. Sie sind
alle aus dem gleichen Laufrad jedoch aus unterschiedlichen Diffusoren aufgebaut.

Abbildung 2.20: Schematische Drehzahllinien von Stufen mit Diffusoren unterschied-
licher Bauform im Verdichterkennfeld

Die Drehzahllinien sind wie folgt gekennzeichnet

1 Stufe mit schaufellosem Diffusor,

2 Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor und

3 Stufe mit Keilschaufeldiffusor.
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Bezüglich der Diffusionssysteme der drei Stufen werden weiterhin folgende Annah-
men getroffen

• Die Eintritts- und Austrittsradien sowie die Kanalhöhen der drei Diffusoren sind
jeweils identisch,

• das Teilungsverhältnis und die Staffelung der drei Diffusorgitter sind jeweils iden-
tisch und

• die Umlenkkanäle und Deswirler generieren jeweils das gleiche Druckverhältnis.

Die Stufe mit schaufellosem Diffusor weist eine sehr flache Drehzahllinie auf. Durch
das Fehlen von Schaufeln entsteht im schaufellosen Diffusor kein engster Quer-
schnitt, wodurch dieser keine ausgeprägte Sperrgrenze aufweist. Die integrale Länge
des Strömungswegs ist im schaufellosen Diffusor am größten und nimmt mit zu-
nehmender Androsselung und flacher werdender Strömung noch zu. Die damit
einhergehende Reibung an Nabe und Gehäuse führt zu großen Totaldruckverlusten
und entsprechend niedrigen Totaldruckverhältnissen. Die Pumpgrenze wird erst bei
sehr niedrigem Durchfluss erreicht, nachdem die Strömung an den Seitenwänden
abzulösen beginnt.

Die Drehzahllinie der Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor verläuft wesent-
lich steiler, als die der Stufe mit schaufellosem Diffusor. Durch die Beschaufelung
entsteht ein engster Querschnitt, der zur Ausbildung einer ausgeprägten Sperr-
grenze führt. Die Strömungsführung durch die Schaufeln hat eine progressivere
Flächenzunahme gegenüber dem schaufellosen Diffusor und somit einen höheren
statischen Druckanstieg zur Folge23. Der kürzere Strömungsweg geht mit geringeren
Totaldruckverlusten einher, sodass höhere Totaldruckverhältnisse erreicht werden.
In stark angedrosselten Betriebszuständen mit flacher Anströmung des Diffusors
kommt es an den Schaufelvorderkanten zu saugseitigen Strömungsablösungen, die
bei weiterem Anwachsen letztendlich Verdichterpumpen auslösen. Dies geschieht
bei höheren Massenströmen als beim schaufellosen Diffusor.

Die Stufe mit Keilschaufeldiffusor weist die steilste der drei Drehzahllinien auf. Ihre
Sperrgrenze liegt bei einem etwas höheren Durchfluss als die der Stufe mit aerody-
namisch profiliertem Diffusor. Der Grund hierfür sind die dünneren Vorderkanten
der Keilschaufeln und der entsprechend größere engste Querschnitt einer Diffusor-
passage. Der Keilschaufeldiffusor hat aufgrund seines ungekrümmten Kanals einen
noch progressiveren Flächenverlauf als der aerodynamisch profilierte Diffusor und
einen noch kürzeren Strömungsweg. Dies führt im direkten Vergleich der drei be-
trachteten Diffusoren zum höchsten Stufentotaldruckverhältnis. Allerdings löst die
Strömung bei flacher Anströmung aufgrund der scharfen Vorderkanten der Keil-
schaufeln schon sehr früh ab, sodass die Pumpgrenze des Keilschaufeldiffusors unter
den drei betrachteten Diffusoren beim größten Massenstrom liegt.

Über die Bauform des Diffusors hinaus haben grundlegende Gestaltungsparameter
einen erheblichen Einfluss auf das Verdichterkennfeld einer Radialverdichterstufe.
23 Ein Vergleich des isentropen statischen Druckaufbaus zwischen einem schaufellosen und einem

aerodynamisch profilierten Diffusor ist in Anhang A.3 zu finden (s. Abb. A.3).
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Im Hinblick auf die beiden in dieser Arbeit untersuchten Stufen werden daher im
Folgenden das Teilungsverhältnis sowie der Staffelungswinkel des Diffusorgitters
näher beleuchtet.

2.3.2 Teilungsverhältnis

Das Teilungsverhältnis des Diffusorgitters ist definiert als das Verhältnis der Git-
terteilung t, also der Bogenlänge zwischen den Vorderkanten zweier benachbarter
Schaufeln auf dem Vorderkantenradius, zur Sehnenlänge s einer Diffusorschaufel (s.
Abb. 2.21). Das inverse Teilungsverhältnis wird auch als Solidität σ des Diffusorgitters
bezeichnet. Eine Variation des Teilungsverhältnisses bzw. der Solidität des Diffusorgit-
ters geht zwangsläufig mit einer Änderung der Schaufelzahl z einher und umgekehrt.
Das Teilungsverhältnis t/s eines Diffusorgitters steht in enger Beziehung zum Längen-
Eintrittsbreiten-Verhältnis L/b2 bzw. Längen-Eintrittsdurchmesser-Verhältnis L/d2 des
Kanalbereichs dieses Diffusors.

Abbildung 2.21: Zusammenhang zwischen der Solidität des Diffusorgitters und dem
Längen-Eintrittsbreiten-Verhältnis des Kanalbereichs

Es ist klar ersichtlich, dass eine Vergrößerung der Teilung t, also eine Verringerung
der Schaufelzahl z, auch zu einer Vergrößerung der Kanalbreite b2 am Eintritt in den
vollbeschaufelten Bereich des Diffusors führt. Während die Sehnenlänge s sich nicht
ändert, wird die Kanallänge L des vollbeschaufelten Bereichs tendenziell kleiner.
Daraus folgt eine monoton fallende Abhängigkeit zwischen dem Teilungsverhältnis
und dem Längen-Eintrittsbreiten-Verhältnis

t
s
= σ−1 ∝

(
L
b2

)−1

. (2.60)

Schon in Abschnitt 2.2.2.1 wurde anhand des Kennfelds für ebene Diffusoren in
Abbildung 2.12 aufgezeigt, dass eine Verkleinerung des Längen-Eintrittsbreiten-
Verhältnisses eines Kanaldiffusors mit sich kontinuierlich vergrößernden Ablösungen
einhergeht. Diese hemmen die statische Druckrückgewinnung durch eine Verkleine-
rung des effektiven Flächenverhältnisses und führen zu größeren Totaldruckverlusten
im Diffusionssystem. In gleicher Weise geht auch die Reduktion der Solidität eines
Schaufelgitters mit einer höheren aerodynamischen Belastung der Schaufeln sowie
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einer erhöhten Neigung zu Ablösungen einher. Darüber hinaus resultiert die schlech-
tere Führung der Strömung in einer Minderumlenkung durch den Diffusor. Im
Gegensatz dazu verspricht eine große Solidität eine gute Strömungsführung und eine
geringere Ablöseneigung. Jedoch führt die Vergrößerung der durch die Strömung
benetzten Oberfläche zu einem Anstieg von Reibungsverlusten. In jedem Fall gilt es,
bei der Diffusorauslegung ein Optimum im Hinblick auf die Solidität zu finden.

Die Auswirkungen der veränderlichen Solidität eines Diffusorgitters werden anhand
der Verdichterkennfelder ihrer jeweiligen Stufen deutlich. Abbildung 2.22 zeigt hierzu
zwei Keilschaufeldiffusoren, die sich nur in ihrer Solidität unterscheiden sowie ein
Verdichterkennfeld mit zwei Drehzahllinien der entsprechenden Stufen.

(a) Diffusor mit hoher Solidität (b) Diffusor mit niedriger Soli-
dität

(c) Verdichterkennfeld

Abbildung 2.22: Einfluss der Solidität des Diffusorgitters auf das Betriebsverhalten
einer Radialverdichterstufe

Wie bereits erwähnt, vergrößert sich mit sinkender Solidität die Kanalbreite b2 am
Eintritt in den vollbeschaufelten Bereich einer Diffusorpassage und damit auch deren
engster Querschnitt (vgl. Abb. 2.22 (a) und (b)). Der Wegfall einer oder mehrerer
Diffusorpassagen durch eine geringere Schaufelzahl wird dabei durch die Flächen-
zunahme je Passage überkompensiert, sodass der sperrende Querschnitt für den
gesamten Diffusor größer wird. Der reduzierte Massenstrom an der Sperrgrenze ist
daher für die Stufe mit dem Diffusor geringerer Solidität größer (vgl. Abb. 2.22 (c) 2 ).
Allerdings weist dieser Diffusor aufgrund der schlechteren Strömungsführung und
der erhöhten Sekundärströmungsverluste einen niedrigeren und flacheren Druckan-
stieg auf. Die Pumpgrenze liegt für die Stufe mit dem Diffusor geringerer Solidität
bei kleineren Massenströmen. Der Grund hierfür ist, dass eine flachere Strömung
am Diffusoreintritt bzw. größere Inzidenzen nötig sind, um eine Diffusorpassage
vollständig zu blockieren. Darüber hinaus führt eine kleinere Solidität zu einem
kleineren Seitenverhältnis des Diffusorhalses h/b2, was die Bildung des Halswirbels
begünstigt und ihn verstärkt. Seine stabilisierende Wirkung zögert das Verdichter-
pumpen heraus. Das Verdichterkennfeld einer Stufe mit einem Diffusor geringer
Solidität fällt also in der Regel niedriger und flacher, aber breiter aus.
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2.3.3 Sta�elungswinkel

Auch der Staffelungswinkel des Diffusorgitters αM,2 hat einen direkten Einfluss auf
das Verdichterkennfeld, wie anhand von Abbildung 2.23 verdeutlicht wird. Darin
sind zwei Keilschaufeldiffusoren dargestellt, die sich nur durch ihren Staffelungswin-
kel, also den Anstellwinkel der Diffusorschaufeln, unterscheiden. Im ersten Diffusor
sind die Schaufeln flach, im zweiten Diffusor sind sie vergleichsweise steiler gestaffelt
(vgl. Abb. 2.23 (a) und (b)).

(a) Diffusor mit flachem Staffe-
lungswinkel

(b) Diffusor mit steilem Staffe-
lungswinkel

(c) Verdichterkennfeld

Abbildung 2.23: Einfluss des Staffelungswinkels des Diffusorgitters auf das Betriebs-
verhalten einer Radialverdichterstufe

Eine Erhöhung des Staffelungswinkels, also ein steileres Anstellen der Diffusorschau-
feln, hat eine Vergrößerung der Eintrittsbreite b2 in den vollbeschaufelten Bereich
einer Diffusorpassage und damit eine Vergrößerung ihres engsten Querschnitts zur
Folge. Dies resultiert in einem größeren Sperrgrenzmassenstrom der Stufe im Ver-
dichterkennfeld. In stark angedrosselten Betriebszuständen führt der steile Staffe-
lungswinkel in Kombination mit der flachen Anströmung jedoch zu großen positiven
Inzidenzen, die schon bei vergleichsweise großen Massenströmen zu saugseitigen
Ablösungen an den Schaufelvorderkanten und letztendlich zum Pumpen führen (vgl.
Abb. 2.23 (c) 2 ).

Flacher gestaffelte Diffusoren führen demnach zu kleineren Sperrgrenzmassenströ-
men, durch die moderatere Inzidenz in stärker angedrosselten Betriebszuständen
jedoch auch zu kleineren Pumpgrenzmassenströmen. Eine Drehzahllinie einer Stufe
mit flach gestaffeltem Diffusor verläuft also insgesamt in einem Bereich kleinerer Mas-
senströme. Gemäß Gleichung (2.28) verrichtet ein Laufrad mit rückwärtsgekrümmter
Beschaufelung in diesem Bereich eine größere Arbeit. Daher weist die Drehzahlli-
nie der Stufe mit flacher gestaffeltem Diffusor einen steileren Verlauf auf, der auch
insgesamt höhere Totaldruckverhältnisse erreicht (vgl. Abb. 2.23 (c) 1 ).
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Dieses Kapitel enthält einen Überblick über eine Reihe von Veröffentlichungen, die
für die vorliegende Arbeit relevant sind. Die Aufzählung ist nicht erschöpfend und
erhebt daher keinen Anspruch auf Vollständigkeit. Zunächst werden Beispiele für
Untersuchungen an verschiedenen Diffusoren für Radialverdichter vorgestellt. Es
folgt ein Abschnitt mit Veröffentlichungen, die sich mit der Laufrad-Diffusor-Interak-
tion in Radialverdichterstufen und den daraus resultierenden Sekundärströmungen
im Diffusor beschäftigen. Daran anschließend werden Arbeiten zur Beeinflussung
von Sekundärströmungen im Radialdiffusor zusammengefasst. In einem weiteren
Abschnitt wird die Historie von Untersuchungen im Rahmen des Projekts Triebwerks-
radialverdichter am IST vorgestellt. Den Abschluss des Kapitels bildet eine Einordnung
der vorliegenden Arbeit sowie eine Formulierung von Zielen, die mit dieser erreicht
werden sollen.

3.1 Untersuchungen verschiedener Radialdi�usoren

Die Bauform des Röhrendiffusors findet ihre erstmalige Erwähnung im Jahr 1967
in der Patentschrift von Vrana [53]. Er beschreibt ihn als sehr einfach und mit hoher
Genauigkeit zu fertigenden Diffusor für Radialverdichterstufen, mithilfe dessen bis
zum damaligen Zeitpunkt unerreicht hohe Druckverhältnisse bei ebenfalls hohen
Wirkungsgraden realisierbar wurden. Alleinstellungsmerkmal dieser Bauform sind
die elliptisch auslaufenden Vorderkanten, auch als ridges bezeichnet, die durch die
paarweise Durchdringung zylindrischer Bohrungen unter einem Winkel entstehen.
Die Bohrungsmittellinien verlaufen tangential zum Eintrittsradius des Diffusors.
Durch ihren elliptischen Verlauf liegt die Vorderkante an den Seitenwänden auf
einem kleineren Radius als in der Kanalmitte, wodurch eine inhärente tendenzielle
Abstimmung des Metallwinkels auf das verscherte Anströmprofil, welches aus der
Strahl-Totwasser-Struktur der Laufradabströmung resultiert, erreicht wird. Der Schei-
telpunkt der elliptischen Vorderkanten fällt jeweils mit dem Diffusorhals zusammen.
Vrana weist darauf hin, dass im stromab folgenden Kanalbereich eine weitere Diffusi-
on der Strömung nur durch eine Zunahme der Querschnittsfläche erreicht werden
kann, z. B. durch einen konischen oder trompetenförmigen Verlauf.

Kenny [30] untersucht 1969 den von Vrana [53] patentieren Röhrendiffusor erstmals
experimentell in zwei Varianten mit unterschiedlicher Halsgeometrie und abgeflach-
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ten trompetenförmigen Rohren am Ende der Diffusorröhren zur Drallentnahme
und Umlenkung der Strömung in Axialrichtung. In dieser Veröffentlichung prägt
Kenny die Begriffe des Pipe-Diffusors und des für diesen charakteristischen pseudo-
schaufellosen Bereichs. Er vergleicht die Röhrendiffusoren mit drei Plattendiffusoren,
die sich hinsichtlich ihrer Vorderkantenform unterscheiden und mit einem aerodyna-
misch profilierten Diffusor. Kenny stellt fest, dass alle untersuchten Radialdiffusoren
unter der starken Belastung und Zunahme der druckseitigen Grenzschichtdicke lei-
den. Gerade die Vergleichsdiffusoren zeigen an ihrem jeweiligen Austritt zwischen
Druckseite und Nabe ein ausgedehntes Gebiet niedrigen Totaldrucks, welches auf
eine dort vorliegende Ablösung hindeuten könnte. Die elliptischen Vorderkanten
des Röhrendiffusors sind im Vergleich wesentlich besser auf das inhomogene Profil
der Impellerabströmung angepasst. Bei Anströmung mit negativer Inzidenz führt
die Pfeilung der Vorderkanten in Richtung von Nabe und Gehäuse zum Aufrollen
des für Röhrendiffusoren typischen Wirbelpaares, welches die Ausmischung der
Strömung im Halsbereich fördert. Dadurch wird einerseits die Versperrung reduziert
und andererseits der druckseitigen Ablösung entgegengewirkt, die sonst aufgrund
der negativen Inzidenz in Kombination mit der scharfen Vorderkante auftreten wür-
de. Die Stufenkonfigurationen mit den Röhrendiffusorvarianten weisen geringere
Totaldruckverluste auf als alle Vergleichskonfigurationen und so spricht Kenny dem
Röhrendiffusor mit elliptischer Vorderkante eine generell bessere Eignung zur Diffu-
sion einer inhomogenen Anströmung zu.

In einer weiteren Veröffentlichung stellt Kenny [31] experimentelle Ergebnisse für
Radialverdichterstufen mit supersonischer Diffusoranströmung zusammen. Darin
findet sich ein Vergleich verschiedener schaufelloser, beschaufelter (Platten und
aerodynamisch profiliert), Kanaldiffusoren, Röhrendiffusoren und Diffusoren mit
mehreren radialen Schaufelreihen. Die Auslegungsmethodologie für die beschaufel-
ten Diffusoren leitet sich von zweidimensionalen Methoden für Axialverdichtergitter
ab, wobei spannweitige Inhomogenitäten vernachlässigt werden. Kenny bemerkt,
dass der Röhrendiffusor mit seinen elliptischen Vorderkanten und deren inhärenter
Pfeilung besonders gut für eine supersonische Anströmung geeignet ist. Dennoch
kommt er zu dem Schluss, dass es auch bei hohen Machzahlen der Anströmung
die Anpassung der Vorderkante an die Inhomogenität ist, die dem Röhrendiffusor
einen Vorteil verschafft. Mit wachsender Machzahl am Diffusoreintritt steigt auch die
Diffusion im Diffusoreintrittsbereich und die Versperrung im Halsquerschnitt. Dieser
Entwicklung wirkt der Röhrendiffusor mit seinem gegensinnig rotierenden Wirbel-
paar entgegen, wodurch er höhere Wirkungsgrade ermöglicht als zweidimensional
ausgelegte prismatische Diffusorbeschaufelungen.

Groh et al. [21] veröffentlichen 1979 eine experimentelle Untersuchung dreier Röh-
rendiffusoren mit unterschiedlicher Röhrenanzahl und eines zweireihigen aerody-
namisch profilierten Diffusors. Übergeordnetes Ziel ist die Ersetzung von bis zu
vier Axialverdichterstufen in einem Hochdruckverdichter für eine Triebwerksanwen-
dung durch eine einzige Radialverdichterstufe. Die höchsten Wirkungsgrade wurden
durch die Röhrendiffusorkonfigurationen erzielt, wobei im Auslegungspunkt keine
signifikanten Unterschiede erkennbar sind. Es wird dennoch vermutet, dass der
beschaufelte Diffusor durch entsprechende Weiterentwicklung zu vergleichbaren
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Wirkungsgraden führen könnte. Die größte Kennfeldbreite wird vom Röhrendiffusor
mit der kleinsten Röhrenanzahl erreicht.

Reeves [43] untersucht drei Röhrendiffusoren mit unterschiedlichen Formen des Hals-
querschnitts: kreisförmig, rechteckig und eine Hybridform mit zwei kreisrunden und
zwei parallelen Seiten. Obwohl alle Diffusoren mit unterschiedlichen Laufrädern
betrieben wurden und daher ein direkter Vergleich zwischen ihnen schwierig ist,
stellt Reeves fest, dass die Hybridform mit halbkreisförmiger Druck- und Saugseite
und parallelen Wänden an Nabe und Gehäuse den gleichen Druckaufbau und Wir-
kungsgrad liefert wie der Diffusor mit kreisrundem Halsquerschnitt. Der Diffusor
mit rechteckigem Halsquerschnitt weist in ebendiesem hingegen eine vergleichsweise
große Versperrung auf.

Bennett et al. [5] führen eine experimentelle Untersuchung von vier Röhrendiffusoren
mit jeweils unterschiedlicher Röhrenanzahl aber gleicher gesamter Halsquerschnitts-
fläche durch. Der Fokus liegt auf dem jeweiligen Diffusoreintrittsbereich und so
enden alle untersuchten Diffusoren nach einer Länge von etwa einem hydraulischen
Durchmesser des Halsquerschnitts hinter ebendiesem. Das Ziel der verschiedenen
Designs ist die Erweiterung des Betriebsbereichs in Richtung der Pumpgrenze. Aller-
dings wird darauf hingewiesen, dass im Realfall auch der restliche Diffusor die Lage
der Pumpgrenze beeinflusst. Während im Vergleich der verschiedenen Diffusoren
die Kanalhöhe am Impelleraustritt konstant bleibt, steigt der Röhrendurchmesser
mit sinkender Röhrenanzahl, sodass sich eine zunehmende Seitenwandaufweitung
im Diffusoreintrittsbereich ergibt. Einer der Diffusoren weist jedoch ähnlich zu einer
der von Reeves [43] untersuchten Diffusorkonfigurationen parallele Wände an Nabe
und Gehäuse auf, sodass sich hier keine Seitenwandaufweitung ergibt. Besonderes
Augenmerk liegt in dieser Untersuchung auf der Versperrung im Halsquerschnitt,
die maßgeblich für den Diffusorwirkungsgrad des darauffolgenden Kanalbereichs
ist. Bennett et al. stellen fest, dass die Inhomogenität im Halsquerschnitt, die aus der
Strahl-Totwasser-Struktur der Laufradabströmung resultiert, umso größer ausfällt,
je geringer die Röhrenanzahl ist. Ausschlaggebend hierfür ist die Flächenzunahme
durch die Seitenwandaufweitung genannt.

Die Grundlage für den GE-Röhrendiffusor, wie er auch in der in dieser Arbeit un-
tersuchten TANDEM-Stufe zum Einsatz kommt, bildet das Patent von Bryans [7].
Der Negativkörper der einzelnen Röhren hat bei der von ihm patentierten Form
im Halsquerschnitt planparallele Wände an Druck- und Saugseite. Im Vergleich zu
einem Röhrendiffusor mit kreisrundem Halsquerschnitt gleicher Fläche liegen die
Diffusorvorderkanten bei diesem Design auf kleinerem Radius, wodurch die radiale
Ausdehnung des pseudo-schaufellosen Bereichs und mit ihr auch der Wandreibungs-
verlust in diesem Bereich reduziert wird. In Richtung der Nabe und des Gehäuses
behält der Röhrenquerschnitt seine kreisrunde Form, da diese das kleinstmögli-
che Verhältnis von Umfang zu Querschnittsfläche bietet und somit wiederum die
Wandreibungsverluste minimiert. Die Formgebung des Negativkörpers im Hals-
bereich resultiert weiterhin in einer Vorderkante, die in der Kanalmitte geradlinig
verläuft. Ihre Ausläufer (ridges) an Nabe und Gehäuse sind an der Druckseite eben-
wandig und bieten der ablösungsgefährdeten Grenzschicht an den Seitenwänden
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ein effektives Hindernis gegen Rückströmung. Der Halsquerschnitt selbst wird in
Strömungsrichtung in etwa über die Länge eines äquivalenten Halsdurchmessers
fortgesetzt, um der Erosion der Vorderkante über die Lebensdauer der Stufe Rech-
nung zu tragen und somit eine Verschiebung des Betriebsbereichs zu verhindern.
Im hinteren Kanalbereich des Diffusors geht die Querschnittsform in eine um 90°
rotierte Variante der Form des Halsquerschnitts über: die Naben- und Gehäusewände
verlaufen parallel und die Wände in Umfangsrichtung sind halbkreisförmig.

Wallis et al. [54] führen eine stationäre CFD-Untersuchung des GE-Röhrendiffusors
durch, wobei sie auf die Modellierung der Deswirler-Beschaufelung verzichten. Ihr
Ziel ist der Nachweis der Eignung des Ansatzes stationärer Stufenrechnungen von
eng gekoppelten Radialverdichterstufen unter Zuhilfenahme des Mischungsebenen-
ansatzes zur Auslegung und Design-Iteration. Hierfür sind Rechnungen mit gerin-
gem Zeitaufwand nötig, die über die Dauer eines halben Tages durchgeführt werden
können. Während separate Laufradsimulationen, die sie ebenfalls durchführen, zu-
friedenstellend mit entsprechenden experimentellen Daten korrelieren, gilt dies nicht
für separate Simulationen des Diffusors. Erst durch eine willkürliche Anpassung des
Anströmwinkels bzw. der Inzidenz lässt sich eine gute Übereinstimmung erzielen.
Da diese Anpassung über den Betriebsbereich keiner erkennbaren Gesetzmäßigkeit
unterliegt, lässt sich keine verlässliche Vorhersage des Diffusorverhaltens ableiten.
Kombinierte Stufensimulationen hingegen liefern wieder eine gute Übereinstimmung
mit experimentellen Daten. Dies gilt insbesondere im Eintrittsbereich des Diffusors.
Die Tatsache, dass separate Diffusorrechnungen die tatsächliche Strömung unzurei-
chend abbilden, während kombinierte Stufenrechnungen gute Ergebnisse erzielen,
weist auf die Signifikanz der Laufrad-Diffusor-Interaktion für derart eng gekoppelte
Radialverdichterstufen hin. Weiterhin scheint die Berücksichtigung des stationären
Anteils dieser Interaktion die tatsächliche Strömung in erster Größenordnung gut
abzubilden. Diese Wechselwirkung wird im Wesentlichen durch in Umfangsrichtung
konstant verlaufende und spannweitig variierende Profile aller Strömungsgrößen
repräsentiert. Der Halswirbel als einer der dominierenden Mechanismen im Diffu-
sor kann durch diesen Ansatz also bereits abgebildet werden. Im Umkehrschluss
scheinen instationäre Effekte eine untergeordnete Rolle zu spielen. Srivastava et al.
[48] bestätigen in einer späteren Arbeit grundlegend die Notwendigkeit gekoppelter
Stufenrechnungen für zuverlässige Vorhersagen des Betriebsverhaltens. Weiterhin be-
obachten sie im Diffusorkanal an der Druckseite ein großes Gebiet geringer Machzahl,
welches sie als Hinweis auf eine dort vorliegende Ablösung interpretieren.

Im Jahr 2003 veröffentlichen Moussa et al. [38] eine Patentschrift für eine abgewandelte
Form des GE-Röhrendiffusors, bei der die Deswirler-Beschaufelung in den hinteren
Kanalbereich des Diffusors eingetaucht wird. Dadurch weist das Diffusionssystem
Ähnlichkeit zu der später von Schmidt [45] untersuchten COMPACT-Konfiguration
auf. Durch das Eintauchen der Deswirler-Beschaufelung wird der Diffusorkanal im
hinteren Teil ein zwei Bereiche aufgeteilt, wodurch der Öffnungswinkel der beiden
Teilkanäle effektiv halbiert wird. Insgesamt lässt sich so ein größerer Öffnungswinkel
und damit eine stärkere Verzögerung realisieren. Weiterhin ergibt sich durch das
Eintauchen der Deswirler-Beschaufelung eine sehr kompakte Umlenkung, wodurch
die axiale Projektionsfläche der Stufe reduziert wird. In der Konsequenz kann Bau-
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raum und damit aerodynamischer Widerstand des Triebwerks und Strukturgewicht
eingespart werden.

Ziegler [62] veröffentlicht in seiner Dissertation und einer Reihe weiterer Veröffentli-
chungen ([63, 64], sowie in Niehuis et al. [39] und Niehuis & Ziegler [40] als Koautor)
umfangreiche Untersuchungen zur Laufrad-Diffusor-Interaktion eines Radialverdich-
ters mit einem Keilschaufeldiffusor. Der Verdichteraufbau des RADIVER-Prüfstandes
ermöglicht ihm die unabhängige Variation des Radialspalts zwischen Laufradaustritt
und Diffusorvorderkantenradius. Neben Messungen am Diffusoraustritt mit Drei-
Loch-Sonden führt er instationäre Laser-2-Fokus-Messungen in verschiedenen Ebe-
nen zwischen dem Laufradaustrittsbereich und dem Halsquerschnitt des Diffusors
durch. So kann er nicht nur zeitgemittelte stationäre sondern auch phasengemittelte
periodische Phänomene beleuchten. Ziegler findet heraus, dass kleinere Radialspalte
zu höheren Stufenwirkungsgraden führen. Während sich dabei der Wirkungsgrad
des Laufrads kaum ändert, steigt vor allem die Druckrückgewinnung im Diffusor
durch eine Entlastung der ablösegefährdeten Druckseite. Dieser Effekt äußert sich
durch eine Verschiebung der Kernströmung von der Saugseite zur Druckseite wie
Messungen am Diffusoraustritt zeigen. Der maßgebliche Mechanismus ist in diesem
Zusammenhang der von Ziegler so getaufte Halswirbel, der aufgrund der spannwei-
tigen Verscherung des Geschwindigkeitsprofils am Diffusoreintritt in Anwesenheit
der Diffusorschaufeln entsteht (vgl. Abb. 2.13).

3.2 Laufrad-Di�usor-Interaktion und
Sekundärströmungen im Di�usor

Da im Rahmen dieser Arbeit die Untersuchung zweier Diffusionssysteme im Vorder-
grund steht, beschränkt sich dieser Abschnitt weitestgehend auf Veröffentlichungen,
die die Auswirkungen der Laufrad-Diffuser-Interaktion auf die Durchströmung des
Diffusors behandeln. Dabei liegt der Fokus auf dort auftretenden Sekundärströmun-
gen.

Dean & Senoo [10] prägen im Jahr 1960 den Begriff der Strahl-Totwasser-Struktur (engl.
jet-wake) und untersuchen die Ausmischung dieser Struktur in einem schaufellosen
Diffusor hinter dem Laufradaustritt eines Radialverdichters. Sie kommen zu dem
Schluss, dass sich die Inhomogenitäten der Laufradabströmung in Umfangsrichtung
innerhalb eines sehr kurzen radialen Bereichs stromab des Laufrads ausmischen.
Inoue & Cumpsty [24] können diese Beobachtung bestätigen, wobei sie sie auf den
Eintrittsbereich eines beschaufelten Diffusors erweitern. Darüber hinaus stellen sie
fest, dass die Inhomogenität in Umfangsrichtung nur geringfügige Auswirkungen
auf die weitere Diffusordurchströmung hat.

Eckardt [12] legt bei Hitzdrahtmessungen am Austritt eines Radialverdichterlaufrads
sein Hauptaugenmerk auf die spannweitige Inhomogenität der Strahl-Totwasser-
Struktur und kann diese anhand der Verteilung der Relativgeschwindigkeit am
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Laufradaustritt aufzeigen. Aufgrund der spannweitigen Variation des relativen Strö-
mungswinkels vermutet er die Existenz einer Sekundärströmung die schon in den
Schaufelkanälen des Laufrads vorhanden ist und deren Topologie äquivalent zu der
des Halswirbels in einem beschaufelten Diffusor ist. Grundlegend ähnliche Beobach-
tungen hinsichtlich der spannweitigen Inhomogenität in der Laufradabströmung von
Radialverdichtern konnten in späteren Arbeiten auch Gyarmathy et al. [22] und Gaetani
et al. [16, 15] machen. Allen ist gemeinsam, dass die gehäusenahe Totwasserströmung
im Absolutsystem einen meist sehr viel flacheren Strömungswinkel aufweist, als die
Strahlströmung über die restliche Spannweite.

Krain [32] vermisst 1981 den Diffusoreintrittsbereich einer Radialverdichterstufe mit
einem Keilschaufeldiffusor mithilfe des Laser-2-Fokus-Verfahrens. Er beobachtet dort
eine periodisch fluktuierende, hochgradig inhomogene Strömung mit instationären
Variationen des Strömungswinkels im Diffusorhals von bis zu 13° und maximale
Variationen des Strömungswinkels in spannweitiger Richtung von bis zu 27°.

Fradin [14] untersucht mittels Totaldruck- und Hitzdrahtmessungen die Durchströ-
mung eines beschaufelten Diffusors einer Radialverdichterstufe. Während er im
Halsquerschnitt des Diffusors eine stark instationäre und inhomogene Strömung
beobachtet, ist die Strömung am Diffusoraustritt beinahe zeitinvariant. Dort bewegt
sich die Kernströmung sehr nahe an der Saugseite und ist in Richtung des Gehäuses
verschoben. In der Nähe der Druckseite hingegen fällt die Machzahl stark ab und Fra-
din erwartet hier Sekundärströmungen bis hin zur Strömungsablösung. Dies führt er
auf die Inhomogenität der Strömung im Halsquerschnitt zurück, die ihren Ursprung
in der Strahl-Totwasser-Struktur der Laufradabströmung hat.

Traupel [52] beschreibt die Entstehung eines Wirbels in einem beschaufelten Diffusor.
Dieser bildet sich aufgrund der spannweitigen Inhomogenität der Diffusorzuströ-
mung, welche aus der Strahl-Totwasser-Struktur der Laufradabströmung resultiert.
Dabei entstehen unabhängig vom mittleren Inzidenzwinkel Querkomponenten der
Strömungsgeschwindigkeit, die am Gehäuse aufgrund der flacheren Strömung von
der Saugseite zur Druckseite gerichtet sind und über die restliche Kanalhöhe von der
Druckseite zur Saugseite. In der Folge kommt es an den Schaufeln selbst zu einer
Ausgleichsbewegung in spannweitiger Richtung, sodass ein geschlossener Wirbel
entsteht. Dieser wird später von Ziegler [62] als Halswirbel bezeichnet.

Stahlecker [49] kann im Rahmen seiner Dissertation, in der er Laser-Doppler-Ane-
mometrie-Messungen an einer Radialverdichterstufe mit beschaufeltem Diffusor
durchführt, nicht nur die zuvor schon oftmals beobachtete spannweitige Versche-
rung der Strömung am Laufradaustritt nachweisen. Anhand von zeitgemittelten
Geschwindigkeitsfeldern im engsten Querschnitt des Diffusors gelingt ihm auch
direkt der Nachweis des von Traupel [52] beschriebenen Wirbels, dem Halswirbel.

Dalbert et al. [8] untersuchen eine Radialverdichterstufe mit einem beschaufelten Dif-
fusor mittels numerischer Simulationen. Sie können zeigen, dass die spannweitige In-
homogenität der Strömung am Diffusoreintritt, die aus der Strahl-Totwasser-Struktur
der Laufradabströmung resultiert, zu Sekundärströmungen führt, wie sie auch schon
Traupel [52] beschrieben hat. Dalbert et al. bestätigen die Ausbildung eines Halswirbels
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bei ausreichend flacher Strömung in Gehäusenähe. Darüber hinaus bemerken sie,
dass in Abhängigkeit des Drosselzustands der Verdichterstufe auch die nabennahe
Strömung sehr flach ausfällt. In der Folge kommt es zur Ausbildung eines weiteren
Halswirbels, dessen Drehsinn dem des zuerst entstehenden Halswirbels entgegenge-
setzt ist. Eine ähnliche Sekundärströmung können auch Bonaiuti et al. [6] in einem
beschaufelten Diffusor geringer Solidität nachweisen.

Dawes [9] veröffentlicht 1995 eine instationäre CFD-Untersuchung der von Krain [32]
untersuchten Radialverdichterstufe. Der Fokus liegt dabei auf der zeitabhängigen
Laufrad-Diffusor-Interaktion, wobei ein Abgleich der numerischen Ergebnisse mit
den experimentellen Daten aus den LDA- und L2F-Messungen von Krain erfolgt.
Im Diffusoreintrittsbereich beobachtet Dawes eine signifikante Zeitabhängigkeit des
Strömungfeldes, die jedoch stromab des Diffusorhalses schnell abklingt. Dennoch
hinterlässt diese Instationarität im Diffusorkanal ein hochgradig inhomogenes Strö-
mungsfeld, welches für den überwiegenden Teil der Verlustproduktion im Diffusor
verantwortlich und damit bestimmend für dessen Betriebsverhalten ist. Die vorhande-
ne Inhomogenität wird maßgeblich durch die spannweitige Variation des absoluten
Anströmwinkels hervorgerufen, die wiederum Resultat der Strahl-Totwasser-Struktur
der Laufradabströmung ist. In dieser Untersuchung führt sie zu einer Ablösung der
Strömung im Bereich zwischen Nabe und Druckseite im Diffusorkanal und folglich
zu einer stark erhöhten Versperrung am Diffusoraustritt. In derselben Veröffentli-
chung führt Dawes eine weitere stationäre Untersuchung durch, bei der das Laufrad
und der Diffusor durch eine Mischungsebene gekoppelt werden. Dabei werden
Inhomogenitäten in Umfangsrichtung durch Mittelwertbildung eliminiert, in spann-
weitiger Richtung bleiben sie jedoch erhalten. Im Hinblick auf das Betriebsverhalten
des Diffusors zeigt diese stationäre Untersuchung eine sehr gute Übereinstimmung
mit den zeitgemittelten Resultaten der instationären Simulation. Dawes kommt daher
zu dem Schluss, dass bereits die stationäre Simulation ausreicht, um den Charak-
ter der Diffusorströmung zu erfassen. Domercq et al. [11] bestätigt in einer späteren
numerischen Untersuchung die Beobachtungen von Dawes. Auch er stellt fest, dass
Instationaritäten in der Diffusorströmung stromab des Halsquerschnitts schnell ab-
klingen und dass die spannweitige Inhomogenität einen maßgeblichen Einfluss auf
die Durchströmung des Diffusors hat.

Auch Anish et al. [4] kann im Jahr 2013 bei einer numerischen Untersuchung der
instationären Laufrad-Diffuser-Interaktion einer Radialverdichterstufe feststellen,
dass deren stationäres Betriebsverhalten maßgeblich auf die spannweitige Variati-
on des Strömungswinkels am Diffusoreintritt zurückzuführen ist. Der instationäre
Charakter der Wechselwirkung tritt beinahe ausschließlich in einer Variation des
Strömungswinkels in Umfangsrichtung in Erscheinung.

Phillips [42] veröffentlicht 1997 eine umfangreiche numerische Untersuchung zur
Auswirkung der Zuströmung eines Radialdiffusors auf dessen Betriebsverhalten. Er
stellt fest, dass die Versperrung im Diffusorhalsquerschnitt und die Inhomogenität
der Diffusorzuströmung, insbesondere die spannweitige Variation des Strömungs-
winkels nur einen schwachen Einfluss auf den Druckaufbau des Diffusors ausüben.
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Letztere verhindert nach seiner Erkenntnis durch Ausmischung innerhalb des Diffu-
sorkanals lokale Ablösungen und hat somit tendenziell positive Auswirkungen auf
den Druckaufbau. Einen wesentlich größeren Einfluss misst er der Ausrichtung der
Strömung am Eintritt in den Kanalbereich des Diffusors bei. Phillips schließt, dass
Maßnahmen zur Anpassung der Diffusorbeschaufelung an die Inhomogenität der
Anströmung, wie z. B. verwundene Schaufeln, unnötig sein könnten.

Unbestritten ist jedoch die mögliche Entstehung von Sekundärströmungen wie dem
Halswirbel und deren Zusammenspiel mit Ablösungen im Diffusorkanal. Die resultie-
rende Versperrung führt zwangsläufig zu Einbußen bei der Druckrückgewinnung.

3.3 Beeinflussung von Sekundärströmungen in
Radialdi�usoren

Im vorangegangenen Abschnitt wurde deutlich, dass die Rotor-Stator-Interaktion
einer Radialverdichterstufe und die resultierenden Sekundärströmungen im Diffusor
einen maßgeblichen Einfluss auf dessen Betriebsverhalten haben. Im Wissen um die
dominierenden Phänomene dieser Interaktion wie der spannweitigen Variation des
Strömungswinkels, wurden etliche Versuche unternommen, die Strömung mittels
konstruktiver Veränderungen positiv zu beeinflussen. Das Ziel dabei war und ist die
Reduktion von Sekundärströmungen und der mit ihnen einhergehenden Verluste.

Jansen & Rautenberg [26] veröffentlichen 1982 eine experimentelle Untersuchung an
einer Radialverdichterstufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor. Die spannweiti-
ge Variation des Strömungswinkels der Impellerabströmung beträgt im analysierten
Fall bis zu 29°. Zur Unterdrückung von Sekundärströmungen wird eine spannweitig
verwundene Diffusorbeschaufelung eingesetzt, wobei auch ein Vergleich mit zwei
Diffusoren mit konventioneller nicht verwundener Beschaufelung erfolgt. Der Me-
tallwinkel der verwundenen Diffusorschaufeln fällt von der Nabe zum Gehäuse
kontinuierlich ab und trägt somit der flacheren Strömung im Totwassergebiet in
Gehäusenähe Rechnung. Aufgrund dieser Formgebung weist die Strömung über
die gesamte Kanalhöhe eine nahezu konstante Inzidenzverteilung auf, was die Ent-
stehung entgegengesetzt gerichteter Querströmungskomponenten nach Traupel [52]
verhindert. Obwohl die Kernströmung am Diffusoraustritt näher an der Saugseite
der Beschaufelung liegt, kann an der Druckseite keine Ablösung festgestellt werden.
Diese Beobachtungen sind Ausdruck einer verringerten Versperrung am Diffuso-
raustritt im Vergleich zu den konventionellen Diffusoren. In der Folge weist die
Stufe mit der verwundenen Diffusorbeschaufelung ein höheres Druckverhältnis
und einen besseren Wirkungsgrad auf. Darüber hinaus führt sie zu einem breiteren
Betriebsbereich.

Stein & Rautenberg [50] knüpfen im Jahr 1985 an die Arbeit von Jansen & Rautenberg
[26] an. Sie führen eine experimentelle Untersuchung an derselben Radialverdichter-
stufe mit einem aerodynamisch profiliertem Diffusor in zwei Konfigurationen durch.
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Beiden Konfigurationen ist die Reduktion der Diffusorkanalhöhe bzw. der Spann-
weite zur Beschleunigung der Strömung vor allem am Diffusoreintritt an Nabe und
Gehäuse gemein. Durch die resultierende Aufsteilung der dortigen Strömung soll die
Ausbildung von Sekundärströmungen, insbesondere des Halswirbels, abgeschwächt
werden. Tatsächlich kann mit dieser Anpassung die spannweitige Variation des ab-
soluten Strömungswinkels von 30° auf 10° reduziert werden. Allerdings führt die
verringerte Diffusorkanalhöhe auch zu einer kleineren Halsfläche des Diffusors und
somit zu einer Verschiebung des Verdichterkennfeldes hin zu geringeren Massen-
strömen. Im Hinblick auf die Druckrückgewinnung ist die Maßnahme im Diffusor-
eintrittsbereich aufgrund des verkleinerten Flächenverhältnisses kontraproduktiv.
Allerdings sinkt auch die Versperrung im Halsquerschnitt, wodurch die Druckrück-
gewinnung im Diffusorkanal steigt. Durch die Dominanz des zuletzt genannten
Effekts folgt insgesamt ein höherer Druckanstieg und mit diesem auch ein höherer
Verdichterwirkungsgrad.

Im Rahmen einer numerischen Untersuchung einer Radialverdichterstufe mit einem
aerodynamisch profilierten Diffusor wählen Tamaki & Nakao [51] einen ähnlichen
Ansatz wie Stein & Rautenberg [50] zur Abschwächung von Sekundärströmungen. Um
eine Verschiebung des Verdichterkennfeldes zu vermeiden, reduzieren sie die Kanal-
höhe allerdings erst kontinuierlich ab dem Halsquerschnitt des Diffusors. Ein derartig
modifizierter Diffusor weist an seinem Austritt eine kleinere Querschnittsfläche und
somit insgesamt eine kleineres geometrisches Flächenverhältnis auf. Dennoch wird
damit eine größere Druckrückgewinnung erzielt als mit dem nicht modifizierten
Diffusor. Diese Erkenntnis wird durch einen Vergleich mit experimentellen Daten
bestätigt.

Abdelwahab [1] führt eine numerische Untersuchung eines low solidity diffuser (LSD,
zu Dt. Diffusor geringer Solidität) in einer Radialverdichterstufe durch. Der Vorteil
dieser Art von Diffusoren ist ein signifikant höherer Druckaufbau als bei schaufello-
sen Diffusoren, ohne jedoch den Betriebsbereich zu stark einzuschränken. Dies gilt
insbesondere dann, wenn die Solidität derart niedrig ist, dass zwischen den Schaufeln
kein Halsquerschnitt und dementsprechend auch kein Kanalbereich vorliegt. Trotz
der inhärenten Vorteile von LSD-Designs führen auch in solchen Diffusoren Sekundär-
strömungen zu wirkungsgradreduzierenden Verlusten und zu einer Einschränkung
des Betriebsbereichs. Abdelwahab verfolgt in dieser Veröffentlichung das Ziel, dies-
bezüglich weitere Verbesserungen zu erzielen, indem er die Diffusorbeschaufelung
mit einem variablen Staffelungswinkel in spannweitiger Richtung versieht. Die Diffu-
sorschaufeln werden in ähnlicher Weise wie bei Jansen & Rautenberg [26] verwunden,
wobei die Verwindungslinie nicht auf der Schaufelvorderkante liegt. Dies führt un-
weigerlich zu einer Neigung (engl. lean) der Schaufeln entgegen der Umfangsrichtung.
Durch die Anpassung des Staffelungswinkels auf das verscherte Anströmprofil wird
eine nahezu homogene Inzidenzverteilung erreicht. Die Schaufelneigung führt inner-
halb der Strömung wiederum zu einer Beeinflussung des Kräftegleichgewichts in der
Kanalhöhenrichtung (vgl. Ausführungen in Abschn. 2.2.2.2). In ihrer Kombination
resultieren beide Effekte in einer signifikanten Abschwächung der Sekundärströ-
mungen, wobei Abdelwahab der Schaufelneigung den größeren Einfluss zuschreibt.

63



3 Stand der Forschung und Einordnung der Arbeit

Der untersuchte Diffusor erreicht bei einem erweiterten Betriebsbereich ein höheres
Druckverhältnis in Verbindung mit einem größeren Stufenwirkungsgrad.

Sowohl der Eintritts- als auch der Austrittradius des von Abdelwahab [1] untersuchten
dreidimensionalen Diffusors sind konstant, wodurch dieser neben dem variablen
Staffelungswinkel auch eine veränderliche Solidität aufweist. In einer weiterführen-
den numerischen Untersuchung vergleicht Abdelwahab [2] den dreidimensionalen
Diffusor mit zwei weiteren Diffusoren unterschiedlicher, jeweils konstanter Solidität.
Während der Vergleichsdiffusor geringer Solidität (LSD) durch einen breiten Betriebs-
bereich bei einem Druckverhältnis moderater Höhe gekennzeichnet ist, erreicht der
Vergleichsdiffusor hoher Solidität (HSD) einen wesentlich größeren Druckaufbau bei
verringerter Kennfeldbreite. Abdelwahab beobachtet bei den Diffusoren konstanter
Solidität wesentlich intensivere Sekundärströmungen, während der dreidimensionale
Diffusor sogar in seinem Eintrittsbereich zu einer homogeneren Durchströmung führt.
Obwohl der statische Druckaufbau des dreidimensionalen Diffusors vergleichbar mit
dem des Diffusors geringer Solidität ist und damit hinter dem des Diffusors hoher
Solidität zurückbleibt, weist der entsprechende Stufenverbund das höchste Druck-
verhältnis auf. Hierfür ist die vorteilhafte Stromaufwirkung des dreidimensionalen
Diffusors bis in den Austrittsbereich des Impellers hinein verantwortlich, wodurch
das Druckverhältnis des Laufrads ansteigt. Der dreidimensionale Diffusor erreicht
in dieser Untersuchung das beste Ergebnis, indem er die große Kennfeldbreite des
Diffusors geringer Solidität mit dem hohen Wirkungsgrad des Diffusors hoher Soli-
dität verbindet. In Abdelwahab & Gerber [3] können diese Schlussfolgerungen erneut
mittels numerischer Untersuchungen und im Vergleich mit experimentellen Daten
bestätigt werden.

Eine weitere Möglichkeit der Beeinflussung der Sekundärströmungen im Diffusor-
kanal stellt die Variation des Radialspaltes zwischen Laufrad und Diffusor dar, wie
Ziegler [62] im Hinblick auf die von ihm untersuchte Radialverdichterstufe feststellt.
So führt ein größerer Radialspalt zu einer Aufsteilung der flachen gehäusenahen
Strömung vor Erreichen der Diffusorvorderkante, was wiederum die spannweitige
Variation des Anströmwinkels verringert. Ziegler stellt fest, dass sich hierdurch die
Stärke des von ihm beobachteten Halswirbels signifikant abschwächen lässt.

3.4 Projekthistorie Triebwerksradialverdichter am IST

Das Projekt Triebwerksradialverdichter folgt am Institut für Strahlantriebe und Tur-
bomaschinen der RWTH Aachen einer langen Tradition. Es wurde im Jahr 2000 in
Kooperation mit General Electric (GE) Aviation im Rahmen des University Strategic
Alliance (USA) Programms ins Leben gerufen. Im Rahmen dieser Zusammenarbeit
wurde nicht nur ein Prüfstand für einen Triebwerksradialverdichter am IST aufgebaut.
In den nachfolgenden Jahren wurden auch zahlreiche experimentelle und numerische
Untersuchungen durchgeführt, deren Resultate in einer Reihe von wissenschaftli-
chen Artikeln und Dissertationen veröffentlicht wurden. In diesem Abschnitt werden
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diese Veröffentlichungen kurz zusammengefasst und in den gesamten Projektkontext
eingeordnet.

Innerhalb der ersten fünf Jahre wurde der Prüfstand durch Büscher (nicht veröf-
fentlicht) und Zachau aufgebaut. In seiner Dissertation sowie zwei weiteren Veröf-
fentlichungen ([60, 61]) beschreibt Zachau [59] detailliert den Prüfstandsaufbau und
stellt erste experimentelle Daten vor. Er untersucht die Stufendurchströmung der
ursprünglichen Röhrendiffusorstufe (NOMINAL) in einer Reihe von Betriebspunkten
entlang der Verdichterkennlinie bei konstanter Auslegungsdrehzahl. Dabei variiert
er die naben- und gehäuseseitige Zapfluftentnahme zwischen dem Laufrad und dem
Diffusor, den Schaufelspitzenspalt am Laufradaustritt und die axiale Ausrichtung von
Laufrad und Diffusor. Neben Druck- und Temperaturmessungen zur thermodynami-
schen Bilanzierung der Zustandsänderung über die Stufe und diversen statischen
Druckmessungen zur Untersuchung des Druckaufbaus führt Zachau auch Messun-
gen mit instationären Druckaufnehmern und PIV-Messungen (engl. particle image
velocimetry) durch. Auf verschiedenen Wegen kann in der Arbeit gezeigt werden,
dass die Strömung in allen untersuchten Betriebspunkten schon innerhalb der ersten
Hälfte des Diffusorkanals an der Druckseite ablöst. Auch die Variation der oben
genannten Parameter hat keinen nennenswerten Einfluss auf dieses Phänomen. Das
letzte Drittel des Kanalbereichs führt in der Folge zu keinem weiteren signifikanten
Druckaufbau. Zachau schließt daraus, dass der gleiche Röhrendiffusor mit kürzerer
radialer Ausdehnung den gleichen Druckaufbau realisieren könnte. Weiterhin findet
Zachau in den Daten der PIV-Messungen Hinweise auf die Existenz des gegensinnig
rotierenden Wirbelpaares, welches für den Röhrendiffusor typisch ist. Es ist ihm
jedoch nicht möglich, abzuleiten, ob das Wirbelpaar hinsichtlich der Durchströmung
des Diffusors und insbesondere der druckseitigen Ablösung einen stabilisierenden
oder destabilisierenden Effekt hat.

Grates [18] stellt in seiner Dissertation erste detaillierte Ergebnisse numerischer Si-
mulationen im Rahmen des Projekts vor. Er führt instationäre CFD-Rechnungen
der Radialverdichterstufe durch und beleuchtet dabei vor allem die zeitabhängige
Interaktion zwischen Laufrad und Diffusor. Durch die potentialtheoretische Strom-
aufwirkung des Diffusors auf die Strömung im Austrittsbereich des Laufrads ergeben
sich große zeitabhängige Variationen in der Energieumsetzung. Im Diffusor führen
instationäre Änderungen des Strömungswinkels von bis zu 10° zur periodischen
Ablösung der Strömung auf der Druckseite nahe der Vorderkante. Im Zeitmittel er-
gibt sich durch diesen periodischen Vorgang eine verringerte Versperrung gegenüber
einer stationären Ablösung an der Vorderkante. Grates untersucht auch die Wirkung
des zuvor von Zachau [59] erwähnten Wirbelpaares, welches im Diffusoreintritts-
bereich entsteht. In [20, 19] bemerkt er, dass nur der nabenseitige Wirbel auf das
Vorhandensein einer auslaufenden Vorderkante zurückzuführen ist, während der
gehäuseseitige Wirbel aufgrund der axialen Verscherung der Strömung auch ohne
die auslaufende Vorderkante entstehen würde. Insofern stellt Grates fest, dass der
gehäuseseitige Wirbel dem von Ziegler [62] so benannten Halswirbel entspricht, der
tendenziell in jedem beschaufelten Radialdiffusor ohne Inzidenzanpassung entsteht.
Im Halsbereich tragen beide Wirbel zu einer Stabilisierung der Strömung auf der
Druckseite bei, indem sie entlang der Nabe und des Gehäuse höherenergetisches
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Fluid in Richtung der Druckseite transportieren und die dortige Grenzschicht reener-
getisieren. Dieser Mechanismus trägt also zur Verhinderung einer Ablösung auf der
Druckseite nahe der Vorderkante bei.

Der Zusammenhang zwischen dem gegensinnig rotierenden Wirbelpaar im Röh-
rendiffusor und der druckseitigen Ablösung im hinteren Kanalbereich wird von
Wilkosz et al. [55] näher beleuchtet. Darin werden neben dem Einfluss einer Reihe von
Turbulenzmodellen auch die Auswirkungen der Drallerhaltung, der Grenzschicht-
entwicklung an Druck- und Saugseite und eben des Wirbelpaares auf das stationäre
Ablöseverhalten des Röhrendiffusors untersucht. Die Analyse zeigt, dass das Wirbel-
paar der Auslöser für die druckseitige Ablösung ist, indem es Fluid der bereits stark
belasteten Grenzschichtströmung von der Druckseite in die Kanalmitte transportiert.
Das von der Nabe und dem Gehäuse in Richtung der Druckseite zurückgeführte
Fluid kann die Grenzschicht nicht mehr stabilisieren. Alle anderen untersuchten
Mechanismen spielen eine untergeordnete Rolle.

In seiner Dissertation greift Kunte [34] die Haupterkenntnis von Zachau [59] auf und
untersucht die Auswirkung einer Einkürzung des Röhrendiffusors. Für die resultie-
rende Stufenkonfiguration (TRUNCATED) findet er einen Wirkungsgradgewinn von
0,3 %-Punkten und eine Erweiterung des Betriebsbereichs von 10 %. Beide Effekte
sind auf eine Verkleinerung des druckseitigen Ablösegebietes im Diffusorkanal zu-
rückzuführen, wie er anhand von PIV-Messungen zeigen kann. Als Konsequenz der
Einkürzung entsteht zwischen dem Röhrendiffusor und dem Deswirler jedoch ein
großer Bereich, der als schaufelloser Diffusor fungiert. Am Eintritt in den Deswirler
resultiert durch die fehlende vorherige Umlenkung eine Fehlanströmung, wodurch
dessen Durchströmung mit großen Verlusten behaftet ist.

Schwarz et al. [46] unterstützen die Anpassung des Röhrendiffusors mit einer numeri-
schen Untersuchung, in der sie bei konstantem Diffusoraustrittsradius das Verhältnis
der radialen Ausdehnung des Röhrendiffusors und des folgenden schaufellosen
Diffusors variieren. Einerseits kann festgestellt werden, dass der Druckaufbau des
Röhrendiffusors durch Einkürzung sinkt, während der Diffusorwirkungsgrad steigt.
Die Ursache dafür ist die erwähnte Verkleinerung des druckseitigen Ablösegebie-
tes. Andererseits geht die Einkürzung des Röhrendiffusors mit einer Zunahme der
Machzahl an seinem Austritt einher. In Kombination mit der vergrößerten Lauflänge
der Strömung im folgenden schaufellosen Diffusor führt eine zunehmende Wandrei-
bung zu ansteigenden Verlusten. Beide Effekte haben also eine gegenläufige Tendenz
und insofern existiert ein optimales Verhältnis der radialen Ausdehnung beider
Diffusorteile, welches durch minimale Verluste bzw. einen maximalen Wirkungs-
grad begleitet wird. Schwarz et al. können zeigen, dass in der TRU-Konfiguration
der gewählte Einkürzungsradius in etwa beim besagten Optimum liegt. Es wird
ebenso darauf hingewiesen, dass sich mit der veränderten Diffusorabströmung durch
die Anpassung der Deswirler-Beschaufelung potenziell eine weitere Steigerung des
Wirkungsgrads realisieren lässt.

Aus einer Neuauslegung der Nachleitbeschaufelung als zweireihigem Deswirler
geht die auch in der vorliegenden Arbeit näher betrachtete TANDEM-Konfiguration
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(TND) hervor. Auch diese wird von Kunte [34] in seiner Dissertation und zwei kor-
respondierenden Veröffentlichungen ([33, 35]) experimentell untersucht. Er ermittelt
die optimale Ausrichtung der beiden Deswirler-Reihen zueinander und weist für
diese eine weitere Steigerung des Stufenwirkungsgrads von 1 %-Punkt nach (vgl.
Abschn. 2.2.2.2).

Ein weiteres Design in Gestalt einer dreidimensional ausgelegten einreihigen Des-
wirler-Beschaufelung zur Anpassung an die Abströmung des eingekürzten Diffu-
sors untersuchen Wilkosz et al. in [57] und [56]. Sie vergleichen die neue SINGLE-
Konfiguration (SNG, single row, zu Dt. einreihig) mit der bereits zuvor untersuchten
TND-Konfiguration mit zweireihigem Deswirler auf Basis numerischer und experi-
menteller Daten. Während beide neuausgelegten Deswirler zu einer signifikanten
Erhöhung des statischen Druckaufbaus im Vergleich zur ursprünglichen Beschaufe-
lung von 5 % führen, ist das einreihige SNG-Design dem zweireihigen TND-Design
leicht überlegen. Der zweireihige TND-Deswirler kann demnach den Vorteil der
Grenzschichterneuerung in der zweiten Schaufelreihe, wie ihn ein derartiges Design
bei einer zweidimensionalen Schaufelkaskade mit sich bringen würde, aufgrund des
komplexen dreidimensionalen Charakters der Strömung in der Umlenkung nicht
ausspielen. So kommt es bei ihm durch stärker ausgeprägte Ablösegebiete zu etwas
höheren Verlusten als beim einreihigen SNG-Deswirler.

Schmidt [45] untersucht in seiner Dissertation und einer weiteren Veröffentlichung
(Schmidt et al. [44]) ein kompaktes Deswirler-Design in Verbindung mit dem einge-
kürzten Röhrendiffusor, das dem von Moussa et al. [38] patentierten Design ähnelt.
Die resultierende COMPACT-Konfiguration (COM) zeichnet sich durch einen zweirei-
higen Deswirler aus, dessen erste Reihe in den Austrittsbereich des Röhrendiffusors
eintaucht. Die resultierende geringere radiale Ausdehnung verleiht dem Diffusions-
system seine namensgebende Kompaktheit und führt zu einem potenziell verrin-
gerbaren Strukturgewicht der Radialverdichterstufe bzw. des gesamten Triebwerks.
Schmidt vergleicht die COM-Konfiguration anhand experimenteller Messdaten mit
allen zuvor untersuchten Konfigurationen mit eingekürztem Diffusor und stellt fest,
dass das kompakte Diffusionssystem zu einem ähnlich hohen statischen Druckaufbau
führt wie das TND-Diffusionssystem. Allerdings verkleinert sich der Betriebsbereich
der COM-Konfiguration bei Auslegungsdrehzahl gegenüber den Vergleichskonfigu-
rationen durch eine Verschiebung der Pumpgrenze zu höheren Massenströmen. Das
frühere Erreichen der Pumpgrenze beim Androsseln wird auf die Stromaufwirkung
der in den Diffusorkanal eingetauchten Deswirler-Schaufeln zurückgeführt.

Ergänzende numerische Untersuchungen zur COM-Konfiguration stellt Schwarz [47]
in seiner Dissertation vor. Er demonstriert ihre Überlegenheit im Hinblick auf den
statischen Druckaufbau und den Stufenwirkungsgrad gegenüber der ursprünglich
untersuchten NOM-Konfiguration und bestätigt dadurch indirekt die Erkenntnis
von Schmidt [45]. Weiterhin stellt Schwarz im Rahmen seiner Dissertation detaillierte
Untersuchungen der instationären Mechanismen im Austrittsbereich des Laufrads
und im Eintrittsbereich des Diffusors vor.

Die in dieser Arbeit untersuchte VANED-Konfiguration mit ihrem aerodynamisch pro-
filierten Diffusor stellt in der Projekthistorie ein Novum dar. An das Design werden
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Erwartungen hinsichtlich eines breiteren Betriebsbereichs ohne Leistungseinbußen
geknüpft. Kaluza [29] veröffentlicht in seiner Dissertation erste numerische Resultate
zur VND-Konfiguration. Er präsentiert Ergebnisse instationärer CFD-Simulationen
dieser Konfiguration und vergleicht diese mit Ergebnissen der TND-Konfiguration.
Sein Hauptaugenmerk legt er dabei auf die Verlustproduktion und deren Aufteilung
auf einzelne Mechanismen. Im Zuge dessen leitet er eine eindimensionale Metho-
dik zur Quantifizierung der Verluste basierend auf den ihnen zugrunde liegenden
Mechanismen ab. Er kommt zu dem Schluss, dass im Röhrendiffusor die Ausmi-
schungsverluste dominieren, die ihren Ursprung in der Umströmung von dessen
breiten Hinterkanten haben. Im aerodynamisch profilierten Diffusor, der eine ge-
ringere Verzögerung und dementsprechend größere Strömungsgeschwindigkeiten
aufweist, dominieren hingegen Verluste durch Wandreibung. In einer ergänzenden
Untersuchung ([27, 28]) stellen Kaluza et al. weiterhin einen detaillierten Einblick in
die Verlustmechanismen vor, die mit einer wirklichkeitsgetreuen Modellierung der
nabenseitigen Kavität zwischen Laufrad und Diffusor einhergehen.

Jagdfeld [25] untersucht in seiner Dissertation die Sekundärströmungen im Diffusor-
kanal der VND-Konfiguration. Dabei vermisst er die Strömung im Kanalbereich bis
hin zum Diffusoraustritt mittels der Laser-Doppler-Anemometrie (LDA) und ver-
gleicht zeitgemittelte Daten mit numerischen Ergebnissen von Kaluza. Ihm gelingt der
Nachweis von stationären Längswirbeln, u. a. des Halswirbels und er kann zeigen,
dass diese zu einer hohen Inhomogenität der Strömung am Diffusoraustritt führen
und damit die weitere Druckrückgewinnung im Deswirler beeinträchtigen. Die von
Jagdfeld gewonnenen Erkenntnisse stützen die im weiteren Verlauf der vorliegenden
Arbeit getroffenen Aussagen im Hinblick auf die Diffusorströmung maßgeblich.

Zur besseren Übersicht zeigt Abbildung 3.1 einen Vergleich der Diffusionssysteme
der einzelnen Konfigurationen der Triewerksradialverdichterstufe des IST in einer
z-r-Ansicht. Die maximalen radialen Ausmaße der Diffusionssysteme sind durch
gestrichelte horizontale Linien angedeutet.

Abbildung 3.1: Vergleich der Diffusionssysteme der einzelnen Konfigurationen der
Triewerksradialverdichterstufe des IST in einer z-r-Ansicht
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3.5 Einordnung der Arbeit

Die vorangegangenen Ausführungen machen vor allem deutlich, dass die Durchströ-
mung der Diffusoren von Radialverdichterstufen von Sekundärströmungen geprägt
ist, die einen maßgeblichen Einfluss auf das Betriebsverhalten der Stufe haben. Dieser
Tatsache ist bei der Auslegung von Radialdiffusoren durch entsprechende Gestal-
tungsmaßnahmen Rechnung zu tragen. Dies gilt insbesondere bei der Neuauslegung
des Diffusionssystems einer bestehenden Radialverdichterstufe.

Die VANED-Konfiguration der GE-Radialverdichterstufe enthält einen neu ausgeleg-
ten aerodynamisch profilierten Diffusor mit anschließendem einreihigen Deswirler.
Aufgrund des beabsichtigten Einsatzes der Stufe in einem Wellenleistungstriebwerk
für eine Transporthelikopteranwendung sind an das neue Design Erwartungen hin-
sichtlich des Betriebsverhaltens geknüpft. So soll ein wesentlich breiterer Betriebsbe-
reich bei gleichbleibend hohen Druckverhältnissen und Wirkungsgraden im Vergleich
zu bisherigen Konfigurationen mit Röhrendiffusor erzielt werden.

Um nachvollziehen zu können, inwiefern das neue Design diese Erwartungen erfüllt,
wurde eine umfassende experimentelle Untersuchung durchgeführt. Für die vorlie-
gende Arbeit und die ihr zugrunde liegende experimentelle Untersuchung werden
daher die folgenden Ziele abgeleitet

1. Implementierung des VANED-Diffusors bzw. des entsprechenden Diffusionssys-
tems in die bestehende Prüfstandsinfrastruktur zur Durchführung der vorgesehe-
nen experimentellen Untersuchung,

2. Charakterisierung des VANED-Designs im Hinblick auf sein Betriebsverhalten
und das der gesamten Verdichterstufe durch die Realisierung eines geeigneten
messtechnischen Konzepts,

3. Erklärung der maßgeblichen aerodynamischen Mechanismen, die das charakteris-
tische Betriebsverhalten der VANED-Konfiguration bedingen,

4. Vergleich der VANED-Konfiguration mit der TANDEM-Konfiguration mit Röh-
rendiffusor auf Basis von Betriebscharakteristiken der Stufe und des Diffusions-
systems um zu offenbaren, ob die Auslegungsziele des VANED-Designs erreicht
werden konnten.

69





4 Prüfling und experimentelle
Methodik

In diesem Kapitel wird zunächst der Aufbau des Prüfstands beschrieben, an dem alle
Messungen im Rahmen dieser Arbeit durchgeführt wurden. Dabei wird zunächst
ein Überblick über alle Prüfstandskomponenten gegeben. Im Anschluss erfolgt eine
detaillierte Beschreibung des Aufbaus der Radialverdichterstufe mit aerodynamisch
profiliertem Diffusor, deren Untersuchung den Schwerpunkt dieser Arbeit bildet.
Auch die Vergleichsstufe mit Röhrendiffusor und zweireihigem Deswirler wird kurz
vorgestellt. Als Ausgangspunkt für den Vergleich der Durchströmung beider Diffu-
sionssysteme in Kapitel 6 schließt sich ein Vergleich ihrer beiden Geometrien an. Die
anschließende Vorstellung der experimentellen Methodik umfasst eine Beschreibung
der Messstellen und -ebenen, der eingesetzten Messtechnik und der Methodik der
Auswertung samt einer Messunsicherheitsanalyse. Das Kapitel schließt mit einer
Schilderung der Versuchsdurchführung und einer Charakterisierung der im Detail
untersuchten Betriebspunkte.

4.1 Prüfstand

Abbildung 4.1 zeigt eine Ansicht des Triebwerksradialverdichterprüfstands des IST
auf seinem Fundament. An ihm wurden alle Messungen, deren Resultate in den
Kapiteln 5 und 6 vorgestellt werden, durchgeführt. Der Prüfstand besteht im Wesent-
lichen aus einem Antriebsstrang, der die Radialverdichterstufe antreibt und einem
geschlossenen Rohrkreislauf, in den die Stufe strömungsseitig integriert ist.

Der Antriebsstrang dient der Bereitstellung und Übertragung der Antriebswellenleis-
tung PWelle (grüner Pfeil in Abb. 4.1). Sein erstes Glied ist die Antriebsmaschine 1 ,
ein drehzahlgeregelter Asynchron-Drehstrommotor mit einer Nennantriebsleistung
von 1,6 MW und einer maximalen Drehzahl von 1 500 U

min . Da die Antriebsmaschi-
ne über zwei Wellenenden verfügt, an die jedoch nicht gleichzeitig Wellenleistung
abgegeben werden kann, folgt im Antriebsstrang eine manuell zu betätigende Bo-
genzahnkupplung 2 . Zur Erhöhung der abtriebsseitigen Drehzahl schließt sich ein
Planetengetriebe 3 mit einem Übersetzungsverhältnis von 1 : 16 2/3 an. Im schnell-
laufenden Teil des Antriebsstrangs folgt eine Drehmomentmessnabe (Torquemeter) 4 ,
ein in den Antriebsstrang integriertes Messsystem zur Bestimmung der Drehzahl, des
Drehmoments und der Wellenleistung. Der Antriebsstrang schließt mit einer aktiven
Magnetlagereinheit ab, die in das Abströmplenum 10 der Radialverdichterstufe 9
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Abbildung 4.1: Ansicht des gesamten Radialverdichterprüfstands auf seinem Funda-
ment

integriert und dementsprechend nicht in Abbildung 4.1 dargestellt ist. Das Laufrad
der Radialverdichterstufe ist mittels einer Hirth-Verzahnung mit dem Antriebsstrang
verbunden.

Im geschlossenen Rohrleitungskreislauf des Prüfstands durchströmt die Luft zu-
nächst den Niedertemperaturteil 5 . Nach einem langen waagerecht verlaufenden
Rohrstück, in dem Sekundärströmungsbewegungen abklingen können, die durch
die zwei vorangehenden 90°-Umlenkungen hervorgerufen werden, folgt eine in die
Rohrleitung integrierte Massenstromblende 6 . Diese dient der Bestimmung des
Stufeneintrittsmassenstroms, dessen Maximalwert in etwa 2,5 kg/s beträgt.

Im sich anschließenden Beruhigungsbehälter 7 durchströmt die Luft zunächst einen
Partikelfilter. Aufgrund seines großen Volumens reduziert sich im Beruhigungsbehäl-
ter die Strömungsgeschwindigkeit und damit auch die Intensität von Sekundärströ-
mungen und Turbulenzen. Durch einen abgerundeten Rohreinlauf (engl. bell mouth),
der innerhalb des Beruhigungsbehälters angeordnet ist, strömt die Luft in die aus
einem geraden Rohr bestehende Einlaufstrecke 8 , wobei sie an deren Anfang noch
einen Wabengleichrichter passiert, um das Strömungsprofil zu homogenisieren und
eine gleichmäßige Anströmung der Radialverdichterstufe zu gewährleisten. Nun
durchströmt die Luft die Radialverdichterstufe 9 , wobei sich aufgrund der zuge-
führten Leistung ihre Temperatur erhöht. Die Luft sammelt sich anschließend im
Abströmplenum 10 und gelangt über eine Rohrleitung zu einer in Mindestschrit-
ten von 0,05° verstellbaren Drosselklappe 11 , mit deren Hilfe die Verdichterstufe
angedrosselt werden kann. Kommt es nach zu starker Androsselung zum Verdich-
terpumpen, kann die Drosselklappe durch einen pneumatisch aktuierten Schnell-
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öffnungszylinder innerhalb von Sekundenbruchteilen geöffnet werden, was eine
schlagartige Entdrosselung der Verdichterstufe zur Folge hat. Im weiteren Verlauf
passiert die Luft den Hochtemperaturteil des Rohrleitungskreislaufs 12 und gelangt
schließlich in den Luft-Wasser-Kühler 13 , der die im Radialverdichter zugeführte
Leistung als Abwärmestrom Q̇ab (orangefarbener Pfeil in Abb. 4.1) an einen Kühlwas-
serkreislauf abgibt. Dadurch verringert sich die Temperatur der Luft wieder auf das
ursprüngliche Niveau. Eine Anpassung des Temperaturniveaus der Luft ist durch
die Einstellung des Kühlwassermassenstroms möglich. Vom Kühler aus gelangt die
Luft wieder in den Niedertemperaturteil des Rohrkreislaufs.

In Abbildung 4.2 sind Schnittansichten der Radialverdichterstufe im Abströmplenum
(Abb. 4.2 (a)) und im Detail (Abb. 4.2 (b)) dargestellt. Wie bereits erwähnt, ist die
aktive Magnetlagereinheit 1 in das Abströmplenum 2 integriert. In ihr wird die
Antriebswelle mitsamt dem Laufrad 3 durch Elektromagneten sowohl radial als
auch axial gelagert. Die Lagereinheit gestattet eine Veränderung der axialen Rotorpo-
sition im laufenden Betrieb und kommt ohne Schmierstoffe aus, wodurch sie relativ
wartungsarm ist. Sowohl das Laufradgehäuse als auch das damit verbundene Diffu-
sionssystem der Verdichterstufe 4 sind ebenfalls in das Abströmplenum integriert.

(a) Schnittansicht des Abströmplenums
mit der untersuchten Radialverdichter-
stufe

(b) Detailschnittansicht der Radialverdichterstufe

Abbildung 4.2: Schnittansichten von Prüfstand und Radialverdichterstufe

Bei der Durchströmung der Radialverdichterstufe passiert die Luft zunächst den
Strömungskanal, der durch den rotierenden Spinner 3-1 und das entsprechende
Gehäuse gebildet wird. Dieser Strömungskanal ist so geformt, dass er die realen
Einsatzbedingungen der Radialverdichterstufe als letzte Stufe eines mehrstufigen
Axial-Radialverdichters in bestmöglicher Weise widerspiegelt. Mithilfe des nun fol-
genden Vorleitrads 5 , welches über 60 Schaufeln verfügt, kann der absolute Zu-
strömwinkel des Laufrads im Bereich α0 = 70°± 10° eingestellt werden und den
Zuströmbedingungen der realen Triebwerksverdichterstufe angepasst werden. Bei
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der anschließenden Durchströmung des Radialverdichterlaufrads 3-2 wird die Wel-
lenleistung des Antriebsstrangs an die strömende Luft abgegeben, wodurch deren
Drall stark erhöht wird. Im schaufellosen Raum zwischen dem Laufradaustritt und
dem Diffusoreintritt kann sowohl naben- als auch gehäuseseitig Zapfluft entnommen
werden. Im Falle des realen Triebwerks wird die hier entnommene Luft zur Kühlung
der ersten Turbinenstufe verwendet. Im Prüfstand wird die entnommene Luft dem
Rohrkreislauf im Niederdruck-Hochtemperaturteil zugeführt. Die Zapfluftmassen-
ströme, die durch das auftretende Druckgefälle induziert werden und zusätzlich
durch Stellventile reguliert werden können, lassen sich durch entsprechende Massen-
stromblenden bestimmen. Im auf das Laufrad folgenden radial verlaufenden Diffusor
6 wird durch die Zunahme der durchströmten Fläche in erster Linie statischer Druck

aufgebaut, wie in Abschnitt 2.2.2.1 dargelegt wurde. Anschließend durchströmt die
Luft den Deswirler 7 , der sie, in der z-r-Ebene betrachtet, von der radialen über die
axiale Richtung hinaus umlenkt und gleichzeitig den verbleibenden Drall entnimmt
und gelangt schließlich in das Abströmplenum.

Zur Einstellung des Druckniveaus im Rohrkreislauf verfügt der Prüfstand über ein
Druckregelungssystem mit zwei Stellgliedern. Einerseits kann von einem Schrau-
benkompressor bereitgestellte Luft im Niederdruckteil des Rohrkreislaufs nahe des
Kühlers eingeblasen werden. Andererseits kann kurz hinter dem Abströmplenum
Luft in die Umgebung abgeblasen werden. So lässt sich der Stufeneintrittstotaldruck
in einem Bereich von 0,4 bar bis 3,0 bar einstellen1.

Tabelle 4.1 fasst abschließend die wichtigsten Betriebsparameter des Triebwerksradi-
alverdichterprüfstands zusammen.

Tabelle 4.1: Betriebsparameter des Triebwerksradialverdichterprüfstands

Parameter Wert/Wertebereich

Maximale Laufraddrehzahl Nmax 20 000 U
min

Maximale Antriebsleistung (mechanisch) Pzu,max 1 600 kW
Maximale Kühlleistung (Luft-Wasser-Kühler) Pab,max 1 000 kW
Kalibrierter Volumenstrombereich Verdichtereintritt V̇1,kal. 1 500 – 7 000 m3

h
Totaldruck Verdichtereintritt pt1 0,4 – 3,0 bar
Totaltemperatur Verdichtereintritt Tt1 288 – 298 K
Maximaler Verdichtereintrittsmassenstrom ṁ1,max 2,5 kg

s

4.1.1 Laufrad

Abbildung 4.3 zeigt das Laufrad 1 der untersuchten Radialverdichterstufe mit Spin-
ner 2 . Die formschlüssige Verbindung des Laufrads mit der Antriebswelle erfolgt

1 An dieser Stelle sei erwähnt, dass der Eintrittszustand der Radialverdichterstufe indirekt mithilfe
von Korrelationen durch die Messungen von Druck p0 und Temperatur T0 im Beruhigungsbehälter
bestimmt wird (vgl. Abschn. 4.2.1).
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(a) Seitenansicht (b) Frontalansicht

Abbildung 4.3: Laufrad der untersuchten Radialverdichterstufe mit Spinner

über eine Hirth-Verzahnung 3 . Der mittlere Eintrittsradius des Laufrads r1 beträgt
103,8 mm, der Austrittsradius r2 beträgt 201,4 mm. Es verfügt über jeweils 23 Haupt-
und Teilungsschaufeln. Die Vorderkanten der Teilungsschaufeln liegen stromab derer
der Hauptschaufeln, um die Querschnittsversperrung im Laufradeintrittsbereich zu
reduzieren. Das Laufrad wurde integral aus einem Inconel 718-Rohling gefräst. Bei
diesem Material handelt es sich um eine hoch warmfeste Nickelbasislegierung. In
Abbildung 4.3 (b) ist die Rückwärtskrümmung der Schaufeln im Austrittsbereich
zu erkennen. Ihr Metallwinkel β2 beträgt dort 114,3°. Aufgrund der hohen reduzier-
ten Nenndrehzahl Nred,Nenn von 19 250 U

min und der schlanken Schaufeln weist das
Laufrad kein Deckband auf. Der resultierende Schaufelspitzenspalt am Austritt des
Laufrads beträgt im Nominalbetrieb 3 – 7 % der Schaufelhöhe2.

Tabelle 4.2 fasst die wichtigsten Parameter des Laufrads zusammen.

Tabelle 4.2: Parameter des Laufrads

Parameter Wert

Anzahl der Hauptschaufeln zH,LA 23
Anzahl der Teilungsschaufeln zT,LA 23
Mittlerer Eintrittsdurchmesser r1 103,8 mm
Austrittsdurchmesser r2 201,4 mm
Hinterkantenmetallwinkel β2 114,3 °
Reduzierte Nenndrehzahl Nred,Nenn 19 250 U

min
Reduzierte Nennumfangsgeschwindigkeit am Austritt u2,red,Nenn 406 m

s

2 Der Schaufelspitzenspalt des Laufrads ändert sich während des Betriebs aufgrund der auf das
Laufrad wirkenden Fliehkraft, seiner thermischen Ausdehnung und des Druckgradienten zwischen
der Strömungsseite und der Laufradrückwand.
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4.1.2 Di�usionssysteme

In diesem Abschnitt werden die beiden in dieser Arbeit untersuchten Diffusionssyste-
me vorgestellt. Die beiden folgenden Unterabschnitte sind jeweils dem Aufbau eines
der Diffusionssysteme gewidmet, während in einem darauf folgenden Unterabschnitt
ihre jeweilige Geometrie verglichen wird.

Der Fokus dieser Arbeit liegt auf dem Diffusionssystem mit aerodynamisch pro-
filiertem Diffusor. Im Folgenden wird dieses gemäß der englischen Bezeichnung
vaned (z. Dt. beschaufelt) als VND-Diffusionssystem, die gesamte Stufe als VND-Stufe
bezeichnet. Das zum Vergleich untersuchte Diffusionssystem mit Röhrendiffusor
wird entsprechend des darin zum Einsatz kommenden Tandem-Deswirlers (vgl. Ab-
schn. 2.2.2.2 und Abb. 2.17 (b)) als TND-Diffusionssystem, die gesamte Stufe als
TND-Stufe bezeichnet (vgl. auch Abb. 3.1).

4.1.2.1 Di�usionssystem mit aerodynamisch profiliertem Di�usor

Das Diffusionssystem mit dem aerodynamisch profilierten Diffusor ist aus einer
Reihe von ineinander montierten Ringen aufgebaut (s. Abb. 4.4 (a)). Die wichtigste
Rolle kommt dabei dem Statorring 1 zu. Er trägt die Beschaufelungen des Diffusors
2 und des Deswirlers 3 .

(a) Schnittansicht des Diffusionssystems mit
beschaufeltem Diffusor

(b) Vorderansicht des Statorrings des beschaufel-
ten Diffusors mit Diffusor- und Deswirlerseg-
menten

Abbildung 4.4: Diffusionssystem mit beschaufeltem Diffusor

In Abbildung 4.4 (b) ist zu erkennen, dass die Beschaufelungen von Diffusor und
Deswirler samt ihrer Nabenkontur jeweils segmentiert sind. Der Diffusor mit seinen
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15 Schaufeln besteht aus fünf Segmenten mit jeweils drei Schaufeln 1 . Die fräs-
technische Bearbeitung des Diffusors erfolgte in einer Aufspannung. Dennoch war
seine Segmentierung notwendig, um statische Druckbohrungen auf den Schaufeln
zu realisieren, da diese normal zur Schaufeloberfläche eingebracht werden mussten.
Der Deswirler verfügt über 75 Schaufeln und besteht aus 15 Segmenten mit jeweils
vier Schaufeln 2 und drei weiteren Segmenten mit jeweils fünf Schaufeln 3 . Auf-
grund der verschlungenen Schaufelgeometrie des Deswirlers war es nicht möglich,
ihn in einer Aufspannung zu fertigen, was eine Segmentierung per se notwendig
machte. Darüber hinaus war die Segmentierung des Deswirlers wie schon beim Dif-
fusor für die Einbringung statischer Druckbohrungen auf den Schaufeloberflächen
notwendig. Die Aufteilung des Deswirlers in Segmente mit unterschiedlichen Schau-
felzahlen liegt in seiner Periodizität begründet. Auf eine von 15 Diffusorpassagen
folgen in Strömungsrichtung in immer gleicher Umfangsanordnung fünf von 75
Deswirlerpassagen (75/15 = 5). Um zu gewährleisten, dass statische Druckbohrungen
an den Schaufeloberflächen in jeder dieser fünf Deswirlerpassagen je Diffusorpassage
eingebracht werden können, darf die Schaufelzahl eines Deswirlersegments nicht
eben fünf betragen und wurde daher auf vier festgelegt. So wechselt eine Reihe von
Druckbohrungen an der äußeren Schaufel eines Deswirlersegments bei wiederholter
Anordnung in Umfangsrichtung ihre Position relativ zu einer Diffusorpassage um
eine Schaufel entgegen der Umfangsrichtung je Wiederholung des Segments. Damit
ist sichergestellt, dass jede Deswirlerpassage relativ zu einer der Diffusorpassagen,
von denen angenommen wird, dass ihre Durchströmung jeweils identisch erfolgt, in
gleicher Weise instrumentiert ist.

Das Diffusionssystem ist weiterhin aus einem vorderen und einem hinteren Gehäu-
sering aufgebaut (s. Abb. 4.4 (a) 4 und 5 ). Die Teilung der Gehäusekontur liegt
aufgrund der Montierbarkeit der Stufe genau beim maximalen Gehäuseradius. Die
Kontur der beiden Gehäuseringe wurde in einer gemeinsamen Aufspannung gedreht,
um einen glatten Übergang am Scheitelpunkt zu gewährleisten. Da an den Schaufel-
spitzen des Deswirlers durch eine Konturpassung zum Gehäuse ein undefinierter
Spalt entstanden wäre, wurde bei der Fertigung durch Abdrehen der Deswirlerseg-
mente in einer gemeinsamen Aufspannung ein definierter Schaufelspitzenspalt von
0,4 mm eingestellt. Sowohl der Statorring als auch beide Gehäuseringe sind in einem
großen Aufnahmering 6 montiert. Dieser weist hinter dem Stufenaustritt zwölf
über den Umfang verteilte Ausschnitte (in Abb. 4.4 (a) nicht im Schnitt) auf, durch
die die abströmende Luft in das Abströmplenum gelangt. Der große Aufnahmering
ist fest mit dem Abströmplenum 9 des Prüfstands verbunden. Der Statorring ist
weiterhin über Abstandsscheiben B fest mit der aktiven Magnetlagereinheit 8 ver-
bunden, durch welche das Laufrad in axialer und radialer Richtung fest gelagert
ist. Durch den Einsatz von Abstandsscheiben mit unterschiedlicher Dicke lassen
sich verschiedene axiale Ausrichtungen zwischen Laufrad und Diffusor realisieren.
Auch der Spalt zwischen den Laufradschaufeln und dem Laufradgehäuse 10 lässt
sich über Abstandsscheiben A einstellen. Ein weiterer Bestandteil der Diffusionssys-
tembaugruppe ist ein Traversiermechanismus 7 , mit dessen Hilfe eine detaillierte
Vermessung der Stufenaustrittsströmung durch Sondenrechen ermöglicht wird. In
Abschnitt 4.2.3.2 wird dieser Mechanismus genauer betrachtet. Der Axialschub des
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Laufrads wird über die Antriebswelle in die aktive Magnetlagereinheit eingeleitet.
Von dort wird die Kraft3 F durch den Statorring und den großen Aufnahmering ins
Abströmplenum geleitet.

Zur Bewertung von Fertigungsabweichungen strömungsführender Konturen wurden
die integral gefrästen Diffusorschaufeln samt ihrer Nabenkontur, die Schaufeln und
Nabenkontur der Deswirlersegmente sowie die integral gedrehte Gehäusekontur
optisch vermessen. Die Flächenrückführung erfolgte mittels eines 3D-Scanners vom
Typ ATOS Tripple Scan der Firma GOM mbH (Gesellschaft für optische Messtechnik).
Dieser arbeitet nach dem Prinzip der Streifenmusterprojektion und der simultanen
Reflexionserfassung zweier im Stereoverbund angeordneter Kameras. Es konnte
nachgewiesen werden, dass Formabweichungen der gefertigten Konturen von den
Sollkonturen Werte von 0,06 mm in weiten Bereichen nicht überschreiten. Lediglich
im Bereich der Ausrundungsradien an den Schaufelfüßen von Diffusor und Deswirler
sowie an der Kontur des vorderen Gehäuserings im Bereich der Umlenkung traten
größere Abweichungen auf. Sie betrugen maximal 0,11 mm, respektive 0,18 mm. Der
Schaufelspitzenspalt der Deswirlerschaufeln im vorderen Bereich beträgt im kalten
Zustand somit bis zu 0,58 mm.

Eine im Vorfeld des Stufenaufbaus durchgeführte Untersuchung der thermischen
Ausdehnung des Diffusionssystems im nominalen Betriebszustand mittels der Finite-
Elemente-Methode offenbarte, dass sich zwischen den Diffusorschaufelspitzen (s.
Abb. 4.4 (a) 2 ) und dem vorderen Gehäusering (s. Abb. 4.4 (a) 4 ) ein Spalt öff-
nen würde, der im Diffusoreintrittsbereich bis zu 0,1 mm betragen und sich bis
zum Diffusoraustrittsbereich auf 0,03 mm reduzieren würde. Da davon auszuge-
hen war, dass dieser Schaufelspitzenspalt angesichts der dort herrschenden hohen
Machzahl vor allem im Diffusoreintrittsbereich gravierende Auswirkungen auf das
Strömungsfeld und somit auf das integrale Verhalten der Verdichterstufe haben wür-
de, wurde entschieden, zwischen den Statorring (s. Abb. 4.4 (a) 1 ) und den großen
Aufnahmering (s. Abb. 4.4 (a) 6 ) eine Unterlegfolie mit einer Stärke von 0,1 mm zu
montieren. Die somit in die Baugruppe eingebrachte Vorspannung zwischen den
Diffusorschaufeln und dem vorderen Gehäusering im kalten Zustand könnte sich so
im nominalen Betriebszustand abbauen und den dazwischen liegenden Spalt signifi-
kant reduzieren. Eine erneute FE-Analyse mit applizierter Unterlegfolie ergab, dass
der Schaufelspitzenspalt am Diffusoreintritt im nominalen Betriebszustand so auf
0,045 mm reduziert werden würde. Ab 90 % der Sehnenlänge der Diffusorschaufeln
bis zum Hinterkantenradius würde der Spalt schließlich gänzlich verschwinden.

4.1.2.2 Di�usionssystem mit Röhrendi�usor

Auch das Diffusionssystem mit Röhrendiffusor und Tandem-Deswirler ist aus einer
Reihe von Ringen aufgebaut (s. Abb. 4.5 (a)). Zentraler Bestandteil des Diffusions-
systems ist der Diffusorring 1 . Er beinhaltet den integral gefertigten Diffusor, in

3 Der Kraftfluss wird in Abbildung 4.4 (a) durch eine fette cyanfarbene Linie mit einer Pfeilspitze
angedeutet.
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den mithilfe des Funkenerosionsverfahrens (engl. electrical discharge machining, kurz:
EDM), die 30 Diffusorkanäle bzw. Röhren eingebracht wurden (vgl. Abb. 4.5 (b) 1 ).

(a) Schnittansicht des Diffusionssystems mit
Röhrendiffusor

(b) Vorderansicht des Diffusionssystems
mit Röhrendiffusor, der Diffusor ist
auf halber Kanalhöhe geschnitten

Abbildung 4.5: Diffusionssystem mit Röhrendiffusor

Der Diffusorring trägt die Beschaufelung des zweireihigen Tandem-Deswirlers. So-
wohl die erste 2 als auch die zweite Deswirler-Reihe 3 sind aus Segmenten aufge-
baut, die jeweils auf entsprechenden Trägerringen montiert sind. Die erste Deswirler-
Reihe weist 30 Schaufeln auf und besteht aus 15 Segmenten mit jeweils zwei Schaufeln
(s. Abb. 4.5 (b) 2 ), während die zweite Deswirler-Reihe 60 Schaufeln aufweist und
aus 15 Segmenten mit jeweils vier Schaufeln (s. Abb. 4.5 (b) 3 ) aufgebaut ist. Die Trä-
gerringe beider Deswirler-Reihen sind über ein geteiltes Vier-Punkt-Dünnringlager
4 verbunden, welches eine relative Verdrehung der beiden Schaufelreihen zuein-

ander (engl. clocking) gestattet4. Wie schon bei der VND-Stufe ist das Deswirler-
gehäuse der TND-Stufe aus einem vorderen und einem hinteren Gehäusering (s.
Abb. 4.5 (a) 5 und 6 ) aufgebaut, wobei die Kontur wieder auf dem höchsten Radius
geteilt ist. Der Schaufelspitzenspalt des TND-Deswirlers wurde wie auch schon beim
VND-Deswirler durch Abdrehen in einer gemeinsamen Aufspannung auf 0,4 mm
eingestellt. Die Aufnahme das Axialschubs der Stufe erfolgt über die bereits vor-
gestellte aktive Magnetlagereinheit 7 , die über Abstandsscheiben B direkt mit
dem Diffusorring verbunden ist. Der Kraftfluss5 F verläuft im TND-Diffusor direkt
4 Das clocking des Deswirlers bzw. das Finden einer optimalen Ausrichtung der beiden Deswirler-

Reihen zueinander waren Bestandteil der Untersuchung von Kunte [34]. Die zum Vergleich mit der
VND-Stufe herangezogenen Daten der TND-Stufe wurden mit dem von ihm gefundenen optimalen
Deswirler-clocking ermittelt.

5 Der Kraftfluss wird in Abbildung 4.5 (a) wieder durch eine fette cyanfarbene Linie mit einer Pfeilspit-
ze angedeutet.
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durch die zwischen den Kanälen liegenden „Schaufeln“. Die Baugruppe des TND-
Diffusionssystems beinhaltet weiterhin einen Trägerring 8 mit dessen Hilfe sie im
Abströmplenum des Prüfstands 9 montiert ist. Wie schon bei der VND-Stufe lässt
sich die axiale Ausrichtung zwischen dem Laufrad und dem Diffusor durch eine
Veränderung der Dicke dieser Abstandsscheiben anpassen. Der Spalt zwischen den
Schaufelspitzen des Laufrads und dessen Gehäuse 10 lässt sich auch wieder über
entsprechende Abstandsscheiben A einstellen.

Geometrie der Di�usorkanäle

Wie bereits erwähnt wurde, werden die Diffusorkanäle in der TND-Stufe mittels
Funkenerodieren hergestellt. Die Geometrie der Kanäle lässt sich in anschaulicher
Weise anhand des entsprechenden Werkzeugkörpers darstellen. Hierzu zeigen die
Abbildungen 4.6 (a) und (b) ihren Aufbau.

(a) Basis-Rotationskörper (b) Negativkörper des Röhren-Diffusorkanals

(c) Entstehung der Vorderkanten und der ridges im Röhrendiffusor

Abbildung 4.6: Aufbau des Röhrendiffusors

Die Basis bildet ein Rotationskörper (s. Abb. 4.6 (a)), der im vorderen Bereich kegel-
förmig 1 , im mittleren Bereich zylinderförmig 2 und im hinteren Bereich trompe-
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tenförmig 3 ist. Dieser Rotationskörper wird nun im vorderen und mittleren Bereich
saug- und druckseitig und im hinteren Bereich naben- und gehäuseseitig beschnitten.
Weiterhin entstehen durch die entsprechenden Radien des Diffusors am Eintritt und
am Austritt sowie durch die Durchdringung weiterer im Rotationsmuster angeord-
neter Werkzeugkörper virtuelle Schnittflächen am Werkzeugkörper. Letztendlich
resultiert der Negativkörper des Röhren-Diffusorkanals (s. Abb. 4.6 (b)). Dieser ist
durch eine Reihe geometrischer Eigenschaften gekennzeichnet, die im Folgenden
kurz genannt werden sollen.

Im vorderen Bereich entstehen an der Trennfläche zweier benachbarter Kanäle auf-
grund ihrer gegenseitigen Durchdringung die an Nabe und Gehäuse elliptisch auslau-
fenden Grate 1 (ridges), die Teil der Vorderkante sind. Zwischen ihnen hat die Vorder-
kante einen geraden Verlauf 2 . Im mittleren Bereich des Diffusorkanals entsteht ein
Bereich konstanter Querschnittsfläche 3 , dessen Eintritt der Diffusorhals ist. Durch
die endliche Länge dieses Bereichs ist sichergestellt, dass der engste Querschnitt des
Diffusorkanals durch die im realen Anwendungsfall auftretende Erosion der scharfen
Vorderkanten seine Fläche nicht ändert. So liegt die Sperrgrenze näherungsweise
immer beim selben reduzierten Massenstrom, wodurch ein reproduzierbares Betriebs-
verhalten gewährleistet ist. Im hinteren Bereich bleibt als Relikt des Rotationskörpers
ein kreisrunder Querschnitt 4 .

Abbildung 4.6 (c) zeigt in einem Einblick in den Diffusorring noch einmal die Ent-
stehung der charakteristischen Vorderkanten des untersuchten Röhren-Diffusors 1
und 2 sowie die Lage des Diffusorhalses 3 .

4.1.2.3 Geometrie der Di�usionssysteme

In diesem Unterabschnitt werden die Geometrien der beiden untersuchten Diffu-
sionssysteme näher betrachtet. Hierzu zeigen die Abbildungen 4.7 und 4.8 jeweils
eine Ansicht in der z-r-Ebene und der x-y-Ebene (s. Abb. 4.7 (a) und 4.8 (a)) sowie
in der m′-θ-Ebene (s. Abb. 4.7 (b) und 4.8 (b)). Die letztgenannte Darstellung der in
die m′-θ-Koordinatenbasis transformierten Ansicht bietet den Vorteil, dass sich die
Umlenkung in Umfangsrichtung für das gesamte Diffusionssystem in einer Ansicht
darstellen lässt, da diese bezüglich des Strömungswinkels α erhaltend ist. D. h. es
gilt

tan α =
cm

cu
=

dm/dt

du/dt
=

dm
du

=
dm
rdθ

=
dm′

dθ
, (4.1)

wobei dm′ = dm/r verwendet wurde. In den z-r- und x-y-Ansichten der Diffusions-
systeme (Abb. 4.7 (a) und 4.8 (a)) sind jeweils für charakteristische Radien Linien
konstanten Radius eingezeichnet und mit entsprechender Bemaßung versehen.

Diese Radien bilden neben weiteren charakteristischen Querschnitten wie beispiels-
weise dem Diffusorhals sowie Querschnitten, in denen Detailmessungen durchge-
führt wurden, einen Satz von Ebenen, anhand derer die Diffusionssysteme für ihre
detailliertere Untersuchung in einzelne Bereiche aufgeteilt werden.
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(a) z-r-Ansicht mit charakteristischen Radien und x-y-Ansicht

(b) m′-θ-Ansicht im Mittelschnitt

Abbildung 4.7: Geometrie und Ebenen des VND-Diffusionssystems

Im Einzelnen sind dies folgende Ebenen6

1 Laufradeintritt,
1|9 Messebene des statischen Drucks am Gehäuse nahe des Laufradaustritts,
2 Laufradaustritt,
2|1 Diffusoreintritt,
2|2 Vorderkantenradius des Diffusors,
2|3 Pitot-Ebene, Totaldruckmessebene vor dem Diffusorhals,
2|4 Diffusorhals, Eintritt in den Kanalbereich des Diffusors,

6 Wann immer eine Differenzierung zwischen den Ebenen der beiden untersuchten Diffusionssysteme
notwendig ist, sind ihre Bezeichnungen mit entsprechenden Subskripten (VND für die VND-Stufe
und TND für die TND-Stufe) versehen.
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(a) z-r-Ansicht mit charakteristischen Radien und x-y-Ansicht, der Diffusor ist auf halber Kanalhöhe
geschnitten

(b) m′-θ-Ansicht im Mittelschnitt

Abbildung 4.8: Geometrie und Ebenen des TND-Diffusionssystems

2|5 Austritt aus dem Kanalbereich des Diffusors,
2|6 Hinterkantenradius des Diffusors,
2|7 VND: Übergangsebene zwischen Diffusor und Deswirler,

TND: Vorderkantenradius der ersten Deswirler-Reihe,
2|8 VND: Vorderkantenradius des Deswirlers,

TND: Hinterkantenradius der ersten Deswirler-Reihe,
2|9 nur TND: Vorderkantenradius der zweiten Deswirler-Reihe,
3 Hinterkantenradius des Deswirlers bzw. der letzten Deswirler-Reihe,
3|1 Stufenaustritt und
3|2 Abströmplenum (nicht eingezeichnet).
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Zwischen den einzelnen Ebenen werden die folgenden Stufenkomponenten betrach-
tet
LA Laufrad zwischen der Stufeneintrittsebene 1 und der Diffusoreintrittsebene

2|1 ,
DE Diffusoreintrittsbereich zwischen der Diffusoreintrittsebene 2|1 und dem

Diffusorhals 2|4 im Hinblick auf statische Druckmessungen bzw. der Pitot-
Ebene 2|3 im Hinblick auf Totaldruckmessungen,

DK Diffusorkanal einschließlich des halbbeschaufelten Diffusoraustrittsbereichs
zwischen dem Diffusorhals 2|4 im Hinblick auf statische Druckmessungen
bzw. der Pitot-Ebene 2|3 im Hinblick auf Totaldruckmessungen und der
Diffusoraustrittsebene 2|7 VND bzw. der Deswirler-Eintrittsebene 2|7 TND,

DW Deswirler zwischen der Diffusoraustrittsebene 2|7 VND bzw. der Deswirler-
Eintrittsebene 2|7 TND und dem Abströmplenum 3|2 im Hinblick auf sta-
tische Druckmessungen bzw. dem Stufenaustritt 3|1 im Hinblick auf Total-
druckmessungen,

DS Diffusionssystem als Kombination der Komponenten DE , DK und DW .

In den m′-θ-Ansichten der Diffusionssysteme (Abb. 4.7 (b) und 4.8 (b)) sind zur
Veranschaulichung des idealen Verlaufs der Strömung die Verläufe der normierten
Stromlinienkoordinate s′7 eingezeichnet. Ihr Verlauf entspricht in beschaufelten Berei-
chen jeweils der Skelettlinie der entsprechenden Schaufeln bzw. der Kanalmittellinie.
In schaufellosen Bereichen wird der Verlauf durch die Kopplung des Strömungs-
winkels und der Kanalhöhe gemäß Gleichung (2.51) bestimmt. Dabei werden die
Kompressibilität und Reibungseinflüsse vernachlässigt. In ähnlicher Weise wird der
Verlauf der Strömung vor dem Vorderkantenradius des Diffusors bestimmt, wobei
von einer inzidenzfreien Anströmung ausgegangen wird. Wie in Abschnitt 2.2.2.1
dargelegt wurde, gilt dies strenggenommen nur für einen bestimmten Betriebszu-
stand der Verdichterstufe. Zur Kennzeichnung der einzelnen Deswirler-Schaufeln
je Teilung des Diffusors sind diese in den Abbildungen 4.7 und 4.8 jeweils numme-
riert. Im Fall des TND-Deswirlers gilt dies nur für die zweite Deswirler-Reihe. Die
Nummerierung der zwischen den Schaufeln entstehenden Strömungskanäle erfolgt
fortlaufend in Umfangsrichtung. Der erste Deswirler-Kanal liegt also zwischen den
ersten beiden Deswirler-Schaufeln, der zweite Deswirler-Kanal zwischen der zweiten
und der dritten Deswirler-Schaufel und so weiter.

Zunächst einmal sei auf die Eintrittsbereiche der beiden Diffusoren in den jeweiligen
z-r-Ansichten hingewiesen (s. Abb. 4.7 (a) und 4.8 (a)). Es fällt auf, dass die Kanalhöhe
beim VND-Diffusor wesentlich kleiner ist. Am Eintritt weist sie eine Einschnürung
auf, die, wie in Abschnitt 2.2.2.1 bereits erwähnt wurde, die Ausmischung der Strahl-
Totwasser-Struktur der Laufradabströmung begünstigt.

Im Vergleich der beiden Diffusionssysteme ist festzustellen, dass der VND-Diffusor
nur eine geringe Umlenkung der Strömung in Umfangsrichtung realisiert. Seine

7 Für die Stromlinienkoordinate s gilt s =
´

ds, wobei ds =
√
(dm)2 + (du)2. Die normierte Stromlini-

enkoordinate ist s′ =
´

ds′ =
´

ds/r.
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Schaufeln sind in der m′-θ-Ansicht nahezu geradlinig (vgl. Abb. 4.7 (b)). In der x-y-
Ansicht sind die Schaufeln in Umfangsrichtung gekrümmt, sodass ihre Saugseite
konkav und ihre Druckseite konvex gewölbt sind. Bei einer Verdichterschaufel eines
Axialverdichters wäre jeweils das Gegenteil der Fall. Der TND-Diffusor hingegen
weist eine wesentlich größere Umlenkung in Umfangsrichtung auf und ist bedeutend
kürzer8 (vgl. Abb. 4.8 (b)). Dadurch entsteht zwischen dem TND-Diffusor und der
darauffolgenden Deswirler-Reihe ein großer schaufelloser Bereich. Aufgrund der
Tatsache, dass der VND-Diffusor nur die Hälfte der Schaufeln bzw. Kanäle im Ver-
gleich zum TND-Diffusor aufweist, ist sein Teilungsverhältnis größer, seine Solidität
entsprechend geringer. Im Hinblick auf die größere Umlenkung des TND-Diffusors
ist seine größere Solidität und die damit einhergehende bessere Strömungsführung
von Vorteil. Mit der größeren Teilung des VND-Diffusors geht eine größere Diffu-
sorhalsfläche und mit ihr ein entsprechend größerer engster Querschnitt jenseits der
Sperrgrenze einher. Dies resultiert in einem größeren Sperrgrenzmassenstrom der
VND-Stufe (vgl. Abschn. 2.3.2). Dieser Effekt wird durch eine steilere Staffelung des
VND-Diffusors, also einen größeren Metallwinkel der Vorderkanten seiner Schaufeln
weiter verstärkt (vgl. Abschn. 2.3.3).

Die unterschiedlich große Umlenkung der beiden Diffusoren führt zu einem ent-
sprechenden Unterschied in der Umlenkung ihrer Deswirler. So weist der VND-
Deswirler eine sehr große Umlenkung auf. Die erste Reihe des TND-Deswirlers
hingegen lenkt nur sehr wenig um, die zweite Reihe etwas mehr. Den unterschied-
lichen Umlenkungswinkeln der Deswirler wird wie auch schon im Diffusor durch
eine Anpassung der Schaufelzahlen und der mit ihnen einhergehenden Solidität
begegnet. Der VND-Deswirler hat so eine sehr hohe Solidität, die im Zusammenspiel
mit seiner großen Umlenkung zu schmalen und eng umschlungenen Kanälen führt
(vgl. Abschn. 2.2.2.2). Die erste Reihe des TND-Deswirlers weist eine ihrer geringen
Umlenkung entsprechende kleine Solidität auf. Ihre Schaufelzahl entspricht der des
Diffusors. Der größeren Umlenkung der zweiten Schaufelreihe des TND-Deswirlers
wird mit einer Verdoppelung der Schaufelzahl und einer entsprechend höheren
Solidität begegnet.

Um einen quantitativen Vergleich der beiden untersuchten Diffusionssysteme zu
ermöglichen, sind in Abbildung 4.9 die Verläufe des idealen Strömungswinkels9

αideal,VND bzw. αideal,TND (s. Abb. 4.9 (a)) und der daraus resultierenden Fläche A (s.
Abb. 4.9 (b)) über der Stromlinienkoordinate des Diffusionssystems s∗ dargestellt,
welche auf die Gesamtlänge des VND-Diffusionssystems s3|1,VND bezogen ist10.
Die Flächenverläufe sind sowohl auf den Halsquerschnitt des jeweiligen Diffusors
(jeweils über der äußeren Ordinate aufgetragen) als auch auf einen gemeinsamen

8 Der Röhrendiffusor in seiner in dieser Arbeit untersuchten Form trägt die englische Bezeichnung
truncated (z. Dt. verkürzt; abgekürzt TRU). In seiner ursprünglichen, nominalen Form (Bezeichnung
NOM) hatte der Röhrendiffusor eine radiale Ausdehnung von r2|6,NOM = 280,5 mm (vgl. Abschn. 3.4
und Abb. 3.1)

9 Der Verlauf des idealen Strömungswinkels αideal ergibt sich direkt aus dem Verlauf der Stromlinien-
koordinate des betrachteten Diffusionssystems s′. Es gilt ds′ = dm′/sin αideal = dθ/cos αideal.

10 Die Normierung der Stromlinienkoordinate s sowie aller weiteren Größen im Verlauf dieser Arbeit
wird durch einen Asterisken gekennzeichnet.
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Referenzquerschnitt, der die mittlere Fläche am Diffusoreintritt im Auslegungspunkt
der jeweiligen Stufe widerspiegelt (resultierende Verläufe A∗VND und A∗TND über der
inneren Ordinate aufgetragen), normiert.

Beim Vergleich der Winkelverläufe in Abbildung 4.9 (a) fällt die geringe Umlenkung
des VND-Diffusors zwischen den Ebenen 2|1 VND und 2|6 VND ins Auge, lediglich
im hinteren halbbeschaufelten Bereich zwischen den Ebenen 2|5 VND und 2|6 VND
steigt sie etwas stärker an. Der TND-Diffusor hingegen weist eine kontinuierliche, bei-
nahe linear ansteigende Umlenkung auf. Den Großteil der Umlenkung bewerkstelligt
jedoch in beiden Fällen der Deswirler.

Am Deswirlereintritt in Ebene 2|8 VND bzw. 2|7 TND liegt für beide untersuchten
Diffusionssysteme ein Sprung des idealen Strömungswinkels um etwa −10° vor, der
bei idealer Strömungsführung eine saugseitige bzw. negative Inzidenz mit sich bringt.
Allerdings ist in der Realität von einer gewissen Minderumlenkung der Strömung
durch den Diffusor auszugehen, sodass die Strömung in etwa inzidenzfrei oder
sogar mit positiver Inzidenz auf den Deswirler treffen dürfte. Insofern kommt im
Winkelverlauf des Diffusors eine gewisse Winkelübertreibung zum Ausdruck. Auch
am Deswirler-Austritt beider Diffusionssysteme liegt eine Winkelübertreibung vor
(αM,3,VND, αM,3,TND > 90°), wobei diese im Falle des TND-Deswirlers ausgeprägter
ist.

Beim Vergleich der Flächenverläufe in Abbildung 4.9 (b) fällt das wesentlich größere
Flächenverhältnis des TND-Diffusors gegenüber dem VND-Diffusor ins Auge; es
ist über 50 % größer. Bei idealer Diffusion wäre gemäß Gleichung (A.35) daher mit
einer entsprechend höheren Druckrückgewinnung des TND-Diffusors zu rechnen. In
gleicher Weise gilt dies für das Flächenverhältnis des gesamten Diffusionssystems,
wobei dieses im Vergleich zu VND für TND nur noch etwa 15 % größer ist. Allerdings
ist in den Deswirlern aufgrund der anspruchsvollen Strömungsführung und der
daraus resultierenden komplexen Strömung mit signifikanten Totaldruckverlusten
zu rechnen. Das Flächenverhältnis des Diffusors ist daher maßgeblicher für die
Druckrückgewinnung des gesamtem Diffusionssystems, welche demnach bei TND
bedeutend höher ausfallen sollte. Zum Abschluss des geometrischen Vergleichs
der beiden untersuchten Diffusionssysteme stellt Tabelle B.1 in Anhang B.1 deren
wichtigste Gestaltungsparameter gegenüber.

Im Hinblick auf den in Abschnitt 2.2.2.1 vorgestellten Halswirbel ist damit zu rech-
nen, dass dieser sowohl im VND-Diffusor als auch im TND-Diffusor zum Tragen
kommt. Der VND-Diffusor hat prismatisch extrudierte Schaufeln mit einem über
die Spannweite konstanten Metallwinkel der Vorderkante. Auch die Vorderkante
des TND-Diffusors ist nicht speziell an die spannweitig variierende Inzidenz an-
gepasst. Aufgrund seines kleineren Seitenverhältnisses im Diffusorhals ist davon
auszugehen, dass der Halswirbel im VND-Diffusor wesentlich stärker ausfällt, als
im TND-Diffusor. Dies liegt zum einen an der größeren Teilung des VND-Diffusors
aufgrund seiner geringeren Schaufelzahl und zum anderen an seiner geringeren
Kanalhöhe (vgl. z-r-Ansichten in Abb. 4.7 (a) und 4.8 (a)).
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(a) Winkelverläufe

(b) Flächenverläufe

Abbildung 4.9: Vergleich der Winkel- und Flächenverläufe der beiden untersuchten
Diffusionssysteme
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4.2 Messstellen und Messtechnik

In diesem Abschnitt werden die im Radialverdichterprüfstand gemessenen Größen
und die entsprechenden Messstellen präsentiert. Zunächst werden die Messgrößen
des Gesamtprüfstands vorgestellt, die hauptsächlich der thermodynamischen Bilan-
zierung des Verdichtungsprozesses dienen. Anschließend werden die Messstellen
der Verdichterstufe und der beiden untersuchten Diffusionssysteme vorgestellt, die
einer detaillierten Analyse der Stufendurchströmung dienen.

Die Messung von Drücken erfolgt in den meisten Fällen mittels einer Reihe von
Differenzdruckscannern des Typs NetScanner 9816 der Firma TE Connectivity mit
Druckmessbereichen von 5 psi bis 45 psi bzw. 0,34 bar bis 3,1 bar. Der Referenzdruck
der Differenzdruckaufnehmer ist entweder der Umgebungsdruck, der mithilfe ei-
nes Absolutdruckgebers vom Typ NetScanner 9032 (ebenfalls von TE Connectivity)
gemessen wird oder der Druck im Austrittsplenum, der wiederum von einem der
Differenzdruckaufnehmer gemessen wird.

4.2.1 Messgrößen zur Stufenbilanzierung

Wie in Abschnitt 2.1.5 und Anhang A.1 erläutert wurde, wird der Betriebszustand
der Verdichterstufe durch die Einstellung von reduzierter Drehzahl und reduzier-
tem Massenstrom am Stufeneintritt im Sinne der Machschen Ähnlichkeit eindeutig
festgelegt. Daher werden im Betrieb sowohl die Drehzahl als auch der Massenstrom
messtechnisch erfasst.

Die Drehzahl wird durch die in Abschnitt 4.1 erwähnte, in den Antriebsstrang in-
tegrierte, Drehmomentmessnabe der Firma Torquemeter Ltd., deren Ausleseeinheit
Spannungssignale für die Drehzahl, für das Drehmoment und für die durch die
Nabe übertragene Wellenleistung ausgibt, erfasst. Diese Signale werden wiederum
mithilfe eines Messdatenerfassungssystems vom Typ 34970A in Verbindung mit ei-
nem Multiplexer-Modul des Typs 34901A der Firma Keysight Technologies (ehemals:
Agilent Technologies) digitalisiert und durch ein in der graphischen Programmier-
umgebung LabVIEW entwickeltes Computer-Programm zur Datenaufnahme und
-weiterverarbeitung in die entsprechenden physikalischen Größen umgerechnet. Die
Verwendung der so ermittelten Antriebsleistung wäre für die Bestimmung eines Stu-
fenwirkungsgrads denkbar. Allerdings beinhaltet sie die Verlustleistung der aktiven
Magnetlagereinheit. Der Versuch der Quantifizierung und Charakterisierung dieser
Verluste durch Zachau [59] offenbarte eine starke Abhängigkeit der Verlustleistung
von einzelnen Betriebsparametern wie Drehzahl, Rotorposition und Druck an der
Laufradrückwand. Da durch eine Korrektur der Verlustleistung in Abhängigkeit
dieser Größen weitere Fehlerquellen in die Wirkungsgradbestimmung Einzug halten
würden, wird die Eingangsleistung mithilfe einer Totaltemperaturdifferenz zwischen
Stufeneintritt und -austritt bestimmt.

Die Erfassung der Massenströme erfolgt durch ein integriertes System zur Regelung
von Leitungsströmungen vom Typ LaminarMasterFlow der Firma TetraTec Instruments
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GmbH, welches in seiner Gesamtheit von der Firma EP Instruments GmbH ausgelegt
und ausgeliefert wurde. Neben der Messung des Stufenmassenstroms dient dieses
System auch der Erfassung und wahlweise auch der Regelung der Zapfluftmassen-
ströme sowie der Regelung des Drucks im Beruhigungsbehälter und liefert damit eine
Eintrittsrandbedingung für die Verdichterstufe. Die Bestimmung des Massenstroms
erfolgt mithilfe einer nach DIN EN ISO 5167-2 gefertigten und durch die Physikalisch-
Technische Bundesanstalt (PTB) in Braunschweig kalibrierten Massenstromblende in
Verbindung mit Messungen von

1. Wirkdruck mittels eines Differenzdruckgebers vom Typ 3051S1CD2 der Firma
WIKA,

2. Absolutdruck mittels eines Absolutdruckgebers vom Typ DMP 331 der Firma BD
Sensors,

3. Temperatur mittels eines PT100-Widerstandsthermometers vom Typ WV54.2-X
der Firma TMG GmbH und

4. Relativer Feuchte mittels eines integrierten Messaufnehmers vom Typ EE31 der
Firma E+E Elektronik GmbH zur Korrektur der Dichte.

Die Reduzierung von Drehzahl und Massenstrom erfolgt mittels der Totalgrößen in
der Laufradeintrittsebene pt1 und Tt1, wobei deren direkte Messung nicht ohne Wei-
teres möglich ist. Da eine Messung von Totalgrößen in der Eintrittsebene mit entspre-
chenden Sonden die Stufendurchströmung massiv beeinträchtigen würde, werden
sie mithilfe von Korrelationen bestimmt. Diese fassen sie als Funktion des reduzierten
Eintrittsmassenstroms ṁred und des statischen Drucks p0 bzw. der statischen Tem-
peratur T0 im Beruhigungsbehälter auf11,12. Grundlage für diese Korrelationen sind
gemittelte Werte des Totaldrucks und der Totaltemperatur in der Laufradeintrittsebe-
ne, die durch eine Traversierung entsprechender Sonden von Zachau [59] ermittelt
wurden. Somit gilt für die Totalgrößen in der Laufradeintrittsebene

pt1 = f (ṁred, p0) , (4.2)
Tt1 = f (ṁred, T0) . (4.3)

Die reduzierten Größen ergeben sich mithilfe dieser Größen zu

Nred =
N√

Tt1
TISA

, (4.4)

ṁred =
ṁ
√

Tt1
TISA

pt1
pISA

. (4.5)

11 In Anlehnung an die Definition charakteristischer Ebenen innerhalb der Verdichterstufe in Ab-
schnitt 4.1.2.3 wird die Ebene des Beruhigungsbehälters mit 0 gekennzeichnet.

12 Aufgrund des großen Volumens des Beruhigungsbehälters herrschen in ihm sehr geringe Strömungs-
geschwindigkeiten bzw. Machzahlen. Daher entsprechen dort die statischen Größen in hinreichend
genauer Näherung den Totalgrößen.

89



4 Prüfling und experimentelle Methodik

Die Messung der Temperatur im Beruhigungsbehälter erfolgt durch fünf an unter-
schiedlichen Positionen montierten PT100-Widerstandsthermometern in Verbindung
mit dem bereits oben erwähnten Messdatenerfassungssystem 34790A/34901A (Key-
sight Technologies), deren Messwerte arithmetisch gemittelt werden.

4.2.2 Gemeinsame Messgrößen aller Konfigurationen

Eine kleine Zahl von Messungen in der untersuchten Radialverdichterstufe wurde in
identischer Weise für alle untersuchten Konfigurationen durchgeführt. Die entspre-
chenden Ergebnisse liegen also auch für die beiden Konfigurationen mit den beiden
in dieser Arbeit untersuchten Diffusionssystemen vor. An diesen Messstellen ist ein
direkter Vergleich der beiden Konfigurationen möglich.

Eine Reihe statischer Druckbohrungen mit einem Bohrungsdurchmesser von 0,4 mm
ist entlang der Meridionalrichtung am Gehäuse des Laufrads verteilt. Mit ihrer Hilfe
lässt sich der Aufbau des statischen Drucks über das Laufrad messen und beurteilen.
Abbildung 4.10 (a) zeigt neun Positionen dieser Druckbohrungen in einer z-r-Ansicht
des Laufrads.

(a) Statische Druckbohrungen am Gehäuse
des Laufrads

(b) Statische Druckmessung im Austrittsplenum

Abbildung 4.10: Gemeinsame Messgrößen aller Konfigurationen

Die neun Messpositionen am Laufradgehäuse erstrecken sich von der Laufradeintritt-
sebene 1 bis zur Ebene 1|9 . An drei dieser Messpositionen in Meridionalrichtung
gibt es drei annähernd gleichmäßig über den gesamten Umfang verteilte Druckboh-
rungen. Allerdings sind diese jeweils über eine Ringleitung verbunden, sodass der
am jeweiligen gemeinsamen Anschluss anliegende Druck dem mittleren Druck der
jeweiligen drei Druckbohrungen entspricht. In der Ebene 1|9 liegen sechs über ein
Umfangssegment von 165° verteilte Druckbohrungen vor (∆θ = 4× 30° & 1× 45°).
Mithilfe dieser Druckbohrungen ist eine Bewertung des Einflusses des stromab lie-
genden Diffusors auf die Laufradabströmung möglich. Allerdings sind die relativen
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Umfangspositionen dieser Druckbohrungen zum Diffusor von der Anzahl der Dif-
fusorschaufeln bzw. -passagen und der relativen Umfangsanordnung von Diffusor
und Laufradgehäuse abhängig. Daher wird die Anordnung dieser Druckbohrungen
im Zusammenhang mit der Betrachtung der Messstellen der beiden untersuchten
Diffusionssysteme in den folgenden beiden Abschnitten betrachtet.

An einer weiteren Messstelle im Austrittsplenum, die alle Stufenkonfigurationen ge-
meinsam haben, wird der statische Druck hinter dem Stufenaustritt p3|2 gemessen13

(s. Abb. 4.10 (b)).

4.2.3 Di�usionssystem mit aerodynamisch profiliertem Di�usor

Messungen am Diffusionssystem mit aerodynamisch profiliertem Diffusor erfolgen
durch eine Reihe von Zugängen, die im vorderen Gehäusering angeordnet sind (s.
Abbildung 4.11 (a)). Mittels Sondenzugängen im Diffusoreintrittsbereich 1 werden
dort Totaldruckmessungen ermöglicht. Eine Reihe größerer Zugänge im Kanalbereich
des Diffusors 2 erlaubt die Verwendung von Einsätzen für verschiedene Zwecke.
So wurden durch Jagdfeld [25] mithilfe von Quarzglaseinsätzen im Diffusor bereits
berührungslose laseroptische Vermessungen des Geschwindigkeitsfeldes durchge-
führt. Stromab des Diffusors sind wiederum Sondenzugänge für die Vermessung des
Strömungsfeldes zwischen Diffusor und Deswirler angeordnet 3 . Weiterhin weist
der vordere Gehäusering eine Vielzahl von Zugängen zu statischen Druckbohrungen
auf, die am Gehäuse des Diffusors und des Deswirlers angeordnet sind 4 .

(a) Frontansicht der Stufe (b) Rückansicht der Stufe

Abbildung 4.11: Messzugänge des Diffusionssystems mit aerodynamisch profilier-
tem Diffusor

13 Wie schon für den Beruhigungsbehälter vor dem Stufeneintritt wird hier davon ausgegangen, dass
der statische Druck aufgrund der geringen Machzahlen in hinreichend genauer Näherung dem
Totaldruck entspricht.
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Auf der Rückseite der Stufe (s. Abb. 4.11 (b)) befindet sich der bereits erwähnte Traver-
sierring A , der jeweils zwei Stufenaustrittsrechen für Totaldruck 1 , Totaltemperatur
2 und Dreilochsonden 3 trägt. Mit seiner Hilfe können die sechs Stufenaustritts-

rechen in entsprechenden Ausschnitten im großen Aufnahmering bewegt werden.
Die weiteren sechs kleineren Ausschnitte im großen Aufnahmering dienen der Her-
ausführung der Zapfluftleitungen und der Silikonleitungen, die mit den statischen
Druckbohrungen auf den Schaufeln und an der Nabe des Diffusionssystems ver-
bunden sind. Die Silikonleitungen werden von dort durch das Abströmplenum zu
Adapterstopfen geführt, die wiederum von außen zugänglich sind.

4.2.3.1 Statische Druckbohrungen

Mittels einer Vielzahl von statischen Druckbohrungen lassen sich die Verteilung
und Entwicklung des statischen Drucks im Diffusionssystem erfassen. Diese sind
in Abbildung 4.12 für Diffusor ((a)) und Deswirler ((b)) dargestellt14. Alle stati-
schen Druckbohrungen im VND-Diffusionssystem haben einen Durchmesser von
0,4 mm.

Am Vorderkantenradius des Diffusors in Ebene 2|2 befinden sich in einem Kanal
an Nabe und Gehäuse jeweils sechs statische Druckbohrungen äquidistant zwischen
zwei Vorderkanten (grüne Punkte in Abb. 4.12 (a)).

Innerhalb des Diffusorkanals sind an Nabe und Gehäuse jeweils 21 Druckbohrun-
gen in drei Reihen mit jeweils sieben Druckbohrungen angeordnet (rote Punkte in
Abb. 4.12 (a)). Der Verlauf der Reihen entspricht der Skelettlinie der Diffusorschaufel
an Nabe, respektive Gehäuse. Die Reihen befinden sich jeweils auf 25 %, 50 % und
75 % der Breite des Diffusorkanals. Die sieben Druckbohrungen einer jeden Reihe
sind zwischen Vorder- und Hinterkante äquidistant verteilt.

Auf der Saugseite und der Druckseite einer Diffusorschaufel sind auf halber Spann-
weite bzw. Kanalhöhe jeweils sieben statische Druckbohrungen äquidistant zwischen
3 % und 90 % der Skelettlinie der Schaufel verteilt (blaue Punkte auf der Saugseite
und gelbe Punkte auf der Druckseite in Abb. 4.12 (a)). Näher an der Vorder- oder
Hinterkante ist die Schaufeldicke zu gering, um die notwendigen Zubohrungen zu
realisieren.

In Ebene 2|7 zwischen Diffusor und Deswirler sind auf konstantem Radius an Nabe
und Gehäuse jeweils acht statische Druckbohrungen äquidistant über eine Diffusor-
teilung angeordnet (cyanfarbene Punkte in Abb. 4.12 (a)). Dabei liegen die erste und
die letzte Bohrung jeweils auf der tangentialen Verlängerung der Schaufelhinterkante
des Diffusors.

Die fünf unterschiedlichen Deswirler-Kanäle je Diffusorteilung sind in identischer
Weise instrumentiert. An Nabe und Gehäuse sind entlang der in die Kanalmitte
rotierten Skelettlinie zwischen Vorder- und Hinterkante jeweils sieben statische

14 Die statischen Druckbohrungen am Gehäuse sind in Abbildung 4.12 um der Übersichtlichkeit willen
nicht dargestellt, gleichen in ihrer Anordnung jedoch denen auf der Nabe.
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Druckbohrungen äquidistant angeordnet (rote Punkte in Abb. 4.12 (b)). Auf den
Schaufeln befinden sich auf der Saug- und der Druckseite auf halber Spannweite
jeweils sieben statische Druckbohrungen zwischen 17 % und 90 % der Skelettlinie
(blaue Punkte auf der Saugseite und gelbe Punkte auf der Druckseite in Abb. 4.12 (b)).
Am Stufenaustritt sind in der Ebene 3|1 an Nabe und Gehäuse jeweils zwei statische
Druckbohrungen äquidistant zwischen zwei Deswirlerhinterkanten verteilt (nicht in
Abb. 4.12 (b) dargestellt).

(a) Diffusor

(b) Deswirler

Abbildung 4.12: Druckbohrungen auf der Nabe und den Schaufeln des Diffusions-
systems

4.2.3.2 Sondenmessungen

In diesem Abschnitt wird die für die Sondenmessungen in der Pitot-Ebene 2|3 , in
der Ebene zwischen Diffusor und Deswirler 2|7 und in der Stufenaustrittsebene 3|1
eingesetzte Messtechnik vorgestellt.

Pitot-Ebene

Die Bezeichnung Pitot-Ebene rührt von den in ihr eingesetzten Pitotsonden. Mit
ihrer Hilfe lässt sich der Totaldruck im Eintrittsbereich des Diffusors bestimmen. Auf-
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grund der dort herrschenden hohen Machzahlen und um die damit unter Umständen
einhergehenden Verdichtungsstöße an den Sondenköpfen zu vermeiden, die die Total-
druckmessung stark beeinträchtigen würden, wurde die Ebene etwas weiter stromab
des Vorderkantenradius im vorderen halbbeschaufelten Raum positioniert15.

Die Sondenköpfe der Pitotsonden bestehen aus einem Röhrchen mit einem Außen-
durchmesser von 1,3 mm, einer Wandstärke von 0,35 mm und einer Innenfase von
60°, welche zu einer Toleranz gegenüber Abweichungen im Winkel der Anströmung
von bis zu ±30° führt.

Die Sonden selbst sind Bestandteil von manuell zu betätigenden Sondenverstellvor-
richtungen (kurz: SVV), deren Zugänge sich im vorderen Gehäusering befinden (vgl.
Abb. 4.11 (a) 1 ). Abbildung 4.13 zeigt eine solche Pitot-SVV in zwei Ansichten. Die
Anordnung der Sondenköpfe innerhalb ihrer jeweiligen SVV ist so gewählt, dass
diese auf einen mittleren Anströmwinkel von 15° ausgerichtet sind16. Mittels einer
M4-Schraube mit einer Gewindesteigung von 0,7 mm

U kann die Sondenposition in
axialer bzw. spannweitiger Richtung variiert werden. Eine an einem Stift angebrachte
Skala erlaubt eine Überprüfung der eingestellten Position. Zwischen 10 % und 90 %
der Kanalbreite sind in der Pitot-Ebene sechs SVV-Positionen äquidistant verteilt. An
jeder dieser Positionen werden an 13 spannweitigen Positionen Messungen durch-
geführt, wobei diese einen Mindestabstand von 0,75 mm von Nabe bzw. Gehäuse
haben. Das resultierende Traversiergitter weist 6× 13 = 78 Messpunkte auf.

(a) Strömungspfadseitige Ansicht (b) Rückwärtige Ansicht

Abbildung 4.13: Manuell verstellbare Pitot-SVV der VND-Stufe

Ebene zwischen Di�usor und Deswirler

In der Ebene zwischen Diffusor und Deswirler 2|7 kommt eine Dreilochsonde zum
Einsatz, die mithilfe einer SVV traversiert wird (s. Abb. 4.14). Der Sondenkopf der
Dreilochsonde hat eine Breite von 2 mm und eine Höhe von 0,8 mm. Die SVV erlaubt

15 Das Kriterium zur Positionierung der Pitot-Ebene ist das Unterschreiten einer Machzahl von 0,95.
Bewertungsgrundlage hierfür waren numerische Rechnungen von Kaluza [29].

16 Der mittlere Anströmwinkel von 15° zur Ausrichtung der Pitotsonden resultiert aus numerischen
Rechnungen von Kaluza [29].
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nicht nur das Traversieren in axialer bzw. spannweitiger Richtung, sondern auch
eine Drehung um die Sondenachse. So ist eine optimale Ausrichtung der Sonde
auf die Anströmung möglich. Entlang einer Diffusorteilung sind in Ebene 2|7 sie-
ben äquidistante SVV-Positionen verteilt. An jeder dieser Positionen werden an 14
spannweitigen Positionen Messungen durchgeführt. Diese weisen wiederum einen
Mindestabstand von 0,75 mm zur Nabe bzw. zum Gehäuse auf. Das resultierende
Traversiergitter hat 7× 14 = 98 Messpunkte.

(a) Sondenverstellvorrichtung mit Dreilochsonde (b) Dreilochsonde

Abbildung 4.14: Sondenverstellvorrichtung mit Dreilochsonde zum Einsatz in Ebene
2|7

Neben dem Totaldruck können mithilfe der Dreilochsonde auch die Machzahl und
der Strömungswinkel bestimmt werden. Hierfür ist eine Kalibrierung der Sonde not-
wendig, bei der die Machzahl und der Strömungswinkel systematisch variiert werden.
Das Resultat einer solchen Kalibrierung sind entsprechende Sondencharakteristiken,
die es erlauben, von den drei gemessenen Sondendrücken auf die Kalibriergrößen
zu schließen. Das Vorgehen bei der Kalibrierung sowie der Rückführung der Kali-
briergrößen bei der eigentlichen Messung ist in Abschnitt 4.3.1.1 und Anhang B.4
beschrieben.

Stufenaustrittsebene

Eine detaillierte Vermessung des Strömungsfeldes in der Stufenaustrittsebene 3|1 er-
folgt mithilfe verschiedener Sondenrechen. Diese Sondenrechen sind auf dem bereits
erwähnten Traversierring montiert, der über ein Vierpunkt-Dünnringlager verdreh-
bar gelagert ist (s. Abb. 4.15 (a) A ). Angetrieben wird der Traversierring durch einen
auf dem Austrittsplenum montierten Servomotor B , dessen Linearbewegung über
eine kugelgelagerte Verbindung in eine entsprechende Rotationsbewegung umge-
setzt wird. So können die Sondenrechen jeweils über ein Segment von 25° verdreht
werden, also über einen Bereich, der 1° größer ist, als eine Diffusorteilung. Der Zusam-
menhang zwischen der Linearbewegung des Servomotors und der Drehbewegung
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des Traversierrings wurde im Vorfeld mithilfe einer am Traversierring angebrachten
Winkelskala C bestimmt.

Abbildung 4.15: Traversiermechanismus für Stufenaustrittsrechen

Zum Einsatz kommen jeweils zwei Totaldruckrechen (s. Abb. 4.15 (b)), zwei Total-
temperaturrechen (s. Abb. 4.15 (c)) und zwei Dreilochsondenrechen (s. Abb. 4.15 (d)).
Die Totaldruck- und die Totaltemperaturrechen tragen jeweils fünf Sondenköpfe, die
auf den mittleren Strömungswinkel in der z-r-Ebene entsprechend des Kanalverlaufs
ausgerichtet und äquidistant zwischen 15 % und 85 % der Kanalhöhe verteilt sind.
Die Dreilochsondenrechen tragen jeweils nur zwei Sondenköpfe, wobei diese auf
dem einen auf 15 % und 50 % der Kanalhöhe und auf dem anderen auf 50 % und 85 %
der Kanalhöhe angeordnet sind. Die Traversierung der Austrittsrechen erfolgt über
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das gesamte Segment von 25° in Schritten von 0,5°. Das resultierende Traversiergitter
weist 51× 5 = 255 bzw. 51× 3 = 153 Messpunkte auf.

Die Sondenköpfe der Totaldruck- und Totaltemperaturrechen sind Pitotröhrchen
mit einem Außendurchmesser von 0,6 mm, einer Wandstärke von 0,1 mm und einer
Innenfase von 60°. Innerhalb der Röhrchen der Totaltemperaturrechen ist jeweils ein
Mantelthermoelement vom Typ K (Nickel-Chrom, Nickel) der Firma Electronic Sensor
GmbH mit einem Manteldurchmesser von 0,25 mm eingelegt. Die Temperaturen
werden mithilfe einer Thermometeranzeige des Typs 1560 Black Stack der Firma Fluke
in Verbindung mit einem Thermoelement-Scanner-Modul des Typs 2566 (ebenfalls
von Fluke) ermittelt. Die Sondenköpfe der Dreilochsondenrechen haben eine Breite
von 2 mm und eine Höhe von 0,8 mm.

Anhang B.2 enthält eine schematische und eine tabellarische Übersicht über die
Messstellen im VND-Diffusionssystem (s. Abb. B.1 bzw. Tab. B.2).

4.2.4 Di�usionssystem mit Röhrendi�usor

In diesem Abschnitt werden die Messstellen des Diffusionssystems mit Röhrendiffu-
sor vorgestellt. Da der Fokus der vorliegenden Arbeit auf dem aerodynamisch profi-
lierten Diffusor liegt und der Röhrendiffusor lediglich eine Vergleichsbasis darstellt,
erfolgt die folgende Darstellung weniger detailliert als für das VND-Diffusionssystem.
Weitere Details zu den Messstellen der TND-Stufe sind bei Kunte [34] nachzulesen.

4.2.4.1 Statische Druckbohrungen

Eine Reihe statischer Druckbohrungen erlaubt im Röhrendiffusor der TND-Stufe
die Erfassung des Druckaufbaus. Aufgrund der eingeschränkten Zugänglichkeit des
Strömungskanals können die Druckbohrungen nur gehäuseseitig in entsprechende
Einsätze eingebracht werden, die wiederum von der Vorderseite des Prüfstands aus
zugänglich sind. Alle statischen Druckbohrungen des TND-Diffusionssystems haben
einen Durchmesser von 0,4 mm.

Mit Ausnahme zweier Druckbohrungen auf dem Diffusorvorderkantenradius in
Ebene 2|2 sind alle Druckbohrungen im Röhrendiffusor entlang der Mittellinie des
Diffusorkanals angeordnet. Zwischen dem Diffusorvorderkantenradius und dem
Austritt aus dem Diffusorhalsbereich sind fünf statische Druckbohrungen äquidi-
stant verteilt. Bis zum Diffusorhinterkantenradius in Ebene 2|6 folgen weitere fünf
annähernd äquidistant verteilte Druckbohrungen, wobei eine von ihnen am Austritt
aus dem Diffusorkanalbereich in Ebene 2|5 liegt. Im schaufellosen Raum zwischen
Diffusor und Deswirler folgen entlang der verlängerten Mittellinie des Diffusorkanals
zwei weitere Druckbohrungen in gleichen Abständen. Eine weitere weiter stromab
liegende Druckbohrung ist etwas in Umfangsrichtung verschoben.

Im Deswirler sind in beiden Reihen in der jeweiligen Kanalmitte an Nabe und
Gehäuse jeweils fünf statische Druckbohrungen entlang der Kanalrichtung verteilt.
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Ebenso sind auf halber Kanalhöhe entlang der Saug- und Druckseite jeweils fünf
statische Druckbohrungen verteilt.

4.2.4.2 Sondenmessungen

Im TND-Diffusionssystem kommen in zwei Ebenen Sonden zum Einsatz. Im Diffu-
soreintrittsbereich erfolgt in der Pitot-Ebene 2|3 eine Totaldruckmessung mithilfe
manuell verstellbarer Pitot-SVVs ähnlich den in Abschnitt 4.2.3.2 beschriebenen (s.
Abb. 4.16 (a)). Die Abmessungen des Sondenkopfs sind mit denen aus der VND-Stufe
identisch. Das Traversiergitter in der Pitot-Ebene der TND-Stufe umfasst sechs Posi-
tionen über die Kanalbreite und jeweils 13 Positionen in spannweitiger Richtung und
weist somit insgesamt 6× 13 = 78 Messpunkte auf.

(a) Pitot-SVV der TND-Stufe (b) Totaldruckaustrittsrechen der
TND-Stufe

Abbildung 4.16: Sonden und Rechen der TND-Stufe

In der Stufenaustrittsebene 3|1 kommen wie auch schon in der VND-Stufe Sondenre-
chen zur Messung von Totaldruck und Totaltemperatur zum Einsatz (s. Abb. 4.16 (b)).
Jeder dieser Rechen verfügt über drei äquidistant zwischen 15 % und 85 % der Ka-
nalhöhe angeordnete Sondenköpfe. Diese haben jeweils einen Außendurchmesser
von 0,8 mm, eine Wandstärke von 0,1 mm und einen Innenfase von 60°. Über den
Stufenumfang sind jeweils drei Totaldruck- und drei Totaltemperaturaustrittsrechen
an diskreten Positionen verteilt. Bezogen auf eine Teilung des Diffusionssystems
ergeben sich jeweils drei nicht äquidistante Positionen (∆θ = 2× 3° & 1× 6°). Das
resultierende Gitter weist 3× 3 = 9 Messpunkte auf.

Der Aufbau der Totaltemperaturrechen erfolgt wie auch in der VND-Stufe durch das
Einlegen eines Mantelthermoelements vom Typ K in ein Pitotröhrchen. Das Auslesen
der entsprechenden Thermospannungen erfolgt wie auch bei der VND-Stufe mithilfe
des 1560 Black Stack.
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Anhang B.3 enthält eine schematische und eine tabellarische Übersicht über die
Messstellen im TND-Diffusionssystem (s. Abb. B.2 bzw. Tab. B.3).

4.3 Auswertung

In diesem Abschnitt wird die weitere datentechnische Verarbeitung der Messwerte
und deren Auswertung vorgestellt. Er wird durch eine Betrachtung der Unsicherhei-
ten, mit denen die Messwerte und die aus ihnen abgeleiteten Größen behaftet sind,
abgeschlossen.

4.3.1 Messgrößen und abgeleitete Größen

Auf dem Weg von der Erfassung der Messgrößen in der Verdichterstufe bis zur
Darstellung der aus ihnen hervorgehenden Resultate sind einige datentechnische
Verarbeitungsschritte notwendig, die im Folgenden näher betrachtet werden sollen.

4.3.1.1 Direkte Nachbehandlung von Messgrößen

In den meisten Fällen ist es für die gemessenen Größen nicht notwendig, sie einer
direkten Nachbehandlung zu unterziehen, da sie bereits die physikalische Größe re-
präsentieren, die eigentlich gemessen werden soll. So entspricht der gemessene Druck
einer statischen Druckbohrung bis auf eine geringe Abweichung eben dem statischen
Druck an genau dieser Stelle. In dieser Hinsicht bilden die Messungen der Totaltem-
peratur mithilfe der Totaltemperaturrechen am Stufenaustritt und die Messungen
von Machzahl, Strömungswinkel und Totaldruck mithilfe von Dreilochsonden in der
Ebene 2|7 und am Stufenaustritt Ausnahmen.

Recovery-Faktor-Korrektur zur Totaltemperaturbestimmung

Eine direkte Messung der Totaltemperatur mithilfe einer entsprechenden Sonde ist
per se unmöglich. Die Temperatur, die sich im Staupunkt der Strömung am Tempe-
ratursensor innerhalb der Sonde einstellt, ist stets geringer, als die Totaltemperatur
der Strömung. Der Grund hierfür liegt im negativen Temperaturgradienten vom
Staupunkt in alle Richtungen, der einen entsprechenden Wärmeaustausch mit der
Umgebung des Staupunktes zur Folge hat. Dadurch reduziert sich dort die Tempera-
tur auf die sogenannte Recovery-Temperatur Tr, die auch als adiabate Wandtemperatur
bezeichnet wird. Zwischen der eigentlich zu messenden Totaltemperatur und der
Recovery-Temperatur besteht der folgende Zusammenhang

Tt = Tr
1 + κ−1

2 M2

1 + r κ−1
2 M2

. (4.6)
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In Gleichung (4.6) ist r der sogenannte Recovery-Faktor, mit dessen Hilfe bei be-
kannter Machzahl die Totaltemperatur bestimmt werden kann. Der Recovery-Faktor
kann Werte zwischen 0 und 1 annehmen und wird durch eine Kalibrierung der
Totaltemperatursonde in einer Strömung bestimmt. Dabei wird die Machzahl syste-
matisch variiert, da der Recovery-Faktor in hohem Maße von ihr abhängig ist17. Für
den Anwendungsfall folgt daraus, dass die Totaltemperatur nur korrekt bestimmt
werden kann, wenn die Machzahl bekannt ist. Die Sondenköpfe der Totaltemperatur-
Austrittsrechen, die im Rahmen der Messungen für die vorliegende Arbeit eingesetzt
wurden, weisen einen mit steigender Machzahl steigenden Recovery-Faktor auf.

Für die im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Messungen ist am Stufenaustritt die
Machzahl bekannt, sodass hier eine konsequente Anwendung der Recovery-Faktor-
Korrektur zur Totaltemperaturbestimmung möglich ist.

Auswertung von Dreilochsonden-Messungen

Die Grundlage zur Bestimmung der Machzahl, des Strömungswinkels und des Total-
drucks mithilfe einer Dreilochsonde sind die drei Drücke, die an den Druckbohrungen
der Sonde gemessen werden (p0 an der mittleren Bohrung und p1 und p3 an den
äußeren Bohrungen). Der Zusammenhang zwischen diesen gemessenen Drücken
und den zuvor genannten zu bestimmenden Kalibriergrößen ist durch Kalibrierfunk-
tionen festgelegt, die auf Basis der Resultate von Kalibrierungsmessungen bestimmt
werden können. Bei diesen Kalibriermessungen werden die später zu bestimmenden
Kalibriergrößen mit Ausnahme des Totaldrucks systematisch variiert, während die
Sondendrücke aufgenommen werden. Da die Druckniveaus zwischen Kalibrierung
und späterer Messung stark voneinander abweichen können, sind die Eingangsgrö-
ßen der Kalibrierfunktionen nicht etwa die gemessenen Sondendrücke selbst, sondern
aus ihnen gebildete dimensionslose Parameter. Diese werden so gewählt, dass sie
jeweils eine starke Abhängigkeit von einer der Kalibriergrößen aufweisen, während
die Abhängigkeit von den restlichen Kalibriergrößen idealerweise schwächer ist. Für
Dreilochsonden werden die folgenden Parameter verwendet

kα =
p3 − p1

∆p
, (4.7)

kM =
∆p
p0

, (4.8)

wobei ∆p = p0 − p1+p3
2 gilt. Der Parameter kα hat dabei seine stärkste Abhängigkeit

vom Strömungswinkel, während kM seine stärkste Abhängigkeit von der Machzahl
hat.

17 Der Recovery-Faktor ist auch vom Strömungswinkel bzw. vom Winkel zwischen Strömungsrichtung
und Sondenkopfachse abhängig. Diese Abhängigkeit ist jedoch deutlich schwächer ausgeprägt als
die von der Machzahl, sodass sie bei der Kalibrierung der Totaltemperatursonden vernachlässigt
wird.
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Die Kalibrierfunktionen selbst haben nun die allgemeine Form

M, α = f (kM, kα) . (4.9)

Die Kalibrierfunktionen gemäß Gleichung (4.9) lassen sich auf verschiedene Weisen
bestimmen. Ein einfacher Ansatz ist die Bestimmung von Approximationspolyno-
men. Diese bergen jedoch den Nachteil, dass sie an den Stützstellen der Kalibrierung
kMa,Kal. & kα,Kal. nicht die dort eingestellten Werte der Kalibriergrößen MKal. & αKal. an-
nehmen. Bei ihrer Anwendung muss also ein vermeidbarer Fehler in Kauf genommen
werden. Alternativ ist die Anwendung von stückweise definierten Interpolationspo-
lynomen, sogenannten Splines, möglich. Eine direkte Anwendung scheitert jedoch an
der ungleichmäßigen Verteilung der Eingangsgrößen der Kalibrierfunktionen18.

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde jedoch ein neuartiger Ansatz entwickelt,
der sich den Vorteil der verschwindenden Fehler an den Kalibrierstützstellen der
Splines auf indirektem Wege zu Nutze macht.

Dabei werden zwei inverse Kalibrierfunktionen der Form

kM, kα = g(M, α) (4.10)

definiert, welche sich direkt als Splines bestimmen lassen, da die Machzahl und der
Strömungswinkel bei der Kalibrierung in aller Regel derart variiert werden, dass sie
gleichmäßig verteilt sind18.

Auch eine dimensionslose Form des Totaldrucks lässt sich als Funktion der Kalibrier-
größen auffassen, die durch einen Spline definiert werden kann

p∗t =
pt − p0

∆p
= g(M, α) . (4.11)

Die Entdimensionalisierung des Totaldrucks mithilfe der Sondendrücke in Glei-
chung (4.11) dient hier der Gewährleistung seiner Unabhängigkeit vom Druckniveau
der Messung bzw. der Kalibrierung.

Bei einer Messung lassen sich die Machzahl MMess. und der Strömungswinkel αMess.
nun durch die Inversion der Spline-Funktionen nach Gleichung (4.10) an der entspre-
chenden Stelle (kMa,Mess. & kα,Mess.) bestimmen. Der Totaldruck ergibt sich dann nach
Gleichung (4.11). Dies ist für den vorliegenden zweidimensionalen Fall bei einer bili-
nearen Spline-Interpolation auf analytischem Wege möglich. Nähere Ausführungen
hierzu finden sich in Anhang B.4.

Bei Messungen in Strömungen mit sehr kleinen Machzahlen außerhalb des Kalibrier-
bereichs der Dreilochsonden (M ≤ 0,05) kann in hinreichend genauer Näherung von
einer Gleichheit des statischen und des Totaldrucks ausgegangen werden. Für sie gilt

18 Eine gleichmäßige Verteilung bedeutet in diesem Zusammenhang, dass sich der zweidimensionale
Stützstellenraum der Größe m× n durch zwei monotone Variationsvektoren der Größen m bzw. n
aufspannen lässt.
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dann
pt = p =

p0 + p1 + p3

3
, (4.12)

womit M = 0 impliziert wird. In diesem Fall kommt es zu einer Abweichung zwi-
schen der messtechnisch bestimmten und der tatsächlichen Machzahl von maximal
0,05.

4.3.1.2 Reduzierung und Normierung von Messgrößen

Um die Vergleichbarkeit von Messungen, die an verschiedenen Tagen oder an ver-
schiedenen Stufen durchgeführt wurden, sicherzustellen, werden diese jeweils auf
einen Referenzzustand bezogen bzw. reduziert. Für die im Rahmen dieser Arbeit
durchgeführten Messungen wird zu diesem Zweck der Totalzustand am Laufradein-
tritt gewählt, sodass sich alle gemessenen Drücke und Temperaturen nach den fol-
genden Gleichungen reduzieren lassen

pred = p
pISA

pt1
, (4.13)

Tred = T
TISA

Tt1
. (4.14)

Über die Reduktion der Messgrößen hinaus werden diese zusätzlich normiert. So
erlauben ihre Zahlenwerte weder direkte Rückschlüsse auf die absoluten Leistungs-
parameter der Stufe, noch ist die Ableitung von quantitativen Zusammenhängen zur
Stufengeometrie möglich. Dieses Vorgehen stellt den Schutz des geistigen Eigentums
des Projektpartners sicher.

Als Bezugswerte der einzelnen Messgrößen und abgeleiteten Größen zur Normierung
sind ihre entsprechenden Zahlenwerte an einem sperrgrenznahen Betriebspunkt auf
der Drehzahllinie der nominalen reduzierten Drehzahl für die Stufe mit aerodyna-
misch profiliertem Diffusor gewählt. Dieser Betriebspunkt wird in Abschnitt 4.4.3
explizit genannt.

4.3.1.3 Abgeleitete Größen

Auf die Ermittlung des reduzierten Massenstroms und der reduzierten Drehzahl wur-
de bereits in Abschnitt 4.2.1 eingegangen. Der Totalzustand am Stufeneintritt, dessen
Kenntnis hierfür notwendig ist, wird indirekt durch Korrelationen bestimmt. Auch
das Stufentotaldruckverhältnis und das Stufentotaltemperaturverhältnis werden
mithilfe dieses korrelierten Totalzustands am Stufeneintritt ermittelt.

Der Totalzustand am Stufenaustritt wird mittels der entsprechenden Rechen be-
stimmt, die in den Abschnitten 4.2.3.2 und 4.2.4.2 vorgestellt wurden. Bei beliebigen
Einzelmessungen, wie sie bei der Erfassung von Drehzahllinien durchgeführt werden,
messen diese Rechen die entsprechenden Totalgrößen nur an bestimmten Positionen
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im Strömungsfeld. Es wird angenommen, dass diese stichprobenartigen Messungen
dennoch repräsentativ für das gesamte Strömungsfeld am Stufenaustritt sind. Im
angesprochenen Fall lassen sich am Stufenaustritt Flächenmittelwerte der Totalgrö-
ßen angeben. Lediglich für die Stufe mit VND-Diffusionssystem liegen an einigen
Betriebspunkten, die in Abschnitt 4.4 vorgestellt werden, detailliertere Informationen
über das Strömungsfeld am Stufenaustritt vor. Die Traversierung der Stufenaustritts-
rechen mithilfe des in Abschnitt 4.2.3.2 vorgestellten Traversierrings erlaubt an diesen
Betriebspunkten durch entsprechende Mittelwertbildung die Ermittlung von aussa-
gekräftigeren Werten für den dortigen Totalzustand.

Gerade im Hinblick auf den Vergleich der beiden in dieser Arbeit untersuchten
Diffusionssysteme ist jedoch die Betrachtung des mit dem statischen Druck im Aus-
trittsplenum p3|2 gebildeten Druckverhältnisses zweckmäßig. Bei verschwindendem
dynamischen Druck am Stufenaustritt, spiegelt der statische Druck im Austrittsple-
num in gewisser Weise den Totaldruck wider19, während er unabhängig vom spezifi-
schen Strömungsfeld am Stufenaustritt oder den Positionen von Totaldrucksonden
ist. In diesem Zusammenhang soll im Rahmen dieser Arbeit vom total-zu-statischen
Stufendruckverhältnis die Rede sein, welches wie folgt definiert ist

πts =
p3|2

pt,1
. (4.15)

Auch die Bestimmung des Stufenverdichterwirkungsgrads erfolgt zweckmäßiger
Weise auf Basis dieses total-zu-statischen Druckverhältnisses. Da jedoch für die To-
taltemperatur am Stufenaustritt nur Messungen der Totaltemperaturrechen in der
Stufenaustrittsebene durchgeführt werden, wird im Rahmen dieser Arbeit ein ge-
mischter Zustand am Stufenaustritt betrachtet, der sich aus der Totaltemperatur in
der Stufenaustrittsebene 3|1 und dem statischen Druck im Abströmplenum 3|2
zusammensetzt. In Anlehnung an das total-zu-statische Stufendruckverhältnis nach
Gleichung (4.15) und zur Abgrenzung vom total-zu-totalen polytropen Stufenver-
dichterwirkungsgrad nach Gleichung (2.13) wird auf Basis dieses gemischten Zu-
stands der sogenannte total-zu-statische polytrope Stufenverdichterwirkungsgrad
definiert

ηVp,ts =
ln π

κ−1
κ

ts
ln τtt

. (4.16)

Bei der Bestimmung des Stufenwirkungsgrads muss eine weitere Besonderheit der
untersuchten Stufe berücksichtigt werden: die Zapfluftentnahme zwischen Laufrad
und Diffusor. Je nach Ansatz wird die Totalenthalpieerhöhung der Zapfluft über
das Laufrad entweder als Nutzen oder als Verlust bilanziert. Die Definitionen des
Wirkungsgrads nach Gleichung (2.13) bzw. (4.16) berücksichtigen die Zustandsände-
rung der Zapfluft über das Laufrad gewissermaßen als Nutzen. Allerdings ist dieser
Nutzen geringer als der tatsächliche Nutzen, da der Zapfluft implizit der Zustand am

19 Der noch vorhandene dynamische Druck am Stufenaustritt q3|1 führt anteilig zu einer Erhöhung
des statischen Drucks von p3|1 auf p3|2. Sein verbleibender Rest wird zum überwiegenden Teil
dissipiert, sodass bei der geringen im Austrittsplenum herrschenden Machzahl der statische Druck
in hinreichender Näherung dem Totaldruck entspricht.
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Stufenaustritt aufgeprägt wird, der unter der Annahme eines adiabat durchströmten
Diffusionssystems zwar die gleiche Totaltemperatur wie am Laufradaustritt, jedoch
einen geringeren Totaldruck aufweist.

Bei korrekter Berücksichtigung des Nutzens der Zustandsänderung der Zapfluft
lautet die Definition des total-zu-totalen polytropen Stufenverdichterwirkungsgrads
unter Verwendung von Gleichung (2.14) und (2.37)

ηVp,tt,ZL+ =
(ṁ− ṁZL) yt + ṁZLyt,LA

ṁ∆ht

=

(
1− ṁZL

ṁ

)
yt

∆ht
+

ṁZL

ṁ
yt,LA

∆ht

=

(
1− ṁZL

ṁ

)
ηVp,tt +

ṁZL

ṁ
ηVp,tt,LA . (4.17)

Entsprechend lautet der total-zu-totale polytrope Stufenverdichterwirkungsgrad bei
Berücksichtigung der Zustandsänderung der Zapfluft als Verlust

ηVp,tt,ZL− =

(
1− ṁZL

ṁ

)
ln π

κ−1
κ

tt
ln τtt

=

(
1− ṁZL

ṁ

)
ηVp,tt . (4.18)

Zur Vergegenwärtigung des Unterschieds beider Definitionen wird ihre Differenz
betrachtet. Sie ist

∆ηVp,tt,ZL = ηVp,tt,ZL+ − ηVp,tt,ZL− =
ṁZL

ṁ
ηVp,tt,LA . (4.19)

Ihr Wert im Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads bei nominaler Drehzahl für
die Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor beträgt 2,7 %-Punkte. Der total-
zu-statische polytrope Stufenverdichterwirkungsgrad nach Gleichung (4.16) liegt
über die gesamte Drehzahllinie bei nominaler Drehzahl in etwa mittig zwischen den
beiden Wirkungsgraden entsprechend der Gleichungen (4.17) und (4.18) und soll im
Rahmen dieser Arbeit fortan als Vergleichsmaßstab dienen.

4.3.1.4 Stufenvergleich

Ein wesentlicher Bestandteil der vorliegenden Arbeit ist eine vergleichende Untersu-
chung des Diffusionssystems mit aerodynamisch profiliertem Diffusor und des Diffu-
sionssystems mit Röhrendiffusor im jeweiligen Stufenverbund. Wie in Abschnitt 2.3
dargelegt wurde, ist aufgrund der beiden unterschiedlichen Diffusorbauformen mit
sehr verschiedenen Betriebsverhalten zu rechnen und es stellt sich die Frage, in wel-
cher Weise die beiden Stufen bzw. ihre Diffusionssysteme miteinander verglichen
werden können.

In Abschnitt 2.1.5 wurde erläutert, dass durch das Einstellen der reduzierten Drehzahl
und des reduzierten Massenstroms eine Vergleichbarkeit von Messungen an einer
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Stufe bei veränderlichen thermodynamischen Eintrittsrandbedingungen erreicht wer-
den kann. Dies gilt in gleicher Weise für den Vergleich verschiedener Stufen bzw.
einer Stufe mit zwei unterschiedlichen Diffusionssystemen. Insbesondere können
auf diese Weise Aussagen über die unterschiedlichen Verhaltensweisen beider Stu-
fen im Maschinenverbund gemacht werden, da sie mit den gleichen reduzierten
Eintrittsrandbedingungen beaufschlagt werden.

Zum Vergleich der beiden Stufen werden die auf dem statischen Druck im Aus-
trittsplenum basierenden total-zu-statischen Größen für das Druckverhältnis ge-
mäß Gleichung (4.15) und den polytropen Verdichterwirkungsgrad gemäß Glei-
chung (4.16) herangezogen, da diese, wie in Abschnitt 4.3.1.3 erläutert wurde, un-
abhängig von der Positionierung der Totaldruckaustrittsrechen am Stufenaustritt
sind.

4.3.2 Unsicherheitsabschätzung

Im Rahmen der in diesem Abschnitt vorgestellten Abschätzung werden die Unsi-
cherheiten, die mit der Bestimmung sowohl direkter Messgrößen wie Drücken und
Temperaturen als auch abgeleiteter Größen wie Wirkungsgraden assoziiert sind,
quantifiziert. Durch die Unsicherheitsabschätzung wird der Beweis erbracht, dass in
der Auswertung angegebene quantitative Tendenzen und Unterschiede der darge-
stellten Größen als messtechnisch erfassbar, also gesichert betrachtet werden können.
Insofern ist sie für die eindeutige Beurteilung der Resultate der Messungen uner-
lässlich. Das Ziel der Abschätzung ist die Angabe einer Unsicherheit u bzw. eines
entsprechenden symmetrischen Unsicherheitsintervalls um den gemessenen bzw.
angegebenen Wert einer Größe x herum, in dem der wahre Wert dieser Größe x0 liegt,
welches diesen also lokalisiert.

Ihrem Charakter nach werden die bei einer Messung auftretenden Unsicherheiten in
zufällige Unsicherheiten uz und systematische Unsicherheiten us unterschieden. Die
durch die zufälligen Unsicherheiten hervorgerufenen Fehler bei einer Messung sind
zeitabhängig und unvorhersehbar, also stochastisch. Eine mögliche Ursache zufälliger
Messfehler kann beispielsweise das Rauschen eines elektrischen Sensorsignals sein.
Technisch lassen sich zufällige Fehler nicht von tatsächlich vorhandenen Schwan-
kungen des wahren Wertes einer zu messenden Größe, wie sie beispielsweise durch
Schwankungen der Umgebungsbedingungen hervorgerufen werden können, unter-
scheiden. Das Ausmaß der Schwankungen des wahren Wertes einer Messgröße sollte
daher bekannt sein, um dessen Anteil an der zufälligen Unsicherheit einschätzen zu
können. Der Einfluss zufälliger Unsicherheiten auf den gemessenen Wert einer Größe
lässt sich durch die statistische Behandlung einer Reihe von Messwerten verringern.
Messfehler aufgrund systematischer Unsicherheiten sind hingegen zeitinvariant und
bei verschiedenen Messungen unter identischen Bedingungen gleich groß. Solche
systematischen Messfehler werden durch die Unvollkommenheit der Messgeräte,
der Messverfahren und des Messgegenstandes hervorgerufen. Als Beispiel eines sys-
tematischen Fehlers, der aus der Unvollkommenheit des Messverfahrens resultiert,
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seien hier die Beeinflussung einer Strömung durch eine Pitotsonde und der damit ein-
hergehende Fehler bei der Bestimmung des Totaldrucks genannt. Die systematische
Unsicherheit lässt sich durch die Kalibrierung der Messgeräte und -sensoren zumeist
um einen gewissen Anteil reduzieren. Dabei werden die Messwerte eines zu kalibrie-
renden Messgeräts mit denen eines die gleiche Größen messenden Normalgerätes
verglichen, dessen Unsicherheiten in der Messwertbestimmung wesentlich kleiner
sind als die des zu kalibrierenden Gerätes. Durch dieses Vorgehen reduziert sich
im günstigsten Fall der Wert des systematischen Messfehlers des zu kalibrierenden
Gerätes auf den des Normalgerätes. In aller Regel bleibt jedoch eine gewisse unbe-
kannte systematische Unsicherheit, die durch Kalibrierung nicht weiter reduziert
werden kann und lediglich abschätzbar ist. Eine Schwierigkeit bei der Abschätzung
der Unsicherheiten von Messgrößen ist, dass die Herstellerangaben bezüglich der
Genauigkeit von Sensoren und Messgeräten oftmals keine stringente Trennung zwi-
schen zufälligen und systematischen Fehlern zulassen, da nur ein einzelner Wert
angegeben wird. Im ungünstigsten Fall muss dieser als unbekannter systematischer
Fehler in voller Höhe angesetzt werden.

Die Angabe der Gesamtunsicherheit u, also der Summe aus zufälligen und syste-
matischen Unsicherheiten, bzw. des aus ihr resultierenden Fehlers für eine Größe
ist im Allgemeinen dann nötig, wenn diese mit einer anderen gleichartigen Größe
verglichen werden soll, die nicht auf demselben Wege bestimmt wurde. Dies betrifft
beispielsweise die Messung zweier statischer Drücke an nah beieinander liegenden
Orten mit unterschiedlichen Messgeräten. Das heißt im Umkehrschluss aber auch,
dass der Vergleich ein und derselben Größe, die unter unterschiedlichen Betriebsbe-
dingungen gemessen wurde, nur die Angabe der zufälligen Unsicherheit bzw. des
entsprechenden Fehlers erfordert. So kann z. B. ein mit einem bestimmten Gerät an
einer bestimmten Stelle gemessener Druck für zwei unterschiedliche Strömungszu-
stände verglichen werden, ohne dass die Angabe der unbekannten systematischen
Unsicherheit notwendig wäre, da alle Messwerte ihr in gleicher Weise unterworfen
sind.

Im Rahmen dieser Arbeit entsprechen die Angaben für die Unsicherheiten immer
dem Maximalwert über den gesamten Betriebsbereich. Dieser konservative Ansatz
macht eine betriebspunktabhängige Betrachtung überflüssig. Weiterhin erfolgt die
Angabe der Unsicherheiten prozentual, wobei der Bezugswert einer Größe derselbe
ist, der auch für deren Normierung verwendet wird20.

Das methodische Vorgehen bei der Unsicherheitsabschätzung von direkten Messgrö-
ßen sowie aus ihnen abgeleiteten Größen, wie es in dieser Arbeit zur Anwendung
kommt, wird in Anhang B.5 beschrieben. Dort sind in den Tabellen B.4 und B.5 auch
die Unsicherheiten von für diese Arbeit relevanten Größen angegeben.

20 Bei den Bezugswerten der Messgrößen und der aus ihnen abgeleiteten Größen handelt es sich um
deren Zahlenwerte an einem sperrgrenznahen Betriebspunkt auf der Drehzahllinie der nominalen
reduzierten Drehzahl für die Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor (vgl. Abschn. 4.3.1.2 &
Abschn. 4.4.3).
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Einstellgenauigkeit von Betriebspunkten

Neben den Unsicherheiten von Messgrößen und aus ihnen abgeleiteten Größen spielt
auch die Einstellgenauigkeit von Parametern, die einen bestimmten Betriebspunkt
der Verdichterstufe festlegen, eine Rolle. Dies sind die Totalgrößen am Stufeneintritt
pt1 und Tt1, die reduzierte Drehzahl Nred und der reduzierte Massenstrom ṁred. Im
Allgemeinen hat die Veränderlichkeit der Totaltemperatur am Stufeneintritt den
größten Einfluss unter diesen Parametern, wie in den Folgeabsätzen beschrieben
wird. Darüber hinaus hat bei Messungen an vorab festgelegten Betriebspunkten
und nahe der Pumpgrenze die Einstellgenauigkeit des reduzierten Massenstroms
durch die Drosselklappe am Ende des Hochdruckteils des Rohrleitungskreislaufs
(vgl. Abschn. 4.1) ihre größte Auswirkung. Sie nimmt von der Sperrgrenze zur
Pumpgrenze kontinuierlich ab und wird bei entsprechenden Darstellungen in den
beiden folgenden Kapiteln berücksichtigt. Auch das Eintauchen von Sonden in den
Strömungskanal führt aufgrund der damit einhergehenden Versperrung zu einer
Veränderung des Betriebspunktes. Bei entsprechenden Messungen wurde darauf
geachtet, dass daraus resultierende Abweichungen im reduzierten Massenstrom und
im Totaldruckverhältnis nicht deren zufällige Unsicherheiten überschreiten.

Messungen in einem Betriebspunkt Bei Messungen in einem Betriebspunkt auftre-
tende Schwankungen von Einstellparametern und der zu messenden Größen selbst
leisten einen Beitrag zu deren zufälligen Unsicherheiten.

Messungen entlang einer Drehzahllinie Während der Stufeneintrittsdruck durch
automatisch betätigte Aktuatoren geregelt wird, muss die Stufeneintrittstemperatur
mithilfe eines Verstellventils, welches den Kühlwassermassenstrom des Luft-Wasser-
Kühlers im Rohrkreislauf vorgibt, manuell eingestellt werden (vgl. Abschn. 4.1). Der
Anstieg der Stufenaustrittstemperatur mit zunehmender Androsselung der Stufe
entlang einer Drehzahllinie macht ein ständiges Nachregeln der Stufeneintrittstem-
peratur notwendig. Dabei kommt es zu Schwankungen der statischen Temperatur
im Beruhigungsbehälter vor dem Stufeneintritt im Bereich von ±0,1 K. Daraus folgt
wiederum eine Änderung des reduzierten Massenstroms und der reduzierten Dreh-
zahl, also effektiv eine Verschiebung des Betriebspunktes im Verdichterkennfeld. Der
Einfluss der Abweichung dieser Einstellparameter auf Größen wie das Totaldruck-
oder Totaltemperaturverhältnis lässt sich dabei nur aus den jeweiligen Charakteristi-
ken selbst ableiten. Der Einfluss der Temperaturschwankung am Stufeneintritt auf
die Einstellparameter ist allerdings von kleinerer Größenordnung als deren zufällige
Unsicherheiten und kann daher ohne genauere Betrachtung als vernachlässigbar
angesehen werden. Dies gilt auch für den Einfluss auf alle anderen Messgrößen.

Messungen bei unterschiedlichen Umgebungsbedingungen Da der Luft-Wasser-
Kühler im Rohrkreislauf des Prüfstands mit Frischwasser gespeist wird, dessen
Temperatur jahreszeitlich bedingten Schwankungen unterworfen ist, lässt sich auch
die Stufeneintrittstemperatur nicht immer auf denselben Wert einstellen. Überdies
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macht allein die Einstellbarkeit der mechanischen Drehzahl des Antriebsmotors in
Schritten von etwa 10 U

min eine Anpassung der Stufeneintrittstemperatur notwendig,
um eine vorgegebene reduzierte Drehzahl zu erreichen. So kommt es bei immer
gleich bleibendem Stufeneintrittsdruck zu einer mit den Jahreszeiten veränderlichen
Dichte der Luft und damit zu unterschiedlichen Reynoldsahlen. Die damit einherge-
henden Einflüsse auf den reduzierten Massenstrom, das Stufendruckverhältnis und
den Stufenwirkungsgrad wurden durch Kunte [34] systematisch untersucht. Darauf
basierend schätzt Schmidt [45] von der Reynoldszahl abhängige Abweichungen von
±0,07 % für den reduzierten Massenstrom, ±0,07 % für das Stufendruckverhältnis
und ±0,05 % für den Stufenwirkungsgrad ab. Da diese um eine Größenordnung klei-
ner sind als die zufälligen Unsicherheiten der jeweiligen Größen gemäß den Tabellen
B.4 und B.5, werden sie als vernachlässigbar angesehen.

4.4 Versuchsdurchführung

In diesem Abschnitt wird das allgemeine Vorgehen bei der Durchführung der dieser
Arbeit zugrunde liegenden Messungen beschrieben. Die eingestellten Parameter
werden ebenso genannt, wie die Betriebspunkte, an denen Detailmessungen in Form
von Traversen in den einzelnen Ebenen der Diffusionssysteme durchgeführt wurden
(s. Abschn. 4.2.3.2 und 4.2.4.2).

4.4.1 Allgemeine Versuchsdurchführung

Der Prüfstand wird mit nahezu komplett entdrosselter Radialverdichterstufe hochge-
fahren. D. h. die verstellbare Drosselklappe in der Rohrleitung stromab des Abström-
plenums ist maximal geöffnet. Die gesamte Prüfstandsinfrastruktur besitzt eine große
thermische Trägheit, weshalb die Drehzahl während des Hochfahrens schrittweise
erhöht wird. Während längerer Haltezeiten zwischen den Drehzahlschritten kann
der Prüfstand und auch das Öl in der Kupplung und im Getriebe durchwärmen.

Bei genügend hoher Drehzahl und entsprechend großem Massenstrom wird der engs-
te Querschnitt der Stufe im Diffusionssystem kritisch durchströmt. Dahinter herrscht
Überschallströmung und der statische Druck fällt entsprechend ab. Um die verwen-
deten Differenzdruckmessaufnehmer vor zu hohen negativen Druckdifferenzen zu
schützen wird die Stufe während des weiteren Hochfahrens leicht angedrosselt.

Nachdem die gewünschte reduzierte Drehzahl eingestellt wurde und ein entspre-
chendes thermisches Gleichgewicht des gesamten Prüfstands erreicht wurde, wird
die Stufe in kleinen Schritten angedrosselt. Dabei erhöht sich jenseits der Sperrgrenze
das Totaldruckverhältnis der Stufe, während der reduzierte Massenstrom nahezu
konstant bleibt bzw. leicht abnimmt (vgl. Abschn. 2.3). Beim weiteren Androsseln
entsperrt die Stufe schließlich und der reduzierte Massenstrom sinkt bei weiter-
hin steigendem Totaldruckverhältnis, allerdings bei immer geringerem Anstieg in
Richtung fallenden reduzierten Massenstroms.
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Nach jedem Drosselschritt und einer weiteren kurzen Ausgleichszeit, während derer
sich ein neuer thermischer Gleichgewichtszustand einstellt, werden bei Kennfeldmes-
sungen Einzelmessungen durchgeführt. D. h. für jeden Messaufnehmer wird eine
Reihe von Messwerten aufgenommen. An einigen wenigen Betriebspunkten werden
Detailmessungen durchgeführt.

Wenn das Ziel der Messung nicht das Anfahren der Pumpgrenze bei der entspre-
chenden Drehzahl ist, wird die Stufe wieder nahezu komplett entdrosselt und die
Drehzahl wird schrittweise reduziert. Soll hingegen die Pumpgrenze angefahren
werden, wird ab einer gewissen Androsselung die axiale Rotorposition verändert.
Mithilfe der aktiven Magnetlagerung wird das Laufrad in Richtung des Antriebsmo-
tors gezogen. Durch diese Sicherheitsmaßnahme vergrößert sich der Schaufelspitzen-
spalt des Laufrads und einem Anstreifen des Laufrads an seinem Gehäuse während
eines Pumpstoßes wird vorgebeugt. Gleichzeitig schaltet die Steuerung der Magnet-
lagerung auf einen speziellen Regler um, der durch einen größeren Strom in den
Axialmagneten die axiale Lagersteifigkeit erhöht. Dadurch ist die Magnetlagerung in
der Lage, schneller und mit größerer Reaktionskraft auf Pumpstöße und die daraus
resultierenden axialen Wellenbewegungen zu reagieren. Die Pumpgrenze wird mit-
tels kleinster schrittweiser Verstellungen der Drosselklappe angefahren. Nach der
letzten Verstellung vor der Pumpgrenze, nach welcher das Verdichterpumpen hörbar
einsetzt, wird der Schnellöffnungsmechanismus der Drosselklappe betätigt, wodurch
die Verdichterstufe schlagartig entlastet wird.

Die kurz vor der Pumpgrenze durchgeführten Messungen können nicht direkt mit
den Messungen, die bei nominaler axialer Wellenposition durchgeführt wurden,
verglichen werden. Dies liegt zum einen am größeren Schaufelspitzenspalt im Lauf-
rad, der einen signifikanten Einfluss auf die Ausbildung des Strömungsfeldes am
Laufradaustritt und demzufolge auch im Diffusor hat. Zum anderen beeinflusst die
veränderte axiale Ausrichtung zwischen Laufrad und Diffusor deren gegenseitige
Interaktion und das resultierende Strömungsfeld.

4.4.2 Einstellparameter

Wie bereits in Abschnitt 4.1.1 erwähnt wurde, beträgt die reduzierte Nenndreh-
zahl der Stufe 19 250 U

min . Die Vermessung der Stufenkennfelder erfolgt durch die
Aufnahme mehrerer Drehzahllinien in Schritten zwischen 5 % und 10 % der redu-
zierten Nenndrehzahl. Der Einfachheit halber wird in den nachfolgenden Kapiteln
die reduzierte Drehzahl der Stufe immer in Prozent der reduzierten Nenndrehzahl
angegeben. Die Ermittlung der Pumpgrenze erfolgt durch das Anfahren derselben
bei unterschiedlichen Drehzahlen. Da das Verdichterpumpen eine große mechanische
Belastung für die Stufe und den Prüfstand darstellt, die mit zunehmender Drehzahl
wächst, wird die Stufe nur bei Drehzahlen kleiner als der Nenndrehzahl bis zum
Pumpen angedrosselt. Tabelle 4.6 führt die einzelnen vermessenen Drehzahllinien
auf.
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Tabelle 4.6: Vermessene Drehzahllinien

Reduzierte Drehzahl Bemerkung

70 % ≡ 13 475 U
min nur VND

80 % ≡ 15 400 U
min

90 % ≡ 17 325 U
min

95 % ≡ 18 288 U
min

100 % ≡ 19 250 U
min ohne Pumpgrenze

Neben der reduzierten Drehzahl sind bei einer Messung noch eine Reihe weiterer
Parameter einzustellen, welche jedoch für die in dieser Arbeit vorgestellten Untersu-
chungen nicht variiert werden. Der statische Druck im Beruhigungsbehälter wurde
für alle im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Messungen auf einen Wert von
1,08 bar eingestellt. Die statische Temperatur im Beruhigungsbehälter wurde je nach
Temperatur des Kühlwassers, die mit den Jahreszeiten schwankt, in einem Bereich
von 15 – 20 °C eingestellt. Der Schaufelspitzenspalt des Laufrads an dessen Austritt,
der sich mithilfe von Unterlegscheiben einstellen lässt (s. Abb. 4.4 (a) A und 4.5 (a)
A ) beträgt bei durchgewärmter Stufe im Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads

bei reduzierter Nenndrehzahl 0,65 mm. Die axiale Ausrichtung der Mittellinien von
Laufrad und Diffusor, das sogenannte shimming, welches sich ebenfalls mithilfe von
Unterlegscheiben einstellen lässt (s. Abb. 4.4 (a) B und 4.5 (a) B ), beträgt 0 mm.
Das clocking der zweiten Deswirler-Reihe im TND-Diffusionssystem ist so eingestellt,
dass der Stufenwirkungsgrad maximiert wird (vgl. Kunte [34]). Dabei ist das Tandem-
Gitter des Deswirlers gerade so ausgerichtet, dass die druckseitige Strömung der
ersten Deswirler-Reihe über die Saugseite der zweiten Deswirler-Reihe strömt (vgl.
Abb. 2.17 (b) und B.2).

Die Zapfluftmassenströme werden für die beiden Stufenkonfigurationen mit ihren
unterschiedlichen Diffusionssystemen in einer Weise eingestellt, die einen aussage-
kräftigen Vergleich ihres Einflusses auf die Stufendurchströmung ermöglicht. Auf-
grund der unterschiedlichen Betriebsbereiche der beiden Konfigurationen, ist das
Einstellen der Zapfluftmassenströme auf den gleichen Absolutwert nicht sinnhaft.
Da die Stufe mit TND-Diffusionssystem zuerst vermessen wurde, bilden die bei
den entsprechenden Messungen eingestellten Zapfluftmassenströme die Referenz;
konkret sind dies die auf den gesamten Stufenmassenstrom bezogenen Zapfluftmas-
senströme im Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads bei Nenndrehzahl. Für die
Stufe mit VND-Diffusionssystem werden die relativen Zapfluftmassenströme im
Betriebspunkt, in dem (

πtt

ṁred

)
VND

=

(
πtt

ṁred

)
ηVp,tt,max,TND

(4.20)

gilt, auf ebendiese Werte eingestellt. Die entsprechenden prozentualen Anteile der
Zapfluftmassenströme am gesamten Stufenmassenstrom betragen am jeweiligen
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Betriebspunkt der beiden Stufenkonfigurationen 2,8 % für die gehäuseseitige Zapfluf-
tentnahme und 0,5 % für die nabenseitige Zapfluftentnahme. Die Verstellventile für
die Zapfluftmassenströme behalten ihre Einstellung über den gesamten Betriebs-
bereich bei, werden also nicht nachgeregelt. Dementsprechend kommt es zu einer
Veränderung der Zapfluftmassenströme über den Betriebsbereich, wobei diese mit
zunehmender Androsselung, also sinkendem Massenstrom, leicht zunehmen.

4.4.3 Betriebspunkte für Detailuntersuchungen

Die im Rahmen dieser Arbeit im Detail untersuchten Betriebspunkte der beiden
Stufenkonfigurationen liegen ausschließlich auf der jeweiligen Nenndrehzahllinie
im entsperrten Bereich zwischen Sperr- und Pumpgrenze. Ziel bei ihrer Verteilung
ist das vollumfängliche Aufspannen des gesamten Betriebsbereichs der jeweiligen
Stufenkonfiguration mithilfe einiger weniger Betriebspunkte.

(a) Stufe mit VND-Diffusionssystem (b) Stufe mit TND-Diffusionssystem

Abbildung 4.17: Nenndrehzahllinien der beiden untersuchten Stufenkonfiguratio-
nen mit Druckverhältnis und Wirkungsgrad einschließlich der im
Detail untersuchten Betriebspunkte

Die Abbildungen 4.17 (a) und 4.17 (b) zeigen die jeweiligen Nenndrehzahllinien der
Stufe mit VND-Diffusionssystem und der Stufe mit TND-Diffusionssystem. Darge-
stellt sind jeweils das total-zu-statische Druckverhältnis gemäß Gleichung (4.15) und
der total-zu-statische polytrope Verdichterwirkungsgrad gemäß Gleichung (4.16) als
Differenz zum Wert im Betriebspunkt I VND über dem reduzierten Stufenmassen-
strom. Weiterhin sind die für die jeweilige Stufenkonfiguration im Detail untersuchten
Betriebspunkte eingezeichnet. Die einzelnen Betriebspunkte für die Detailmessungen
sind mit den römischen Zahlen von I bis V für die Stufe mit VND-Diffusionssystem
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und von I bis IV für die Stufe mit TND-Diffusionssystem gekennzeichnet21. Für
beide Stufenkonfigurationen ist der Betriebspunkt I der Betriebspunkt, der in etwa
an der Sperrgrenze der Stufe liegt. Der entsprechende Betriebspunkt der Stufe mit
VND-Diffusionssystem I VND bildet, wie bereits in Abschnitt 4.3.1.2 erwähnt wurde,
die Referenz für die Normierung aller Messergebnisse, die in den Kapiteln 5 und 6
vorgestellt werden. Der Betriebspunkt III ist für beide Stufenkonfigurationen in etwa
der Betriebspunkt mit dem maximalen Wirkungsgrad, wie anhand der Charakteris-
tiken für den total-zu-statischen polytropen Verdichterwirkungsgrad ersichtlich ist
(s. Abb. 4.17). Tabelle 4.7 gibt noch einmal einen Überblick über die Betriebspunkte
der Detailmessungen für die beiden untersuchten Stufenkonfigurationen und deren
reduzierte Massenströme.

Tabelle 4.7: Reduzierte Stufen- und Diffusoreintrittsmassenströme der Betriebspunk-
te mit Detailmessungen für die VND- und die TND-Konfiguration

Betriebspunkt
Reduzierter Massenstrom

Stufe Di�usor
VND TND VND TND

I 100,0 % 97,5 % 100,0 % 92,8 %
II 94,7 % 95,9 % 92,5 % 90,4 %
III 90,2 % 93,3 % 87,0 % 87,0 %
IV 84,5 % 91,7 % 80,5 % 85,0 %
V 76,7 % – 71,3 % –

Für einen Vergleich beider Stufenkonfigurationen müssen geeignete Betriebspunkt-
paare gefunden werden. Hierzu zeigt Abbildung 4.18 für beide Konfigurationen die
Nenndrehzahllinie als reduzierte Drehzahl über dem reduzierten Massenstrom und
die jeweils im Detail vermessenen Betriebspunkte beider Konfigurationen.

Abbildung 4.18: Betriebspunkte für den Vergleich der VND- und der TND-Konfigu-
ration bei unterschiedlicher Vorgehensweise der Reduzierung

Es kommen zwei Paare zu vergleichender Betriebspunkte in Frage: II VND & II TND
sowie III VND & IV TND. Die jeweiligen Abweichungen des normierten reduzierten
Stufenmassenstroms betragen 1,2 %, respektive 1,5 %.
21 Werden Vergleiche zwischen Betriebspunkten beider Stufenkonfigurationen angestellt, erhalten die

Betriebspunkte ein entsprechendes Subskript (VND für die VND-Stufe und TND für die TND-Stufe).

112



5 Aerodynamische
Detailuntersuchung der VANED-Stufe

In diesem Kapitel wird auf Basis der Resultate der Messungen, deren Durchführung
und Auswertung in Kapitel 4 beschrieben wurden, die Aerodynamik der Stufe mit
aerodynamisch profiliertem Diffusor im Detail untersucht. Dabei wird zunächst in
Form von Kennfeldern ein Überblick über das Betriebsverhalten der gesamten Stufe
und über das der einzelnen Komponenten gegeben. Die anschließenden Abschnitte
sind der Strömung in den einzelnen Komponenten und den einzelnen Messebenen
im Detail gewidmet. Dabei liegt der Fokus auf der Druckrückgewinnung und dem
Verlustverhalten des Diffusionssystems. Das Ziel des Kapitels ist es, ein Verständnis
für die maßgeblichen aerodynamischen Mechanismen zu etablieren und zu bewerten,
inwiefern die spezifische Auslegung des VND-Diffusionssystems hinsichtlich seiner
Druckrückgewinnung zum Tragen kommt.

5.1 Betriebsverhalten der gesamten Stufe

Abbildung 5.1 zeigt das Verdichterkennfeld der Stufe mit aerodynamisch profiliertem
Diffusor. Darin ist das total-zu-statische Stufendruckverhältnis π∗ts über dem reduzier-
ten Stufenmassenstrom ṁ∗red entlang von Linien konstanter reduzierter Drehzahlen
von 70 % bis 100 % der nominalen reduzierten Drehzahl aufgetragen. Weiterhin ist
der polytrope total-zu-statische Verdichterstufenwirkungsgrad ∆ηVp,ts als Kontur
hinterlegt1,2,3. Auch die Lage der fünf im Detail vermessenen Betriebspunkte I bis V
(vgl. Abschn. 4.4.3) sowie die Sperrgrenze und die Pumpgrenze sind eingezeichnet.

Die Drehzahllinien weisen den für Verdichter typischen Verlauf auf, der bereits in
Abschnitt 2.3 beschrieben wurde. Ausgehend von niedrigen Druckverhältnissen ver-

1 Die Wirkungsgradkontur erstreckt sich nur über den Teil des Betriebsbereichs zwischen Sperr-
und Pumpgrenze, in dem der nominale Spitzenspalt des Laufrads eingestellt ist. Der Bereich der
Drehzahllinien, in dem die Axialposition des Laufrads zum Schutz vor großen Belastungen der Stufe
beim Pumpen verändert wird (vgl. Abschn. 4.4) ist grau eingezeichnet.

2 Der überwiegende Teil der dargestellten Größen ist normiert und daher mit einem Asterisken
gekennzeichnet (vgl. Abschn. 4.4.3). Beinahe alle zusammengesetzten Größen und der reduzierte
Massenstrom werden hierzu durch ihren jeweiligen Wert im Betriebspunkt I VND, Drücke und Tempe-
raturen durch p3|2 bzw. Tt3|1 jeweils im Betriebspunkt I VND geteilt. Der total-zu-statische polytrope
Verdichterwirkungsgrad wird als Differenz zu seinem Wert im Betriebspunkt I VND dargestellt.

3 Die Abschätzung der in den Diagrammen angedeuteten Unsicherheiten ist Abschnitt 4.3.2 zu entneh-
men.
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Abbildung 5.1: Verdichterkennfeld der VANED-Stufe

laufen sie bis zur Sperrgrenze mit zunehmender Androsselung bei nahezu konstan-
tem reduzierten Massenstrom. Ab der Sperrgrenze sinkt der reduzierte Massenstrom
mit zunehmender Androsselung signifikant und kontinuierlich, während das Druck-
verhältnis weiterhin zunimmt. Zur Pumpgrenze hin verlaufen die Drehzahllinien
immer flacher.

Bei 100 % reduzierter Drehzahl nimmt der reduzierte Massenstrom jenseits der Sperr-
grenze mit zunehmender Androsselung um etwa 1,9 % ab. Wie ebenfalls in Ab-
schnitt 2.3 erläutert wurde, ist dies auf die mit zunehmender Androsselung steigende
Diffusion zurückzuführen. Die dabei wachsenden Grenzschichten im Diffusionssys-
tem führen zu einer Verkleinerung des engsten Querschnitts nahe des Diffusorhalses
und in der Folge zu einer Abnahme des reduzierten Massenstroms. Bei 100 % redu-
zierter Drehzahl beträgt die Kennfeldbreite zwischen den Betriebspunkten I und
V etwa 24 %. Dabei steigt des Druckverhältnis von der Sperr- zur Pumpgrenze um
etwa 13 % an.

Die Wirkungsgradkonturlinien haben die typische für Verdichter bekannte Muschel-
form, wobei der Betriebspunkt mit maximalem Wirkungsgrad auf der nominalen
Drehzahllinie in etwa mittig zwischen Sperr- und Pumpgrenze bzw. mittig zwischen
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den Betriebspunkten III und IV liegt. Dort ist der Wirkungsgrad etwa 3,9 %-Punkte
höher als im Betriebspunkt I .

Abbildung 5.2 (a) zeigt das normierte Totaltemperaturverhältnis der Stufe τ∗tt über
dem reduzierten Stufenmassenstrom ṁ∗red. Die Totaltemperaturcharakteristiken wei-
sen für alle reduzierten Drehzahlen im entsperrten Bereich einen nahezu linearen
Verlauf mit negativem Gradienten auf. Dies ist, wie in Abschnitt 2.2.1 erläutert wurde,
auf die Rückwärtskrümmung der Laufradschaufeln im Austrittsbereich und die sich
einstellende Strömung zurückzuführen. Das Totaltemperaturverhältnis steigt bei
100 % reduzierter Drehzahl über den Betriebsbereich zwischen den Betriebspunkten
I und V um etwa 3,4 % an.

(a) Totaltemperaturverhältnis (b) Total-zu-statischer polytroper Verdichterwir-
kungsgrad

Abbildung 5.2: Totaltemperaturverhältnis und total-zu-statischer polytroper Verdich-
terwirkungsgrad der beschaufelten Diffusorstufe

Abbildung 5.2 (b) zeigt die Charakteristiken des total-zu-statischen polytropen Ver-
dichterwirkungsgrades für die einzelnen Drehzahlen. Sie weisen die für sie typische
Form mit einem ausgeprägten Maximum und von dort hin zu kleineren und größeren
Massenströmen fallenden Wirkungsgraden auf. Bei hohen Massenströmen werden
die geringen Wirkungsgrade durch generell höhere Strömungsgeschwindigkeiten
im gesamten Diffusionssystem und damit einhergehende Reibungsverluste hervor-
gerufen. In transsonischen Geschwindigkeitsbereichen kommen Verluste durch Ver-
dichtungsstöße hinzu. Bei niedrigen Massenströmen wird der Strömungswinkel am
Diffusoreintritt immer flacher, was im schaufellosen Bereich zu größeren Weglängen
der Strömung und einer Zunahme von Reibungsverlusten führt. Dieser Effekt wird
durch die mit zunehmender Androsselung steigende Machzahl am Diffusoreintritt
(vgl. Abschn. A.2) begünstigt. Die steigende Machzahl resultiert weiterhin in einer
erhöhten Diffusion, welche durch das mit ihr einhergehende Grenzschichtwachs-
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tum und die Zunahme von Sekundärströmungen zu einem weiteren Verlustanstieg
führt.

5.2 Betriebsverhalten der einzelnen
Stufenkomponenten

In diesem Abschnitt wird die integrale Arbeitsweise des Laufrads und der einzelnen
Komponenten des Diffusionssystems untersucht. Dabei liegt der Fokus auf ihren
Anteilen am statischen Druckaufbau und am Totaldruckverlust. Zur Gewährleistung
des bestmöglichen Überblicks bei der Lektüre der folgenden Ausführungen zeigt
Abbildung 5.3 die Geometrie, die Ebenen und die Komponenten des VND-Diffu-
sionssystems im Mittelschnitt in einer m′-θ-Ansicht ähnlich Abbildung 4.7 (b). Die
Komponenten des Diffusionssystems sind darin farblich hervorgehoben und auch
die Numerierung der Deswirler-Kanäle ist gekennzeichnet. Die Bezeichnungen der
Ebenen und der Komponenten wurde in Abschnitt 4.1.2.3 eingeführt.

Abbildung 5.3: Geometrie, Ebenen und Komponenten des VND-Diffusionssystems
im Mittelschnitt in einer m′-θ-Ansicht

Abbildung 5.4 zeigt die Entwicklung der statischen und der Totaldrücke am Diffusor-
eintritt 2|1 , im Halsquerschnitt des Diffusors 2|4 bzw. 2|3 , zwischen Diffusor und
Deswirler 2|7 und am Stufenaustritt 3|2 bzw. 3|1 . Am Diffusoreintritt steigt der
statische Druck p∗2|1 über den gesamten Betriebsbereich mit zunehmender Andros-
selung leicht an und ist mit Ausnahme eines kleinen Teils in Sperrgrenznähe nahe
Betriebspunkt I kleiner als der statische Druck im verbleibenden Diffusionssystem.
Nahe der Sperrgrenze ist der statische Druck im Halsquerschnitt p∗2|4 niedriger als am
Eintritt des Diffusors. Der Grund hierfür ist die steile Anströmung des Diffusors in
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Abbildung 5.4: Kennfeld der normierten Drücke in den Ebenen des Diffusionssys-
tems) bei 100 % reduzierter Drehzahl

Sperrgrenznähe, die vom Diffusoreintritt bis zum Diffusorhals zu einer Verkleinerung
der durchströmten Fläche führt. Der Diffusoreintrittsbereich DE fungiert hier also
effektiv als subsonische Düse, in der die Strömung bis zum Diffusorhals beschleunigt
wird, aber subsonisch bleibt. Für den Betriebspunkt, an dem sich die Verläufe des sta-
tischen Drucks am Diffusoreintritt und im Diffusorhals kreuzen, nimmt das effektive
Flächenverhältnis (A2|4/A2|1)eff. den Wert eins an4.

Der Totaldruck am Diffusoreintritt p∗t2|1 steigt über den gesamten Bereich zwischen
den Betriebspunkten I und V nahezu linear an. Er ist der höchste Totaldruck im
Diffusionssystem und wächst stärker als der statische Druck am Diffusoreintritt
p∗2|1. Hieraus folgt, dass die Machzahl am Diffusoreintritt mit zunehmender An-
drosselung ansteigt und mit ihr das Potenzial für den statischen Druckaufbau im
Diffusionssystem (vgl. Anh. A.2).

Die Verläufe des statischen Drucks p∗2|1 und des Totaldrucks p∗t2|1 am Diffusorein-
tritt geben den Rahmen für die Druckentwicklung im restlichen Diffusionssystem
vor. So erfolgt entlang des Diffusionssystems ein kontinuierlicher statischer Druck-

4 Vergl. hierzu Abbildung 2.10 und die erläuternden Ausführungen im Text.
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aufbau, der von einer kontinuierlichen Abnahme des Totaldrucks begleitet wird.
Am Stufenaustritt verläuft der Totaldruck p∗t3|1 nur noch knapp oberhalb des stati-
schen Drucks p∗3|2. Dementsprechend ist dort der dynamische Druck und folglich
die Machzahl sehr viel niedriger als am Diffusoreintritt. Allgemein gilt, abgesehen
von der oben erwähnten Ausnahme für die statische Druckentwicklung im Diffu-
soreintrittsbereich nahe Betriebspunkt I , über den gesamten Betriebsbereich stets
p∗2|1 < p∗2|4 < p∗2|7 < p∗3|2 und p∗t2|1 > p∗t2|3 > p∗t2|7 > p∗t3|1.

Alle Drücke im Diffusionssystem nehmen mit zunehmender Androsselung generell
zu. Eine Ausnahme bildet hier der Totaldruck in der Pitot-Ebene nahe des Diffusor-
halses, der über den größten Teil des Betriebsbereichs leicht abnimmt. Die Anstiege
der Verläufe unterscheiden sich jedoch stark, wodurch sich wiederum die Druckdiffe-
renzen in den einzelnen Komponenten des Diffusionssystems, also deren anteilige
Beiträge am statischen Druckaufbau bzw. am Totaldruckverlust über den Betriebs-
bereich, ändern. Um diese gezielter beurteilen zu können, zeigt Abbildung 5.5 die
statischen und die Totaldruckdifferenzen der einzelnen Komponenten5,6 in den Be-
triebspunkten I bis V .

Abbildung 5.5: Anteiliger statischer Druckaufbau und anteiliger Totaldruckverlust
der einzelnen Stufenkomponenten in den Betriebspunkten I bis V
(Prozentuale Angaben beziehen sich auf die Gesamtbreite der jeweiligen Balken.)

Der Anteil des Laufrads LA am statischen Druckaufbau bleibt über den gesam-
ten Betriebsbereich absolut betrachtet nahezu konstant. Im Diffusoreintrittsbereich
DE hingegen steigt er von der Sperr- bis zur Pumpgrenze stark an, während er im
Betriebspunkt I noch negativ ist, weil dort die Strömung beschleunigt wird, wie
bereits erwähnt wurde. Die Zunahme des statischen Druckaufbaus wird von einem
5 Die Einteilung der untersuchten Verdichterstufe bzw. ihres Diffusionssystems in einzelne Kompo-

nenten wurde in Abschnitt 4.1.2.3 eingeführt.
6 Um einen Eindruck über die Zunahme des statischen Drucks über die gesamte Stufe zu bekommen,

ist zusätzlich der statische Druckaufbau des Laufrads LA dargestellt.
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steigenden Totaldruckverlust begleitet. Im Diffusorkanal DK sind die Tendenzen
für den statischen Druckaufbau und den Totaldruckverlust genau entgegengesetzt.
Sowohl im Diffusoreintrittsbereich als auch im Diffusorkanal übersteigt der statische
Druckaufbau den Totaldruckverlust betragsmäßig generell, wobei der Diffusorein-
trittsbereich hier in Betriebspunkt I wieder eine Ausnahme bildet. Für den Deswirler
DW ist über den gesamten Betriebsbereich das Gegenteil der Fall. Ihn charakterisie-
ren ein durchweg niedriger statischer Druckaufbau bei einem betragsmäßig jeweils
um ein Vielfaches höheren Totaldruckverlust. Dies deutet auf ein allgemein schlech-
tes Leistungsverhalten des Deswirlers im Hinblick auf den statischen Druckaufbau
hin.

(a) Versperrung (b) Statisch-zu-statische Druckverhältnisse

Abbildung 5.6: Entwicklung der Versperrung und der statischen Druckverhältnisse
im Diffusionssystem bei 100 % reduzierter Drehzahl

Der Anstieg des statischen Druckaufbaus im Diffusoreintrittsbereich mit zunehmen-
der Androsselung ist zum einen durch das Anwachsen des Flächenverhältnisses
aufgrund der immer flacheren Anströmung bedingt (vgl. Abb. 2.10). Zum anderen
steigt mit der Androsselung, wie bereits erwähnt wurde, die Machzahl am Eintritt
des Diffusors (vgl. Anh. A.2). Gemäß Gleichung (2.39) nimmt durch diese beiden
Effekte die Diffusion über den Betriebsbereich zu. Mit dieser geht jedoch auch ein
stärkeres Grenzschichtwachstum und u. U. die Zunahme der Intensität von Sekun-
därströmungen einher. Beides führt letzten Endes zu einer steigenden Dissipation,
die in einem wachsenden Totaldruckverlust Ausdruck findet. Gleichzeitig nimmt
die Inhomogenität des Strömungsfeldes zu und mit ihr die Versperrung. Dies kann
anhand von Abbildung 5.6 (a) nachvollzogen werden, in der die Entwicklung der
Versperrung in der Pitot-Ebene nahe des Diffusorhalses 2|3 , zwischen Diffusor und
Deswirler 2|7 und am Stufenaustritt 3|1 über den Betriebsbereich dargestellt ist. In
der Pitot-Ebene steigt die Versperrung mit zunehmender Androsselung kontinuier-
lich an. In der Konsequenz steigt das effektive Flächenverhältnis nicht im gleichen
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Maße wie das geometrische Flächenverhältnis, wodurch die statische Druckzunahme
mit zunehmender Androsselung degressiv verläuft, was wiederum zu einer Art
Sättigung des statischen Druckaufbaus im Diffusoreintrittsbereich führt. Mithilfe von
Abbildung 5.6 (b) lässt sich dies anhand der statischen Druckverhältnisse der einzel-
nen Komponenten sowie des gesamten Diffusionssystems über dem Betriebsbereich
nachvollziehen.

Sowohl im Hinblick auf den statischen Druckaufbau als auch auf den Totaldruckver-
lust sind die Tendenzen im Diffusorkanal gegenläufig zum Diffusoreintrittsbereich.
Dies ist maßgeblich auf die mit zunehmender Androsselung sinkende Machzahl
in der Pitot-Ebene nahe des Diffusorhalses M2|3 zurückzuführen. Ihr Absinken re-
sultiert aus der steigenden Verzögerung im Diffusoreintrittsbereich, wie anhand
von Abbildung 5.7 (a) nachvollzogen werden kann. In Analogie zum umgekehrten
Fall im Diffusoreintrittsbereich bedingt die sinkende Diffusion einen abnehmenden
Totaldruckverlust, mit dem eine sinkende Versperrung am Diffusoraustritt B2|7 ein-
hergeht (s. Abb. 5.6 (a)). Im Zusammenspiel mit der zunehmenden Versperrung
in der Pitot-Ebene B2|3 wächst das effektive Flächenverhältnis des Diffusorkanals
(A2|7/A2|3)eff. in der Folge an (s. Abb. 5.7 (a)), wobei das geometrische Flächen-
verhältnis konstant bleibt. Der Anstieg des effektiven Flächenverhältnisses führt
wiederum zu einem Anstieg des mit dem dynamischen Druck nahe des Diffusorhal-
ses q2|3 gebildeten statischen Druckbeiwerts c̃p,DK bzw. des Diffsorwirkungsgrads
des Diffusorkanals ηDiffusor,DK (s. Abb. 5.7 (a)). Hierin kommt eine steigende Qualität
der Diffusion mit abnehmendem Betrag bzw. sinkender Belastung des Diffusorkanals
zum Ausdruck. Letztendlich führt diese Entwicklung zu einem regressiven Verlauf
des statischen Druckverhältnisses im Diffusorkanal mit zunehmender Androsselung
(s. Abb. 5.6 (b)).

(a) Diffusorkanal (b) Deswirler

Abbildung 5.7: Diffusionscharakteristiken für den Diffusorkanal und den Deswirler
in den Betriebspunkten I bis V
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Im Deswirler ist die durchweg niedrige Diffusion mit hoher Wahrscheinlichkeit
auf das Vorhandensein intensiver Sekundärströmungen bis hin zu Ablösungen zu-
rückzuführen. Diese bewirken die hohen Totaldruckverluste (s. Abb. 5.5) und die
Zunahme der Versperrung bis zum Stufenaustritt auf Werte zwischen 67 % und
77 % (s. Abb. 5.6 (a)). Das resultierende effektive Flächenverhältnis ist nah an eins
(s. Abb. 5.7 (b)), wobei das geometrische Flächenverhältnis beinahe drei beträgt (vgl.
Abb. 4.9 (b)). Wie auch schon für den Diffusorkanal steigt das effektive Flächenver-
hältnis des Deswirlers mit zunehmender Androsselung leicht an. Diese Tendenz ist
allerdings aufgrund der allgemein niedrigeren Diffusion nicht so klar ausgeprägt,
wie beim Diffusorkanal. Die Konsequenz ist ein entsprechend niedriges statisches
Druckverhältnis, welches sich über den Betriebsbereich im Vergleich zu den Druckver-
hältnissen von Diffusoreintrittsbereich und Diffusorkanal nicht signifikant verändert.
Dennoch weist der Deswirler im Hinblick auf den Diffusorwirkungsgrad ähnlich des
Diffusorkanals eine leicht steigende Tendenz mit zunehmender Androsselung auf (s.
Abb. 5.7 (b)).

Hinsichtlich der Drallentnahme lässt sich das schlechte Leistungsverhalten des Des-
wirlers noch einmal eindrücklich vor Augen führen, indem dessen Totaldruckverlust
auf den Anteil des dynamischen Drucks am Deswirlereintritt in Umfangsrichtung
qu,2|7 = q2|7 cos2 α2|7 bezogen wird. Es resultiert ein entsprechender Totaldruckver-
lustbeiwert ωu,DW =

(∆pt)DW
qu,2|7

, der Werte zwischen 2,6 und 3,1 annimmt. Das bedeutet,
dass der Restdrall durch den Deswirler vollständig dissipiert wird und dass der
Deswirler nicht zum statischen Druckaufbau beiträgt.

Im Zusammenspiel seiner einzelnen Bereiche ergibt sich für das gesamte Diffusions-
system DS ein degressiver Verlauf des statischen Druckverhältnisses (s. Abb. 5.6 (b)).
Nahe der Pumpgrenze im Betriebspunkt V verläuft es waagerecht, worin die bereits
angesprochene Sättigung der Diffusion zum Ausdruck kommt. Eine weitere Andros-
selung und die damit verbundene Erhöhung der Belastung des Diffusionssystems
führt zu Strömungsinstabilitäten und schließlich zum Pumpen der Verdichterstufe.

5.3 Laufraddurchströmung

In diesem Abschnitt wird der statische Druckaufbau des Laufrads und die Um-
fangsverteilung des statischen Drucks am Laufradaustritt über den Betriebsbereich
beschrieben. Das Ziel des Abschnitts ist die Darlegung des Zusammenspiels zwischen
Laufrad und Diffusor im Austrittsbereich des Laufrads.

5.3.1 Druckaufbau

Abbildung 5.8 zeigt den statischen Druckaufbau entlang des Laufradgehäuses über
den Betriebsbereich bei 100 % reduzierter Drehzahl. Dargestellt sind die Verläufe für
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einen Betriebspunkt weit jenseits der Sperrgrenze (SG7) und für die Betriebspunkte I
bis V .

Abbildung 5.8: Statischer Druckaufbau entlang des Laufradgehäuses weit jenseits
der Sperrgrenze (SG) und in den Betriebspunkten I bis V

Von der Laufradeintrittsebene 1 bis kurz vor Beginn des beschaufelten Bereichs
nimmt der statische Druck über den gesamten Betriebsbereich zunächst ab. Dies
liegt zum einen an der Abnahme des mittleren Radius des Strömungskanals und
der damit verbundenen Abnahme der durchströmten Fläche, die wiederum eine
Beschleunigung der Strömung in meridionaler Richtung hervorruft. Zum anderen
wird die Strömung schon vor dem Eintritt in den beschaufelten Bereich des Laufrads
in Umfangsrichtung beschleunigt, da die nabenseitige Kanalwand, die durch den
Spinner gebildet wird, rotiert. Ab dem Eintritt in den beschaufelten Bereich steigt der
Druck dann sukzessive bis zum Laufradaustritt an. Der Verlauf für den sperrgrenzna-
hen Betriebspunkt I liegt nur knapp oberhalb dem des Betriebspunktes weit jenseits
der Sperrgrenze (SG). Im Bereich zwischen diesen beiden Betriebspunkten wird der
Diffusor transsonisch durchströmt, wobei er im engsten Querschnitt sperrt, sodass
kaum eine Informationsausbreitung stromauf ins Laufrad stattfinden kann und der
Stufenmassenstrom nahezu konstant bleibt. Dies wiederum hat zur Folge, dass sich
die Abströmung und die gesamte Durchströmung des Laufrads nur marginal ändern.
Mit zunehmender Androsselung im entsperrten Bereich steigt das Druckniveau in
der gesamten Stufe einschließlich des Laufrads an, weil sie an jedem Ort subsonisch
durchströmt wird und eine Informationsausbreitung stromauf des Diffusors mög-
lich ist. So liegen die statischen Druckverläufe der einzelnen Betriebspunkte mit
zunehmender Androsselung jeweils übereinander. Im Eintrittsbereich fällt dabei
die Absenkung des statischen Drucks bei konstantem Totaldruck in der Ebene 1

7 Der reduzierte Massenstrom in diesem Betriebspunkt entspricht in etwa dem in Betriebspunkt I ,
das Druckverhältnis ist jedoch deutlich niedriger.
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aufgrund des sinkenden Massenstroms und des mit ihm sinkenden dynamischen
Drucks zunehmend geringer aus.

5.3.2 Laufradaustritt

Die Umfangsverteilung des statischen Drucks in Ebene 1|9 am Gehäuse des Laufrads
kurz vor dessen Austritt spiegelt die Stromaufwirkung des Diffusorpotenzialfeldes
wider. Sie ist in Abbildung 5.9 (a) jeweils für einen Betriebspunkt weit jenseits der
Sperrgrenze (SG) und für die Betriebspunkte I bis V dargestellt8.

Der effektive Flächenverlauf des Diffusors in Meridionalrichtung ist durch den um-
fangssymmetrischen Kanalhöhenverlauf und die betriebspunktabhängige Versper-
rung vorgegeben. In Ebene 1|9 hat der effektive Flächenverlauf lediglich einen
Einfluss auf das Druckniveau. Die Diffusorschaufeln hingegen führen zu Asymme-
trien in der Umfangsverteilung. Die Druckverläufe zwischen dem Betriebspunkt
weit jenseits der Sperrgrenze und Betriebspunkt I nahe der Sperrgrenze unterschei-
den sich kaum in ihrer Form. Der Grund hierfür ist der nahezu konstante absolute
Strömungswinkel am Laufradaustritt, der wiederum auf eine sich nicht signifikant
ändernde Durchströmung des Laufrads jenseits der Sperrgrenze zurückzuführen ist.
Der Anstieg des Druckniveaus, der im Ansatz auch schon beim Druckaufbau des
Laufrads sichtbar war, tritt in der Umfangsverteilung noch deutlicher in Erscheinung.
Offensichtlich breitet sich die Information des steigenden Drucks am Stufenaustritt
auch stromauf des sperrenden Querschnitts im Diffusor aus. Diese Ausbreitung
kann dabei nur in Wandnähe im subsonisch durchströmten Bereich der Grenzschicht
erfolgen.

Die Maxima in den Druckverteilungen der Betriebspunkte I bis V (s. Abb. 5.9 (a) 1 )
sind auf den erhöhten Druck im Staupunkt an der Vorderkante der Diffusorschaufel
zurückzuführen. Sie ändern sich mit zunehmender Androsselung hinsichtlich ihrer
Umfangslage, ihrer Höhe und ihrer Form. Abbildung 5.9 (b) zeigt hierzu schematisch
die Ausprägung des Diffusorpotenzialfeldes im m′-θ-Koordinatensystem für einen
Betriebspunkt nahe der Sperrgrenze und einen Betriebspunkt nahe der Pumpgrenze,
wie es durch die jeweilige Anströmung hervorgerufen wird9. Weiterhin sind die
Messpositionen in Ebene 1|9 angedeutet.

In der Lageverschiebung der Druckmaxima entgegen der Umfangsrichtung kommt
die mit zunehmender Androsselung der Stufe flacher werdende Anströmung des
Diffusors zum Ausdruck. Zunächst stagniert die Position des Druckmaximums bis
die Stufe entsperrt. Für den sperrgrenznahen Betriebspunkt ist in Abbildung 5.9 (b)

8 Die Messpositionen über den Umfang sind durch Symbole markiert, während ein periodischer
Spline dritter Ordnung jeweils den kontinuierlichen Verlauf zwischen den Messpositionen wider-
spiegelt. Weiterhin ist für jeden Betriebspunkt das Druckniveau in Form des Umfangsmittelwerts
des statischen Drucks abgebildet.

9 Die schematische Darstellung weist eine gute qualitative Übereinstimmung zu entsprechenden von
Kaluza [29] dargestellten Konturen des statischen Drucks am Laufradgehäuse auf.
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(a) Umfangsverteilung des statischen Drucks am Laufradgehäuse in der Ebene 1|9

(b) Schematische Darstellung der Stromaufwirkung des Diffusorpotenzialfeldes in der Nähe von
Sperrgrenze und Pumpgrenze

Abbildung 5.9: Umfangsverteilung des statischen Drucks in Ebene 1|9 am Gehäuse
des Laufrads kurz vor dessen Austritt weit jenseits der Sperrgrenze
(SG) und in den Betriebspunkten I bis V

zu erkennen, wie die gekrümmten Isobaren, welche die Potenzialwirkung des Stau-
punktes an der Diffusorvorderkante widerspiegeln, bei entsprechend steiler Anströ-
mung Ebene 1|9 derart passieren, dass sich ein Druckmaximum rechtsseitig der
in Meridionalrichtung projizierten Schaufelvorderkante ausbildet. Mit zunehmen-
der Androsselung und flacher werdender Anströmung wandert dieses Maximum
entgegen der Umfangsrichtung in Richtung der Druckseite (s. Abb. 5.9 (a) 1 ).

Der maximale Druck steigt proportional zur Verschiebung des Maximums in Um-
fangsrichtung, wobei sich in der Nähe von Betriebspunkt IV der Anstieg ändert.
Dort wird der Diffusor in etwa inzidenzfrei angeströmt, wie noch gezeigt werden
wird. Davor weist die Strömung eine negative bzw. saugseitige Inzidenz auf, da-
nach eine positive bzw. druckseitige Inzidenz. Die Zunahme des maximalen Drucks
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resultiert aus der steigenden Geschwindigkeit der Anströmung mit zunehmender
Androsselung (vgl. Anh. A.2).

Auch auf die Form der Druckmaxima lässt sich mithilfe der in Abbildung 5.9 (b)
skizzierten Isobaren schließen. Ebene 1|9 wird von den Isobaren im sperrgrenz-
nahen Betriebspunkt in einem Bereich passiert, in dem sie eine deutlich geringere
Krümmung aufweisen, als im pumpgrenznahen Betriebspunkt. Daher fällt das Druck-
maximum im sperrgrenznahen Betriebspunkt wesentlich breiter und flacher aus, als
im pumpgrenznahen Betriebspunkt. Die Zunahme der Geschwindigkeit der Anströ-
mung von der Sperrgrenze zur Pumpgrenze wirkt hinsichtlich dieser Entwicklung
verstärkend, da sie allgemein zu größeren Druckgradienten führt.

Links der Diffusorvorderkante in der Nähe der Druckseite DS der Diffusorschaufel
steigt der statische Druck mit zunehmender Androsselung stetig an. Rechts der Dif-
fusorvorderkante in der Nähe der Saugseite SS der Diffusorschaufel hingegen sinkt
der Druck etwa ab Betriebspunkt II kontinuierlich ab. Bis zu diesem Betriebspunkt
ist der Druck dort der allgemeinen Tendenz des ansteigenden Drucks aufgrund der
zunehmenden Androsselung unterworfen. Etwa ab Betriebspunkt III kommt es zwi-
schen dem saugseitigen Bereich und der Kanalmitte zur Ausbildung eines weiteren,
etwas schwächer ausgeprägten Maximums im statischen Druck (s. Abb. 5.9 (a) 2 ).
Zwischen den beiden Druckmaxima entsteht ein mit zunehmender Androsselung
stärker ausgeprägtes lokale Druckminimum, welches auf die saugseitige Beschleu-
nigung der Strömung in der Nähe der Diffusorvorderkante zurückzuführen ist (s.
Abb. 5.9 (b) 1 ).

5.4 Durchströmung des Di�usionssystems

In diesem Abschnitt wird die Durchströmung des Diffusionssystems im Detail un-
tersucht. Dabei wird zunächst der statische Druckaufbau über das gesamte Diffu-
sionssystem beleuchtet, während im weiteren Verlauf die Aerodynamik in dessen
einzelnen Komponenten und den angrenzenden Ebenen analysiert wird. Darüber
hinaus werden die gewonnenen Erkenntnisse mit der geometrischen Auslegung des
VND-Diffusionssystems in Zusammenhang gebracht.

5.4.1 Druckaufbau

Abbildung 5.10 zeigt den statischen Druckaufbau entlang des gesamten Diffusions-
systems für die Betriebspunkte I bis V und für vier weitere Betriebspunkte jenseits
der Sperrgrenze10. Weiterhin ist für die zuerst genannten Betriebspunkte jeweils

10 Auch diese vier Betriebspunkte weisen wieder in etwa den gleichen reduzierten Massenstrom auf
wie Betriebspunkt I , haben jedoch ein geringeres Druckverhältnis.
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der isentrope Druckaufbau nach Gleichung (2.39) gemäß dem Flächenverlauf dem
VND-Diffusionssystems (s. Abb. 4.9 (b)) ab der Pitot-Ebene dargestellt11.

Abbildung 5.10: Druckaufbau entlang des Diffusionssystems jenseits der Sperrgren-
ze und in den Betriebspunkten I bis V durch über den Querschnitt
gemittelte und isentrope (gemäß Gl. (2.39)) Druckverläufe

Jenseits der Sperrgrenze wirkt der Diffusor wie eine konvergent-divergente Lavaldü-
se. Der statische Druck sinkt im Unterschall mit abnehmender Fläche vom Vorderkan-
tenradius der Diffusorbeschaufelung 2|2 bis zum Diffusorhals 2|4 , wo die Strömung
sonische Bedingungen erreicht. Aufgrund der stark eingeschränkten Informations-
ausbreitung stromauf des gesperrten engsten Querschnitts sind die Druckverläufe
für die vier Betriebspunkte jenseits der Sperrgrenze und für Betriebspunkt I vor
dem Diffusorhals nahezu identisch. Mit zunehmender Fläche im Diffusorkanal sinkt
im Überschall der statische Druck weiter bis es zu einem Verdichtungsstoß kommt,
mit dem der statische Druck sprunghaft ansteigt12. Stromab des Stoßes herrschen
wieder subsonische Bedingungen und der statische Druck entwickelt sich weiter
entsprechend des Flächenverlaufs. Dabei kommt es vor dem Eintritt in den Deswirler
wieder zu einer Absenkung des statischen Drucks. Ob es dort erneut zum Über-
schreiten der lokalen Schallgeschwindigkeit kommt, ist ohne Kenntnis des dortigen

11 Mit Ausnahme der Verläufe für den isentropen Druckaufbau handelt es sich um Verläufe des über
die Kanalquerschnittsfläche gemittelten statischen Drucks, in den die statischen Drücke an Nabe,
Gehäuse und auf den Schaufeloberflächen einfließen.

12 Aufgrund der endlichen räumlichen Diskretisierung der statischen Druckbohrungen im Diffu-
sionssystem wird der Anstieg des statischen Drucks über den Verdichtungsstoß über eine gewisse
Lauflänge gezogen, sodass dessen sprunghafter Charakter in Abbildung 5.10 nur unzureichend zur
Geltung kommt.
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Totaldrucks nicht mit Sicherheit festzustellen. Mit zunehmender Androsselung, also
wachsendem Gegendruck, wandert der Verdichtungsstoß im Diffusor stromauf bis
etwa zum Diffusorhals (s. Abb. 5.10 1 ). An der Sperrgrenze entsperrt der engste
Querschnitt, was ab diesem Betriebszustand die Informationsausbreitung stromauf
des Diffusorhalses ermöglicht. So unterscheidet sich im Betriebspunkt I der statische
Druckverlauf zwischen der Pitot-Ebene 2|3 und dem Diffusorhals 2|4 deutlich von
den Verläufen der Betriebspunkte jenseits der Sperrgrenze.

Im entsperrten Betriebsbereich fächern sich die statischen Druckverläufe im Diffu-
soreintrittsbereich DE in Strömungsrichtung zunehmend auf. Während der Druck
im Betriebspunkt I noch abnimmt, steigt er in den Betriebspunkten II bis V immer
steiler an. Dies liegt zum einen am mit zunehmender Androsselung progressiveren
Flächenverlauf (vgl. Abb. 2.10) und zum anderen an der ebenfalls mit zunehmender
Androsselung steigenden Machzahl am Diffusoreintritt (vgl. Anh. A.2). Beides führt
gemäß Gleichung (2.39) zu einem steigenden Druckgradienten.

Die isentropen Druckverläufe der Betriebspunkte I bis V übertreffen die realen
Verläufe schon jeweils bis zum Diffusorhals. Dies ist insofern nicht verwunderlich,
als die isentropen Verläufe unter der Annahme einer inzidenzfreien Anströmung des
Diffusors und einer ideal dem Strömungspfad folgenden Strömung bestimmt wurden.
In der Realität erfährt die Strömung jedoch zwischen der Pitot-Ebene, dem Ausgangs-
punkt der isentropen Verläufe, und dem Diffusorhals 2|4 noch eine substanzielle
Umlenkung. Wie noch gezeigt werden wird, erfolgt die Zuströmung zur Diffusorbe-
schaufelung zwischen den Betriebspunkten III und IV in etwa inzidenzfrei, sodass
für diese Betriebspunkte der Vergleich zwischen realem und isentropem Verlauf des
statischen Drucks am aussagekräftigsten ist. Darüber hinaus kommt es im Diffu-
soreintrittsbereich DE aber auch zu Totaldruckverlusten, z. B. durch Wandreibung,
sodass der reale Druckanstieg unter dem isentropen Druckanstieg liegt.

Im Diffusorkanal DK verläuft der statische Druck über den Betriebsbereich zuneh-
mend degressiv. Trotz des progressiven Flächenverlaufs (vgl. Abb. 4.9 (b)) zwischen
dem Diffusorhals 2|4 und dem Diffusorhinterkantenradius 2|6 resultiert schon für
die isentropen Verläufe eine lineare bis degressive Entwicklung. Der Grund hierfür ist
die mit zunehmender Fläche sinkende Machzahl, die den Einfluss der zunehmenden
Fläche auf die Druckänderung zunichte macht. Die mit zunehmender Androsselung
abnehmende Druckrückgewinnung über den Diffusorkanal hat ihre Ursache in der
sinkenden Machzahl am Diffusorhals (vgl. hierzu M2|3 in Abb. 5.7 (a)).

Im hinteren halbbeschaufelten Bereich des Diffusors zwischen den Ebenen 2|5 und
2|6 fällt der statische Druckanstieg über den gesamten Betriebsbereich vergleichs-
weise niedrig aus. Die Druckverläufe verlaufen nahezu konstant und bleiben weit
unter den isentropen Verläufen zurück. Dieser Umstand deutet auf eine Ablösung in
diesem Bereich hin, deren Existenz unabhängig vom Betriebspunkt zu sein scheint.

Beim Eintritt in den Deswirler DW sinkt der statische Druck in allen Betriebspunk-
ten wieder ab. Dies ist auf eine dortige Umlenkung der Strömung und die damit
einhergehende Beschleunigung zurückzuführen. Dabei werden die Vorderkanten
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der Deswirlerschaufeln mit einer negativen bzw. saugseitigen Inzidenz13 angeströmt.
Dieser statische Druckabfall ist auch in den isentropen Verläufen sichtbar, erfolgt
hier allerdings sprunghaft, weil auch der zugrunde liegende Flächenverlauf eine
sprunghafte Änderung erfährt (vgl. Abb. 4.9 (b)). In der Realität wird der sprunghaf-
te Druckabfall durch die Trägheit des Fluids abgemildert und über einen längeren
Weg gestreckt. Die Durchströmung der einzelnen Deswirlerkanäle fällt sehr unter-
schiedlich aus, wie durch die angedeutete Bandbreite des Druckaufbaus verdeutlicht
wird (vgl. transparente Bereiche in Abb. 5.10 im Bereich s∗ ≈ 0,6 – 0,9). Dies liegt
an der inhomogenen Diffusorabströmung im Hinblick auf die Machzahl und den
tangentialen Strömungswinkel, die im weiteren Verlauf noch genauer untersucht
werden wird. Obwohl der Deswirler im Mittel durch den Druckabfall in seinem
Eintrittsbereich nur einen geringen Anteil am gesamten Druckaufbau hat, weisen die
Verläufe ab dem lokalen Druckminimum nahe des Eintritts eine große Ähnlichkeit zu
den isentropen Verläufen im gleichen Bereich auf. Daraus lässt sich bereits schließen,
dass der Deswirler mit einem größeren Metallwinkel der Schaufelvorderkante und
der daraus resultierenden größeren Inzidenz eine gesteigerte Druckrückgewinnung
erzielen könnte, da er so schon in seinem Eintrittsbereich einen Druckaufbau statt
des beobachteten Druckabfalls erreichen würde.

Abbildung 5.11 zeigt die Konturen des statischen Drucks im Mittelschnitt des Diffusi-
onssystems in den Betriebspunkten I bis V in einer m′-θ-Ansicht14. Anhand dieser
Darstellung lassen sich eine Reihe von Phänomenen wie die betriebspunktabhängige
Veränderung der Inzidenz zur Diffusorbeschaufelung anschaulich erläutern.

Nahe der Sperrgrenze in Betriebspunkt I ist der mittlere tangentiale Strömungswin-
kel aufgrund des hohen Massendurchsatzes vergleichsweise steil. Die resultierende
negative, also saugseitige Inzidenz macht eine Umlenkung der Strömung in Richtung
der Druckseite notwendig. Die daraus resultierende Beschleunigung geht mit einem
lokalen Unterdruckgebiet auf der Druckseite, der Saugspitze, einher, welche sich
auf Höhe des Diffusorhalses 2|4 befindet (s. Abb. 5.11, I , A ). Analog dazu ergibt
sich die gleiche Situation auf der Saugseite nahe der Pumpgrenze im Betriebspunkt
V (s. Abb. 5.11, V , B ). Vor allem der Einfluss der saugseitigen Saugspitze war
bereits stromauf in der Ebene 1|9 in der Umfangsverteilung des statischen Drucks
am Laufradgehäuse sichtbar geworden (vgl. Abb. 5.9). Die Änderung der Inzidenz
vom negativen in den positiven Bereich äußert sich auch in einer Richtungsänderung
der Isobaren im halbbeschaufelten Bereich am Diffusoreintritt. Nahe der Sperrgrenze
im Betriebspunkt I verlaufen die Isobaren noch nahezu parallel zur Diffusorsaug-
seite (s. Abb. 5.11, I , C ). Mit kontinuierlicher Androsselung werden sie dann bis
zum Betriebspunkt V in Pumpgrenznähe im Uhrzeigersinn quer in den Diffusorka-
nal geneigt und verlaufen dann von der Saugseite zur Druckseite (s. Abb. 5.11, V ,
D ). Zugleich wird auch der mittlere Geschwindigkeitsvektor der Anströmung in

derselben Richtung geneigt.

13 Die Differenz der Metallwinkel der Hinterkante der Diffusorschaufeln und der Vorderkante der
Deswirlerschaufeln beträgt 21,79°− 28,63° = −6,84°.

14 Die Kontur basiert auf der Triangulation aller statischer Druckbohrungen im VND-Diffusionssystem,
die in Abbildung B.1 gezeigt wurde.
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5.4 Durchströmung des Diffusionssystems

Abbildung 5.11: Kontur des statischen Drucks im Mittelschnitt des Diffusionssys-
tems in den Betriebspunkten I bis V
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Im hinteren halbbeschaufelten Bereich des Diffusors, ab der Ebene 2|5 weisen die
Isobaren an der Druckseite über den gesamten Betriebsbereich einen größeren Ab-
stand im Vergleich zum stromaufliegenden Kanalbereich auf (s. Abb. 5.11, I , E ).
Dieser Ausdruck eines geringeren Druckanstiegs in diesem Bereich, der auch schon
in den eindimensionalen Verläufen des statischen Drucks in Abbildung 5.10 sichtbar
war, deutet auf eine druckseitige Ablösung hin. Eine mögliche Begründung für die
Ablösung, die ebenfalls in den in der Vergangenheit untersuchten Stufenkonfigura-
tionen mit Röhrendiffusor (Zachau [59], Grates [18], Kunte [34] und Wilkosz [58]) und
auch im von Ziegler [62] untersuchten Keilschaufeldiffusor auftrat, ist das Vorhan-
densein des Halswirbels, der im Mittelschnitt Fluid von der Druckseite zur Saugseite
transportiert und damit die druckseitige Grenzschicht destabilisiert. Während im
Diffusorkanal noch Fluid entlang von Nabe und Gehäuse von der Saugseite zur
Druckseite transportiert wird, kommt dieser Nachschub stromab der Austrittsebene
aus dem vollbeschaufelten Bereich 2|5 zum Erliegen, was wiederum eine druckseiti-
ge Ablösung begünstigt. In der nominalen Röhrendiffusorkonfiguration dieser Stufe
wurde diesem Problem durch eine radiale Einkürzung des Diffusors an der Stelle, an
der die Strömung ablöste, begegnet. Es resultierte die von Kunte [34] und Wilkosz [58]
untersuchte Truncated-Konfiguration der Stufe (TRU, engl. verkürzt).

Am Eintritt in den Deswirler ist in den Kanälen 2 , 3 und 4 jeweils ein Gebiet
niedrigen statischen Drucks zu erkennen, welches durch eine inzidenzbehaftete
Anströmung mit hoher Geschwindigkeit erklärt werden kann (s. Abb. 5.11, I , F ). Der
Nachweis für die bereits im Zusammenhang mit Abbildung 5.10 erwähnte negative
Inzidenz wird später noch anhand von Abbildung 5.19 erbracht werden. Der große
Isobarenabstand innerhalb der Deswirlerkanäle über den gesamten Betriebsbereich (s.
Abb. 5.11, I , G ) offenbart weiterhin den geringen Druckanstieg über den Deswirler,
der bereits in den eindimensionalen Verläufen in Abbildung 5.10 erkennbar war.

5.4.2 Di�usoreintritt

In Abbildung 5.12 sind die Umfangsverteilungen des statischen Drucks entlang des
Diffusorvorderkantenradius 2|2 an der Nabe und am Gehäuse für die Betriebspunk-
te I bis V dargestellt.

Insbesondere die statischen Druckverteilungen am Gehäuse weisen der Form nach
eine große Ähnlichkeit zu den Verläufen in der in geringem Abstand stromauf lie-
genden Ebene 1|9 auf (vgl. Abb. 5.9 (a))15. Nahe der Sperrgrenze in Betriebspunkt I
ist der Druck in der Nähe der Saugseite aufgrund der negativen, also saugseitigen
Inzidenz höher als in der Nähe der Druckseite. Mit zunehmender Androsselung
und flacher werdender Anströmung wechselt die Inzidenz von der Saugseite auf
die Druckseite, wodurch der Druck an der Saugseite absinkt und auf der Drucksei-
te ansteigt (vgl. auch Abb. 5.11). Über den gesamten Betriebsbereich liegt entlang
des Vorderkantenradius des Diffusors nur eine geringe aerodynamische Belastung

15 Die Mitte entlang der Ordinate entspricht in dieser Darstellung der Position der Kanalmitte, während
sie in Abbildung 5.9 (a) der Position der Schaufelvorderkante entspricht.
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5.4 Durchströmung des Diffusionssystems

Abbildung 5.12: Umfangsverteilung des statischen Drucks entlang des Schaufelvor-
derkantenradius des Diffusors 2|2 an der Nabe und am Gehäuse
in den Betriebspunkten I bis V

zwischen Nabe und Gehäuse vor. Lediglich nahe der Saugseite (θ∗ . 0,14) und
rechtsseitig der Kanalmitte (0,5 . θ∗ . 0,7) existiert ein von der Nabe zum Gehäuse
gerichteter Druckgradient. Hinsichtlich der Betriebspunkte sind die Niveaus der
einzelnen Verläufe noch vergleichbar, da bis zu dieser Position entlang des Diffusi-
onssystems noch keine signifikante Druckrückgewinnung erfolgt ist (vgl. Abb. 5.10
Ebene 2|2 ).

Abbildung 5.13 zeigt die Konturen des Totaldrucks in der Pitot-Ebene in den Betrieb-
spunkten I bis V 16.

Nahe der Sperrgrenze im Betriebspunkt I konzentriert sich ein Gebiet hohen Total-
drucks in etwa mittig zwischen Nabe und Gehäuse links der Kanalmitte (−0,25 .
b∗ . 0, Maximum bei b ≈ −0,1). Von dort nimmt der Totaldruck zur Nabe und zum
Gehäuse hin stark ab. Dieses Gebiet hohen Totaldrucks wird im weiteren Verlauf der
Arbeit als Kernströmung bezeichnet.

Die Kernströmung konzentriert sich mit zunehmender Androsselung an der Saug-
seite, während der Totaldruck nahe der Druckseite kontinuierlich abnimmt. Der
niedrigere Totaldruck an der Druckseite, der schon am Diffusoreintritt vorliegt, ver-
stärkt die Ablöseneigung der druckseitigen Grenzschicht, was die entsprechenden
Ausführungen auf Grundlage der Verläufe und Konturen des statischen Drucks (s.
Abb. 5.10 und 5.11) plausibilisiert.

16 Aufgrund eines Fehlers bei der Messung sind für Betriebspunkt V keine Totaldruckinformationen
an der Position b∗ = −0,4 vorhanden.
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Abbildung 5.13: Kontur des Totaldrucks in der Pitot-Ebene 2|3 in den Betriebspunk-
ten I bis V
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Die Erklärung der Konzentration der Kernströmung in Saugseitennähe liegt zum
Teil im Potenzialfeld der Diffusorbeschaufelung. Wie bereits im Zusammenhang
mit Abbildung 5.9 erläutert wurde, kommt es stromauf der Vorderkante durch eine
Verzögerung der Strömung im Staupunkt zu einem Anstieg des statischen Drucks. In
diesem Bereich nimmt die Strömungsgeschwindigkeit ab, während der Strömungs-
winkel aufgrund der Geschwindigkeitskinematik zunimmt. Am stärksten kommt
dieser Effekt nahe der Druckseite zum Tragen. In Saugseitennähe ist der Druck
hingegen niedriger (vgl. Abb. 5.9 (a)), wodurch die Strömung in diesem Bereich
beschleunigt wird, während der Strömungswinkel flacher wird. Der dortige Strö-
mungszustand entspricht also im Wesentlichen dem des hochenergetischen Fluids
aus dem Totwasser-Gebiet der Laufradabströmung im Absolutsystem. Dieses hoch-
energetische Fluid akkumuliert sich in der Nähe der Saugseite und bildet dort die
Kernströmung. Mit zunehmender Androsselung und flacher werdender Anströmung
wird die Strömung im halbbeschaufelten Bereich entlang der Saugseite immer stärker
umgelenkt. Das resultierende Beschleunigungswachstum an der Vorderkante auf der
Saugseite führt zu einer wachsenden Konzentration der Kernströmung in Richtung
der Saugseite. Hierfür sprechen auch die abnehmenden Isobarenabstände entlang der
Saugseite etwas weiter stromab (vgl. Abb. 5.11). Diese sind Ausdruck einer stärkeren
Diffusion, welche gemäß Gleichung (2.39) noch durch die mit steigender Androsse-
lung wachsende Machzahl am Diffusoreintritt verstärkt wird. Ein weiterer relevanter
Aspekt, ist das von Nolan et al. [41] beschriebene sogenannte wake phasing, bei dem die
im Absolutsystem rotierenden Nachlaufdellen der Laufradbeschaufelung durch eine
Zeitmittelung im Diffusor ein inhomogenes Feld des dynamischen und damit auch
des Totaldrucks hinterlassen. Das damit einhergehende Maximum des Totaldrucks
im Diffusor bzw. dessen Position in Umfangsrichtung ist abhängig vom Abstand
der Schaufeln von Laufrad und Diffusor und von der Strömungsgeschwindigkeit.
Demnach hat auch der Durchfluss einen direkten Einfluss auf die Umfangsposi-
tion des Totaldruckmaximums. Im vorliegenden Fall kommt es so bei steigender
Androsselung zu einer Konzentration der Kernströmung auf der Saugseite.

5.4.3 Di�usorkanal

Abbildung 5.14 zeigt die Verläufe des statischen Drucks auf der Saugseite und der
Druckseite einer Diffusorschaufel in den Betriebspunkten I bis V .

Nahe der Sperrgrenze im Betriebspunkt I ist der Gradient des statischen Drucks
auf der Saugseite in Vorderkantennähe sehr klein, während er auf der Druckseite
wesentlich größer ist. In diesem Umstand kommt die negative, also saugseitige Inzi-
denz zur Diffusorbeschaufelung zum Ausdruck. Die Situation kehrt sich über den
Betriebsbereich bis hin zur Pumpgrenze um. Der Druckgradient nahe der Vorderkan-
te ist in Betriebspunkt V auf der Saugseite im Vergleich zur Druckseite sehr hoch,
was, wie bereits erwähnt, für eine positive, also druckseitige Inzidenz spricht. Zur
Verdeutlichung dieser Entwicklung ist in Abbildung 5.14 rechts unten der statische
Druckgradient entlang der Schaufelsehne an der Vorderkante über dem reduzierten
Massenstrom jeweils für die Saugseite und die Druckseite aufgetragen. Der Verlauf

133



5 Aerodynamische Detailuntersuchung der VANED-Stufe

Abbildung 5.14: Statischer Druckverlauf auf der Diffusorschaufel in den Betriebs-
punkten I bis V

des Druckgradienten auf der Druckseite entspricht in etwa dem gespiegelten Verlauf
des Druckgradienten auf der Saugseite, wobei die Spiegelachse bei ṁ∗red ≈ 0,88 liegt.
Bei diesem Massenstrom wird die Diffusorbeschaufelung inzidenzfrei angeströmt.
Ein Vergleich mit Abbildung 5.2 (b) zeigt, dass dort, also zwischen den Betriebspunk-
ten II und III , der Betriebspunkt des höchsten polytropen Wirkungsgrads liegt. Ab
etwa der Hälfte der Sehnenlänge (s∗Diff.-Sehne > 0,5) nimmt der statische Druck auf der
Druckseite kaum noch zu, was auf die bereits erwähnte mögliche Ablösung hindeu-
tet. Während die Diffusorbeschaufelung nahe der Sperrgrenze in Betriebspunkt I
eher im hinteren Bereich belastet ist, verschiebt sich die Belastung mit zunehmender
Androsselung immer weiter nach vorne. Damit ist der Mechanismus, der das Verdich-
terpumpen auslöst mit großer Wahrscheinlichkeit eine Ablösung auf der Saugseite
nahe der Vorderkante.

Abbildung 5.15 zeigt die Verläufe des statischen Drucks im Diffusorkanal entlang
der Sehne der Diffusorschaufel jeweils an Nabe und Gehäuse und für drei Positio-
nen entlang der Kanalbreite. Zwischen Nabe und Gehäuse liegt über die gesamte
Kanalbreite in den meisten Betriebspunkten keine nennenswerte aerodynamische
Belastung vor.

Die Abnahme des statischen Drucks aufgrund der Beschleunigung der Strömung vor
dem Diffusorhals in Betriebspunkt I und das entsprechende lokale Druckminimum
sind von der Saug- zur Druckseite betrachtet entlang der Sehne der Diffusorschaufel
stromauf verschoben. Der Grund hierfür ist der Versatz der Diffusorschaufeln in
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Abbildung 5.15: Verlauf des statischen Drucks im Diffusor an Nabe und Gehäuse in
den Betriebspunkten I bis V

Strömungsrichtung. Während in etwa die Hälfte der Sehnenlänge auf der Saugseite
bereits im halbbeschaufelten Bereich passiert wird, beginnt dort erst die Druckseite.
Daher korrespondiert eine bestimmte Position entlang der Druckseite einer Diffu-
sorschaufel im Hinblick auf die Kanaldurchströmung mit einer wesentlich weiter
stromab liegenden Position auf der Saugseite17. Aufgrund der negativen, also saug-
seitigen Inzidenz und der daraus resultierenden Beschleunigung auf der Druckseite
fällt die Abnahme das statischen Drucks vor dem Diffusorhals direkt an der Druck-
seite am größten aus. Der Unterdruck wird zur Saugseite hin, also mit wachsendem
Abstand von der Saugspitze auf der Druckseite immer kleiner.

5.4.4 Übergang zwischen Di�usor und Deswirler

In Abbildung 5.16 sind die Verteilungen des statischen Drucks an Nabe und Gehäuse
in der Ebene 2|7 entlang der Umfangsrichtung aufgetragen18.

Während sich am Diffusorvorderkantenradius 2|2 die Verteilungen der einzelnen
Betriebspunkte noch gegenseitig überschneiden (vgl. Abb. 5.12), heben sich die Ni-
veaus des statischen Drucks in der Ebene 2|7 deutlich voneinander ab. Hierdurch
wird deutlich, dass die sich über den Betriebsbereich mit zunehmender Androsse-
lung ändernden Anströmbedingungen zu einer signifikanten Zunahme der Diffusion
zwischen den Ebenen 2|2 und 2|7 führen. Im Vergleich zum Anstieg des Druck-
niveaus mit zunehmender Androsselung sind die Verteilungen in den einzelnen
Betriebspunkten in Umfangsrichtung relativ homogen. Auch die aerodynamische

17 Zur Veranschaulichung dieser Ausführungen kann einer der Diffusorkanäle in Abbildung 5.11 von
links nach rechts betrachtet werden.

18 Die auf die Ebene 2|7 projizierten Positionen der Diffusorhinterkanten sind durch gestrichelte
Linien bei θ∗ = 0,0 und θ∗ = 1,0 angedeutet. Die Projektion erfolgt tangential zum Metallwinkel
der Diffusorhinterkanten.
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Abbildung 5.16: Umfangsverteilung des statischen Drucks entlang der Ebene 2|7
zwischen Diffusor und Deswirler an der Nabe und am Gehäuse in
den Betriebspunkten I bis V

Belastung zwischen Nabe und Gehäuse fällt in Relation zur Niveauänderung über
den Betriebsbereich gering aus.

Während in den Betriebspunkten I bis III im Bereich 0,0 < θ∗ < 0,3 eine leichte
Delle im Verlauf des statischen Drucks vorliegt, die durch den Einfluss des Schaufel-
nachlaufs erklärt werden kann, ist der restliche Verlauf auch in den Betriebspunkten
IV und V durch ein leichtes Tal in der statischen Druckverteilung über die Kanal-
mitte geprägt. Zu den begrenzenden Schaufeln hin (θ∗ = 0 & θ∗ = 1) steigt der
Druck leicht an, was auf den geringeren dynamischen Druck in der Nachlaufdelle
der Diffusorschaufeln zurückzuführen ist.

Die Abbildungen 5.17, 5.18 und 5.19 zeigen die Konturen des Totaldrucks, der Mach-
zahl und des tangentialen Strömungswinkels in der Ebene 2|7 19.

In den Totaldruckkonturen (Abb. 5.17) offenbart sich ein grundsätzlich ähnliches Bild
wie schon in der Pitot-Ebene (vgl. Abb. 5.13). Die Kernströmung, also das Gebiet
höchsten Totaldrucks, konzentriert sich über den gesamten Betriebsbereich zwischen
der Saugseite und der Kanalmitte (b∗ < 0,5). Das Kernströmungsgebiet hat allerdings
im Diffusorkanal eine gewisse Verformung erfahren. Während es sich am Diffusorein-
tritt in der Pitot-Ebene noch in etwa mittig zwischen Nabe und Gehäuse befand, ist es
am Diffusoraustritt in der Ebene 2|7 eher noch weiter in Richtung der Saugseite und
zusätzlich in Richtung des Gehäuses verschoben. Eine derartige Verschiebung und

19 Neben den Konturen der jeweiligen Größen sind auch die Kontur für M = 0,05 als untere Kali-
briergrenze der für die Messungen eingesetzten Dreilochsonde (gestrichelte weiße Linien), sowie
die in die Ebene 2|7 in Strömungsrichtung projizierten Vorderkanten der Deswirler-Schaufeln
(durchgezogene weiße Linien) dargestellt.
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Verformung der Kernströmung kann auf die Wirkung des Halswirbels zurückgeführt
werden, dessen positiver Drehsinn mit der Verformung zusammenfällt. Ähnliche Be-
obachtungen werden von Ziegler [62] am von ihm untersuchten Keilschaufeldiffusor
und von Grates [18], Kunte [34], Wilkosz [58] sowie Schmidt [45] am Röhrendiffusor
der in dieser Arbeit untersuchten Stufe sowohl in nominaler (NOM), in gekürzter
(TRU) als auch in der Compact-Konfiguration (COM) gemacht.

Die Kernströmung wird über den gesamten Betriebsbereich hauptsächlich den De-
swirler-Kanälen 1 bis 4 aufgeprägt. Dabei sind die Kanäle 2 und 3 den größten
Totaldruckniveaus ausgesetzt. Die geringsten Totaldruckniveaus sind über den ge-
samten Betriebsbereich am Eintritt des Kanals 5 zu finden. Dort kommt es immer
wieder zu Messungen unterhalb des Kalibrierbereichs der für die Messungen einge-
setzten Dreilochsonde, was auf sehr niedrige Machzahlen (M < 0,05) hindeutet. Dies
ist ein erneutes starkes Indiz für eine druckseitige Strömungsablösung im Diffusor.
Während sich das Totaldruckniveau in der Kernströmung über den Betriebsbereich
kaum ändert, heben sich die Niveaus im restlichen Strömungsquerschnitt von der
Sperrgrenze zur Pumpgrenze hin an, was zu einer Homogenisierung des Totaldruck-
feldes mit zunehmender Androsselung führt. Dies äußert sich in einer Abnahme der
Versperrung B2|7 mit sinkendem Massenstrom (s. Abb. 5.6 (a)).

Die Machzahl-Konturen in der Ebene 2|7 (Abb. 5.18) haben im Hinblick auf ihre
Form große Ähnlichkeit mit denen des Totaldrucks. So fallen die Gebiete der jeweils
höchsten Machzahlen am Eintritt der Deswirler-Kanäle 1 bis 4 mit den Regionen
der Kernströmung gemäß der Totaldruckkonturen zusammen. Auch ihre jeweilige
Form ist in guter Übereinstimmung (s. Abb. 5.17). Über den gesamten Betriebsbereich
herrschen am Eintritt von Deswirler-Kanal 5 Machzahlen von zum Teil deutlich
unter 0,25, was die These der druckseitigen Ablösung im Diffusor stützt. Wie schon
das Totaldruckfeld homogenisiert sich auch das Machzahl-Feld mit zunehmender
Androsselung, wobei das mittlere Niveau stetig abnimmt. Diese Abnahme macht sich
insbesondere im Bereich der Kernströmung in den Kanälen 2 und 3 bemerkbar.

Die Versperrung durch das Gebiet niedrigen Totaldrucks und niedriger Machzahl
am Eintritt von Deswirler-Kanal 5 verringert das effektive Flächenverhältnis des
Diffusors und damit seine Fähigkeit zur statischen Druckrückgewinnung. Dieser
Effekt ist also zu einem gewissen Teil dafür verantwortlich, dass die reale statische
Druckrückgewinnung bis zur Ebene 2|7 geringer ausfällt als die isentrope (vgl.
Abb. 5.10).

Der tangentiale Strömungswinkel (Abb. 5.19) weist in den Betriebspunkten I bis III
jeweils im Bereich der Kernströmung maximale Werte von α2|7 & 28° auf. Im restli-
chen Bereich des Kanalquerschnitts mit Ausnahme der naben- und gehäusenahen
Regionen unterschreitet der Strömungswinkel Werte von etwa 22° nur selten. Im
Mittel folgt die Strömung relativ gut der Hinterkante der Diffusorschaufel, deren
Metallwinkel 28,63° beträgt. Wie bereits im Zusammenhang mit dem eindimensiona-
len Druckaufbau erläutert (vgl. Abb. 5.10), bedeutet dies über den größten Teil des
Kanalquerschnitts eine negative, also saugseitige Inzidenz zum Deswirler. Die negati-
ve Wirkung der Inzidenz wird durch das relativ hohe Machzahl-Niveau innerhalb
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5 Aerodynamische Detailuntersuchung der VANED-Stufe

der Kernströmung noch verstärkt. Dieses wiederum würde ohne die Querschnitts-
versperrung, die offenbar am Eintritt des Deswirler-Kanals 5 vorliegt, niedriger
ausfallen.

In den wandnahen Bereichen an Nabe und Gehäuse sind die Strömungswinkel
wesentlich kleiner als im restlichen Kanalquerschnitt. Die Strömung ist hier also
flacher als in der Kanalmitte. Hierin äußert sich die Wirkung des Halswirbels, der
in der Kanalmitte Fluid von der Druckseite zur Saugseite transportiert, was sich in
einem steileren Strömungswinkel äußert. An der Nabe und am Gehäuse hingegen
wird Fluid in die entgegengesetzte Richtung transportiert, was sich im flacheren
Strömungswinkel äußert. Die Tatsache, dass sowohl an der Nabe als auch am Gehäuse
eine flachere Strömung vorliegt, legt nahe, dass nicht nur ein einfacher Halswirbel
existiert, sondern ein Halswirbelpaar (vgl. Abschn. 2.2.2.1 und Abb. 2.13).

Sowohl die gemessenen Strömungswinkel als auch die gemessene Machzahl werden
von Jagdfeld [25] zur Validierung von Laser-Doppler-Anemometrie-Messungen (LDA)
in der Ebene 2|7 herangezogen. Diese wiederum zeigen sowohl qualitativ als auch
quantitativ eine gute Übereinstimmung in Bezug auf den Strömungswinkel und
die Strömungsgeschwindigkeit, die mithilfe zusätzlicher Totaltemperaturmessungen
bestimmt wurde. Dieser Umstand führt ebenso die Validität der hier vorgestellten
Messdaten vor Augen. Auch Jagdfeld schließt unter anderem anhand der Daten für
den Strömungswinkel am Diffusoraustritt auf das Vorhandensein eines Halswirbels
bzw. eines Halswirbelpaares.
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5 Aerodynamische Detailuntersuchung der VANED-Stufe

5.4.5 Deswirler

Abbildung 5.20 zeigt die Verläufe des statischen Drucks in den fünf Deswirler-
Kanälen 1 bis 5 (s. Abb. 5.3) jeweils auf der Saugseite und der Druckseite (obere
Reihe) sowie an der Nabe und am Gehäuse (untere Reihe).

Die Auswirkung der inhomogenen Anströmung des Deswirlers wird in den zum Teil
sehr unterschiedlichen Ausprägungen der statischen Druckverläufe der einzelnen
Kanäle sichtbar. Als Beispiel dafür sei die stark unterschiedliche aerodynamische
Belastung zwischen Saug- und Druckseite und Nabe und Gehäuse der einzelnen
Deswirler-Kanäle in Betriebspunkt I genannt. Während sie für die Kanäle 2 und
3 am größten ist und in den benachbarten Kanälen 1 und 4 wesentlich geringer

ausfällt, ist sie in Kanal 5 im Vergleich zu den restlichen Kanälen sehr klein. Diese Be-
obachtungen decken sich mit der Erwartung aufgrund der Position und Ausprägung
der Kernströmung in Ebene 2|7 . D. h. die Umlenkung des hochenergetischen Fluids
der Kernströmung zwischen den Schaufeln führt zu einem entsprechend großen
Druckgradienten innerhalb der Kanäle. In Kanal 5 hingegen führt die Umlenkung
des niederenergetischen Fluids zu einem geringeren Druckgradienten zwischen den
Schaufeln.

Mit Ausnahme von Druck- und Saugseite sowie der Nabe der Kanäle 2 und 3 sind
die Verläufe des statischen Drucks allesamt relativ flach. Es findet dort also keine
nennenswerte Druckrückgewinnung statt. Dieser Umstand kann wie auch schon auf
der Druckseite der Diffusorschaufeln als Anzeichen für entsprechende Ablösungen
gedeutet werden. Am Gehäuse verläuft der statische Druck meist schon ab dem
Deswirler-Eintritt sehr flach, was auf eine dortige Ablösung hindeutet. Dahingegen
sinkt der Druck auf der Nabe dort zumeist ab. Nahe des Deswirler-Austritts, also
stromab des Scheitelpunkts der Umlenkung, verläuft der statische Druck auch an
der Nabe sehr flach, was wiederum für eine dortige Ablösung spricht. An beiden
Stellen ist auch gemäß den Ausführungen zum Umlenkkanal in Abschnitt 2.2.2.2
mit Ablösungen zu rechnen. Die resultierenden Querschnittsversperrungen führen
wieder zu einem geringeren effektiven Flächenverhältnis im Deswirler20 und damit
zu einem verringerten Potenzial für die Druckrückgewinnung. Dies war auch bereits
anhand des niedrigen Diffusorwirkungsgrads des Deswirlers festgestellt worden
(vgl. Abb. 5.7 (b)).

Aufgrund der negativen Inzidenz der Anströmung aller Deswirler-Kanäle über den
gesamten Betriebsbereich stellt sich an deren Eintritt eine tendenziell vergleichbare
Situation ein wie für den Diffusor im Betriebspunkt I nahe der Sperrgrenze. In der
Konsequenz kommt es im Zusammenspiel mit der Umlenkung an der Schaufelvor-
derkante zu einer starken lokalen Beschleunigung an der Druckseite der Deswirler-
Schaufeln und zu einem entsprechenden Absinken des statischen Drucks. Dies gilt
insbesondere für die Kanäle 2 und 3 . Durch die gemessenen Verläufe offenbart
sich diese druckseitige Saugspitze jedoch nur bedingt. Die erste druckseitige sta-
tische Druckbohrung befindet sich zu weit stromauf, um das auftretende lokale

20 Das effektive Flächenverhältnis des Deswirlers liegt im gesamten Betriebsbereich knapp über eins,
während das geometrische Flächenverhältnis in etwa drei beträgt.
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Minimum des statischen Drucks aufzulösen. An der Saugseite wird das Absinken
des Drucks hingegen bei s∗Desw.-Sehne ≈ 0,3 sehr gut sichtbar. An der Nabe, also genau
zwischen Saug- und Druckseite, liegt die Position des Druckminimums bei etwa
s∗Desw.-Sehne ≈ 0,18. Der statische Druck selbst ist dort niedriger als noch an der Saug-
seite. Es existiert also ein Druckgradient von der Druck- zur Saugseite, was wiederum
belegt, dass der Unterdruck an der Druckseite noch niedriger ausfällt. Dies lässt sich
auch anhand des Gradienten des statischen Drucks auf der Druckseite nahe der
Vorderkante erahnen.

Über den Betriebsbereich zur Pumpgrenze hin verringert sich der Betrag der Druck-
abnahme am Eintritt der Kanäle 2 und 3 zunehmend, weil die Machzahl am
Deswirler-Eintritt sinkt (vgl. Abb. 5.7 (b) und 5.18). Darüber hinaus wird der tangen-
tiale Strömungswinkel am Deswirler-Eintritt etwas flacher, wodurch die Inzidenz
der Strömung auf die Deswirler-Schaufeln in Richtung einer inzidenzfreien Anströ-
mung steigt (vgl. Abb. 5.19). Ein signifikanter Druckanstieg findet aber auch nahe der
Pumpgrenze kaum statt. Es bleibt allerdings festzuhalten, dass die Homogenisierung
des Totaldruck- und des Machzahl-Feldes am Deswirler-Eintritt mit zunehmender
Androsselung zu einer Vergleichmäßigung der Durchströmung des Deswirlers führt,
was in einander immer ähnlicher werdenden Druckverläufen in Richtung der Pump-
grenze zum Ausdruck kommt.

Prinzipiell wäre der Deswirler zu einem größeren Druckrückgewinn im Stande, wie
bereits anhand der eindimensionalen Druckverläufe in Abbildung 5.10 vermutet
wurde. Dies wird durch die Druckverläufe der Kanäle 2 und 3 deutlich. Der
statische Druck wächst ab der Saugspitze nahe dem Eintritt in den vollbeschaufelten
Kanalbereich über den gesamten Betriebsbereich in beträchtlichem Maße21. Ohne
die Saugspitze, die als Auswirkung der negativen Inzidenz aufzufassen ist, würde
der statische Druck über den Deswirler also signifikant ansteigen. Dies könnte durch
eine steilere Staffelung der Deswirler-Schaufeln in einer zukünftigen Anpassung des
Designs erreicht werden. Die folgende Erhöhung und betragsmäßige Abnahme der
Inzidenz, würde wiederum die notwendige Abmilderung der Saugspitze bewirken.

21 Zu bedenken ist hierbei, dass der Druckanstieg aufgrund der höheren Machzahl im Gebiet der
Kernströmung höher ausfällt, als dies ohne druckseitige Ablösung im Diffusor der Fall wäre.
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5.4 Durchströmung des Diffusionssystems

5.4.6 Stufenaustritt

Abbildung 5.21 zeigt die Umfangsverteilung des statischen Drucks am Stufenaustritt
in der Ebene 3|1 an Nabe und Gehäuse.

Abbildung 5.21: Umfangsverteilung des statischen Drucks entlang der Stufenaus-
trittsebene 3|1 an der Nabe und am Gehäuse in den Betriebspunk-
ten I bis V

Wie schon am Diffusoraustritt in der Ebene 2|7 (vgl. Abb. 5.16) gibt es am Stufen-
austritt über einen breiten Bereich in Umfangsrichtung keine große aerodynamische
Belastung zwischen Nabe und Gehäuse. Ausgenommen sind dabei nur die Kanäle 2
und 3 , die über den gesamten Betriebsbereich der Kernströmung am Diffusoraustritt
ausgesetzt sind. Diese Belastung verringert sich jedoch mit zunehmender Androsse-
lung, sodass sie nahe der Pumpgrenze in Betriebspunkt V beinahe verschwunden
ist. Aus dem Unterschied im statischen Druck zwischen Nabe und Gehäuse lässt sich
schließen, dass am Gehäuse, wo der statische Druck niedriger ist, größere Strömungs-
geschwindigkeiten vorliegen. An der nahe des Stufenaustritts ablösegefährdeten
Nabe treten hingegen niedrigere Strömungsgeschwindigkeiten auf.

In allen Betriebspunkten weisen die statischen Druckverläufe einen Bereich relativ
kleiner Werte auf, dessen Tiefpunkt in etwa mittig der Teilung in Kanal 3 liegt. Damit
weisen die Verläufe tendenziell Ähnlichkeit zu denen in der Ebene 2|7 auf. Für die
gehäuseseitigen Verläufe ist diese Tendenz ausgeprägter. Mit zunehmender Andros-
selung nimmt die Tiefe des Tals ab, sodass nahe der Pumpgrenze in Betriebspunkt V
die statischen Druckverteilungen an Nabe und Gehäuse relativ homogen sind. An
den Rändern des Tals in den Kanälen 1 und 5 ist der statische Druck höher, was auf
geringere Strömungsgeschwindigkeiten schließen lässt und mit den Beobachtungen
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5 Aerodynamische Detailuntersuchung der VANED-Stufe

in Ebene 2|7 in Einklang steht: die Kernströmung passiert hauptsächlich die Kanä-
le 2 und 3 , während die restlichen Kanäle weniger energetischem Fluid aus der
druckseitigen Ablösung und dem Nachlauf der Diffusorschaufeln ausgesetzt sind.

Die Abbildungen 5.22, 5.23, 5.24 und 5.25 zeigen die Konturen des Totaldrucks,
der Totaltemperatur, der Machzahl und des tangentialen Strömungswinkels am
Stufenaustritt in der Ebene 3|1 22. Die Gebiete höheren Totaldrucks (s. Abb. 5.22)
beschränken sich über den gesamten Betriebsbereich auf die Kanäle 1 bis 4 , wobei
die Kanäle 2 und 3 jeweils den höchsten Niveaus ausgesetzt sind. Diese Aufteilung
entspricht der Erwartung, da sich die Kernströmung am Diffusoraustritt in der Ebene
2|7 in entsprechender Weise auf die Kanäle aufteilt. Am Austritt von Kanal 5
liegen jeweils die niedrigsten Totaldrücke im Vergleich zu den anderen Kanälen vor.
Das mittlere Totaldruckniveau nimmt mit zunehmender Androsselung zu, wobei
der Totaldruck in den Kernströmungsgebieten der einzelnen Kanäle weniger stark
ansteigt als in den restlichen Bereichen. So kommt es am Stufenaustritt zu einer
Homogenisierung des Totaldruckfelds, wie dies auch schon am Diffusoraustritt in
Ebene 2|7 zu beobachten war. Dies führt zu einer Abnahme der Versperrung (s.
B3|1 in Abb. 5.6 (a)) und damit zu einem höheren effektiven Flächenverhältnis des
Deswirlers (s. Abb. 5.7 (b)) und des gesamten Diffusionssystems, was sich in einem
wachsenden Diffusorwirkungsgrad des Deswirlers niederschlägt (vgl. Abb. 5.7 (b)).

Die Form der Kernströmungsgebiete ist in allen Kanälen sehr ähnlich. Sie konzen-
trieren sich jeweils in der Ecke zwischen der Druckseite und der Gehäusewand. Von
dort nimmt der Totaldruck hin zur Saugseite und zur Nabenwand kontinuierlich
ab. Ähnlich der Situation am Diffusoraustritt deuten die Gebiete niedrigen Total-
drucks auch hier auf eine Ablösung hin. Dies wurde auch bereits aufgrund des zum
Stufenaustritt flacher verlaufenden statischen Drucks an der Nabe in den einzelnen
Deswirler-Kanälen (s. Abb. 5.20) sowie aufgrund des höheren statischen Drucks
an der Nabe im Vergleich zum Gehäuse am Stufenaustritt (s. Abb. 5.21) vermutet.
Darüber hinaus ist nach Abschnitt 2.2.2.2 zusätzlich an der Saugseite eine erhöhte
Ablöseneigung gegeben. Durch die Versperrung des Querschnitts in diesen Berei-
chen muss die Kernströmung auf den restlichen Kanalquerschnitt ausweichen, was
dort zu höheren Machzahlen führt (vgl. Abb. 5.24). Bis auf die Homogenisierung
bleibt das Totaldruckfeld am Stufenaustritt über den gesamten Betriebsbereich im
Hinblick auf die Form sehr ähnlich. Dies war auch schon für das Totaldruckfeld am
Diffusoraustritt beobachtet worden.

Das Totaltemperaturfeld am Stufenaustritt (Abb. 5.23) ist sehr viel homogener über
die gesamte Teilung als das Totaldruckfeld. Lediglich im Bereich der Kanäle 4 und
5 sind die Totaltemperaturniveaus über den gesamten Betriebsbereich im Vergleich

zu den anderen Kanälen leicht erhöht. Dies deutet darauf hin, dass sich das Fluid, an
dem durch das Laufrad der größere Teil der Arbeit verrichtet wurde, im Diffusor ent-
lang der Druckseite und dann innerhalb der druckseitigen Ablösung weiterbewegt,

22 In Abbildung 5.24 ist zusätzlich die Kontur für M3|1 = 0,05 (gestrichelte weiße Linie) als untere
Kalibriergrenze der für die Messungen eingesetzten Dreilochsondenköpfe eingezeichnet. In Abbil-
dung 5.25 ist die Kontur für α3|1 = 90° (schwarze gestrichelte Linie) hervorgehoben, um Bereiche
einer drallfreien Abströmung zu kennzeichnen.
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5.4 Durchströmung des Diffusionssystems

bevor es in den Deswirler gelangt. Eine plausible Erklärung hierfür liefert die Abströ-
mung des höherenergetischen Fluids des Totwassergebiets aus dem Laufrad. Es neigt
aufgrund seines flachen Strömungswinkels im Absolutsystem zu einer druckseitigen
Anströmung der Diffusorschaufeln und bewegt sich dann in der Nähe der Druckseite
stromab, wo die Deswirler-Kanäle 4 und 5 damit beaufschlagt werden.

Das Machzahl-Feld am Stufenaustritt (Abb. 5.24) weist eine große Ähnlichkeit zum
Totaldruckfeld auf. Dies gilt sowohl im Hinblick auf die Aufteilung der Gebiete hoher
Machzahlen auf die einzelnen Deswirler-Kanäle als auch auf die Form dieser Gebiete
in den einzelnen Kanälen. Analog zu den Beobachtungen am Diffusoraustritt in der
Ebene 2|7 homogenisiert sich auch hier das Machzahl-Feld durch die Abnahme der
Machzahl in den Gebieten hoher Machzahl und eine entsprechende Angleichung
an das Niveau des restlichen Strömungsquerschnitts (vgl. Abb. 5.18). Die aufgrund
des Totaldruckfeldes lokalisierten Ablösungen, die in den einzelnen Kanälen jeweils
in der Ecke zwischen Saugseite und Nabe vorliegen, sind auch im Machzahl-Feld
erkennbar. Hier offenbaren sie sich durch Werte unterhalb der Kalibriergrenze der
eingesetzten Dreilochsondenköpfe. Analog zu den Beobachtungen im Totaldruckfeld
ist das Machzahl-Niveau am Austritt von Kanal 5 über den gesamten Betriebsbereich
sehr niedrig und großenteils unterhalb der Kalibriergrenze. Die daraus resultierende
Versperrung erklärt den geringen Druckanstieg dieses Kanals (vgl. Abb. 5.20 5 ).
Wie bereits aufgrund der Umfangsverteilung des statischen Drucks (s. Abb. 5.21) zu
vermuten war, ist die Machzahl am Gehäuse höher als an der Nabe, was sich durch
einen niedrigeren Druck zeigte.

Für den tangentialen Strömungswinkel (s. Abb. 5.25) stellt sich nahezu unabhängig
vom Betriebszustand für alle Deswirlerkanäle eine ähnliche Situation ein. In den
Ecken zwischen Druckseite und Gehäuse sind Gebiete niedrigen Strömungswinkels
anzutreffen, während in den Ecken zwischen Saugseite und Nabe Gebiete hohen
Strömungswinkels vorliegen. Mittig dazwischen liegend erstreckt sich von der Ecke
zwischen Druckseite und Nabe und der Ecke zwischen Saugseite und Gehäuse dia-
gonal über den Kanalquerschnitt eine Linie, auf der die Abströmung drallfrei erfolgt
(α3|1 = 90°). Die Entwicklung des Betrags des Strömungswinkels quer zu dieser
Diagonalen erfolgt in etwa symmetrisch. Die Anordnung der Gebiete hohen und
niedrigen Strömungswinkels in den einzelnen Kanälen lässt jeweils auf das Vor-
handensein eines Wirbels über den gesamten Kanalquerschnitt schließen, dessen
Rotationssinn positiv ist. Er dreht also in dieselbe Richtung wie der gehäuseseitige
Halswirbel, dessen Signatur noch im Strömungswinkelfeld am Diffusoraustritt sicht-
bar war (vgl. Abb. 5.19). Seine Wirbelstärke wird in den Deswirler transportiert, in
dessen Kanälen sich aufgrund der Begrenzung in Umfangsrichtung durch die Schau-
feln jeweils neue Wirbel mit gleichem Rotationssinn ausbilden. In den einzelnen
Deswirlerkanälen fallen die Gebiete niedrigen Strömungswinkels, in denen das Fluid
also eine gewisse Minderumlenkung erfährt, mit der jeweiligen Kernströmung des
Kanals zusammen. Dass gerade das Fluid der Kernströmung eine Minderumlenkung
erfährt ist insofern plausibel, als es aufgrund seiner hohen Geschwindigkeit bei einer
durch eine Schaufel vorgegebenen Umlenkung aufgrund seiner Trägheit weniger
stark umgelenkt wird, als Fluid mit geringerer kinetischer Energie.
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5.5 Zusammenfassung

Im Rahmen dieses Kapitels wurde die Durchströmung des Diffusionssystems der
VANED-Stufe im Detail untersucht. Nachdem zunächst mithilfe eines Verdichter-
kennfeldes sowie der Verläufe von Totaltemperaturverhältnis und Wirkungsgrad
das Betriebsverhalten der Stufe charakterisiert wurde, gewährten statische und Total-
druckcharakteristiken einen umfangreichen Einblick in den Druckaufbau und das
Verlustverhalten der einzelnen geometrischen Bereiche des Diffusionssystems. Es
konnte gezeigt werden, dass der statische Druckaufbau im Eintrittsbereich des Diffu-
sors mit steigender Androsselung zunimmt. Ursache hierfür sind ein zunehmendes
Flächenverhältnis als Resultat der flacher werdenden Anströmung sowie eine Zunah-
me der Machzahl. Im Diffusorkanal hingegen nimmt der statische Druckaufbau mit
steigender Androsselung ab, da die Machzahl an seinem Eintritt sinkt. Der Deswirler
leidet unter einer schlechten Anpassung an die Abströmung des Diffusors und der
resultierenden saugseitigen Inzidenz. Er trägt daher kaum zum statischen Druckauf-
bau bei, während die verbleibende kinetische Energie durch Sekundärströmungen
dissipiert wird.

Druckverläufe und -konturen im Diffusorkanal offenbaren einen vom Betriebszu-
stand unabhängigen stagnierenden Druckaufbau an der Druckseite der Diffusor-
schaufeln im hinteren Kanalbereich. Dies deutet auf eine dortige Ablösung hin, wel-
che durch einen möglicherweise vorhandenen Halswirbel im Diffusorkanal hervorge-
rufen worden sein könnte. Schon am Diffusoreintritt konzentriert sich die Kernströ-
mung auf der Saugseite der Diffusorschaufeln. Die weniger energetische Strömung
nahe der Druckseite begünstigt eine Ablösung. Die Existenz eines Halswirbels konnte
durch eine von ihm hervorgerufene Verformung des Kernströmungsgebietes zwi-
schen der Pitot-Ebene und dem Diffusoraustritt plausibel erklärt werden. Konturen
des Totaldrucks und des Strömungswinkels in diesen Ebenen liefern entsprechende
Hinweise.

Die Ablösung im Diffusorkanal resultiert in einer signifikanten Versperrung und einer
Abnahme des effektiven Flächenverhältnisses, wodurch der statische Druckaufbau
deutlich reduziert wird. Weiterhin führt die Ablösung zu einer inhomogenen Diffu-
sorabströmung. Gepaart mit der saugseitigen Inzidenz zur Deswirlerbeschaufelung
führt die relativ hohe Machzahl der Kernströmung in einem Teil der Deswirler-
kanäle im Eintrittsbereich zu einem starken Absinken des statischen Drucks. Der
verbleibende Teil der Deswirlerkanäle wird mit dem abgelösten Fluid nahe der Dif-
fusordruckseite beaufschlagt. Aufgrund dieser Umstände kommt es im Deswirler
zu einer Bildung starker Sekundärströmungen, die sich in an verschiedenen Stellen
stagnierenden Druckverläufen äußern. In der Folge trägt der Deswirler lediglich
1 – 3 % zum statischen Druckaufbau des Diffusionssystems bei.

Im Hinblick auf die Zielsetzung dieser Arbeit lässt sich festhalten, dass es durch das in
Kapitel 4 vorgestellte messtechnische Konzept gelungen ist, das Betriebsverhalten der
VANED-Stufe und ihrer einzelnen Komponenten zu charakterisieren. Ebenso ermög-
lichte es die Identifikation der für das Betriebsverhalten maßgeblichen Mechanismen,
wie z. B. des Halswirbels.
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6 Vergleich der VANED- und der
TANDEM-Stufe

In diesem Kapitel werden die VANED- und die TANDEM-Stufe auf Grundlage
des Betriebsverhaltens der jeweiligen Gesamtstufe und der einzelnen Stufenkom-
ponenten sowie auf Basis des Druckaufbaus im Laufrad und im Diffusionssystem
verglichen. Dabei werden die in Abschnitt 4.4.3 vorgestellten Betriebspunktpaare
II VND & II TND und III VND & IV TND zum Vergleich herangezogen. Das Ziel dieses
Kapitels ist die Bewertung, inwiefern das Auslegungsziel der VND-Stufe hinsichtlich
eines gleichbleibend hohen Druckaufbaus bei größerer Breite des Betriebsbereichs im
Vergleich zur TND-Stufe erreicht werden konnte.

6.1 Betriebsverhalten der Stufen

Die Verdichterkennfelder der VND- und der TND-Stufe sind in Abbildung 6.1 darge-
stellt. Allgemein verlaufen die Drehzahllinien der TND-Stufe im entsperrten Bereich
flacher als die der VND-Stufe. D. h. mit zunehmender Androsselung steigt das Druck-
verhältnis der TND-Stufe weniger stark an. Bei der VND-Stufe nimmt die Steigung
der Drehzahllinien im entsperrten Bereich mit zunehmender Drosselung erst all-
mählich ab. Das Druckverhältnis wächst also zunächst noch stark an, dann aber
kontinuierlich schwächer.

Das Kennfeld der TND-Stufe ist im Hinblick auf den Durchsatz wesentlich schma-
ler als das der VND-Stufe. So ist ihr Sperrgrenzmassenstrom bei 100 % reduzierter
Drehzahl um −2,7 % kleiner als der der VND-Stufe (−2,8 % bezogen auf I VND).
Der Pumpgrenzmassenstrom hingegen ist bei 95 % reduzierter Drehzahl1 um 13,0 %
größer (8,5 % bezogen auf I VND). Insgesamt ist die Kennfeldbreite der TND-Stufe
gegenüber der VND-Stufe bei 95 % reduzierter Drehzahl bezogen auf die Differenz
der Massenströme von Sperr- und Pumpgrenze um 40,0 % reduziert2.

Die TND-Stufe erreicht bei gleicher Drehzahl höhere Druckverhältnisse als die VND-
Stufe. So ist das total-zu-statische Stufendruckverhältnis im Betriebspunkt des höchs-
ten Wirkungsgrades der TND-Stufe um 4,76 % höher als der entsprechende Wert der
VND-Stufe (5,3 % bezogen auf I VND).

1 Wie in Abschnitt 4.4.2 erwähnt wurde, wurde die Lage der Pumpgrenze bis maximal 95 % der
reduzierten Drehzahl erfasst.

2 (∆ṁ)rel = 1− ṁPG,TND−ṁSG,TND
ṁPG,VND−ṁSG,VND
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Abbildung 6.1: Verdichterkennfelder der VND-Stufe und der TND-Stufe im Ver-
gleich

Die beobachteten Unterschiede zwischen der VND-Stufe und der TND-Stufe ent-
sprechen den Erwartungen aufgrund der theoretischen Ausführungen zum Einfluss
der Diffusorbauform auf das Verdichterkennfeld in Abschnitt 2.3 und aufgrund des
Geometrievergleichs der beiden Diffusionssysteme in Abschnitt 4.1.2.3.

Der TND-Diffusor weist mit seiner doppelt so großen Schaufel- bzw. Kanalanzahl im
Vergleich zum VND-Diffusor eine größere Solidität bzw. ein geringeres Teilungsver-
hältnis auf. Gemäß den Ausführungen in Abschnitt 2.3.2 führt dies bei der TND-Stufe
aufgrund einer kleineren Querschnittsfläche des Diffusorhalses zum beobachteten
kleineren Sperrgrenzmassenstrom. Darüber hinaus unterstützt die bessere Führung
der Strömung aufgrund des geringeren Teilungsverhältnisses den Druckaufbau,
indem sie der Bildung von Sekundärströmungen, insbesondere des Halswirbels,
entgegenwirkt. Insofern wird der Druckaufbau der VND-Stufe durch die geringere
Solidität in höherem Maße durch den Halswirbel beeinträchtigt als bei der TND-Stufe.
Auch die flachere Staffelung des TND-Diffusors führt gemäß den Ausführungen in
Abschnitt 2.3.3 zu einem kleineren Sperrgrenzmassenstrom im Vergleich zum VND-
Diffusor. Das höhere Druckverhältnis der TND-Stufe im Vergleich zur VND-Stufe ist
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eine direkte Konsequenz des größeren Flächenverhältnisses des Diffusionssystems
(15 % größer; vgl. Abb. 4.9 (b)).

Es bleibt festzuhalten, dass mit der VND-Stufe und ihrem aerodynamisch profilierten
Diffusor das Ziel der Verbreiterung des Verdichterkennfeldes erreicht werden konnte,
während das Ziel des im Vergleich zur TND-Stufe gleichbleibenden Druckverhältnis-
ses nicht erreicht werden konnte.

(a) Totaltemperaturverhältnis (b) Total-zu-statischer polytroper Verdichterwir-
kungsgrad

Abbildung 6.2: Vergleich des Totaltemperaturverhältnis und des total-zu-statischen
polytropen Verdichterwirkungsgrads der VND-Stufe und der TND-
Stufe bei jeweils 100 % reduzierter Drehzahl

Abbildung 6.2 (a) zeigt das Totaltemperaturverhältnis über dem reduzierten Mas-
senstrom bei 100 % reduzierter Drehzahl jeweils für die VND-Stufe und die TND-
Stufe. In der TND-Konfiguration verrichtet das Laufrad am Fluid offenbar mehr
Arbeit, was in einem flacheren Verlauf der Charakteristik (vgl. Abb. 2.3 (b)) und
dementsprechend größeren Werten des Totaltemperaturverhältnisses bei gleichem
reduzierten Massenstrom zum Ausdruck kommt3. Gemäß Gleichung (A.16) könnte
dies auf einen kleineren relativen Strömungswinkel in der Laufradabströmung in
der TND-Konfiguration hindeuten. Dies wiederum kann nur auf Unterschiede in
der Interaktion der Strömung im Laufradaustrittsbereich mit dem stromab liegenden
Diffusor zurückzuführen sein. Das Potenzialfeld der Diffusorschaufeln stellt im Rela-
tivsystem des Laufrads eine instationäre Störung der Strömung im Austrittsbereich

3 Schmidt [45] konnte unterschiedliche Totaltemperaturverhältnis-Charakteristiken für verschiedene
Stufenkonfigurationen mit ein und demselben Röhrendiffusor (TRU, SNG, TND, vgl. Abb. 3.1)
beobachten. Allerdings übersteigt der Unterschied im Hinblick auf die Totaltemperaturverhältnis-
Charakteristik zwischen der VND- und der TND-Konfiguration die Unterschiede zwischen den
einzelnen Röhrendiffusor-Konfigurationen um ein Vielfaches.
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dar. Diese Störung hat eine homogenisierende Wirkung und führt zu einer Ausmi-
schung der gradientenbehafteten Strahl-Totwasser-Struktur und in der Folge auch zu
einer Reduktion der Minderumlenkung bzw. des relativen Laufradabströmwinkels.
Schwarz [47] analysiert in diesem Zusammenhang durch instationäre numerische
Untersuchungen den Effekt der Wechselwirkung zwischen dem Potenzialfeld der
Diffusorvorderkanten und der Spaltströmung über dem Laufradspitzenspalt auf die
Arbeitszufuhr des Laufrads. Ziegler [62] führt unter anderem Untersuchungen zum
Radialspalt zwischen Laufradaustritt und Diffusoreintritt durch und stellt fest, dass
näher am Laufradaustritt liegende Diffusorschaufeln durch eine erhöhte Störungs-
amplitude die Ausmischung der Strahl-Totwasser-Struktur verstärken. Im Hinblick
auf den Vergleich zwischen dem Röhrendiffusor der TND-Konfiguration und dem
VND-Diffusor kann diese Beobachtung nicht direkt übertragen werden. Während
die doppelt so hohe Schaufelanzahl des Röhrendiffusors zwar die Frequenz der
instationären Störung verdoppelt, so führen die dicken Vorderkanten des VND-
Diffusors zu vergleichsweise höheren Störungsamplituden4. Daher kann an dieser
Stelle nur vermutet werden, dass die Erhöhung der Frequenz bei TND gegenüber
der geringeren Amplitude dominiert und somit zu einer erhöhten Ausmischung
der Strahl-Totwasser-Struktur im Vergleich zu VND führt. Dies würde bei TND
letztendlich zu einer geringeren Minderumlenkung des Laufrads führen und in der
beobachteten erhöhten Arbeitszufuhr resultieren.

Ein weiterer Mechanismus, der eine Erhöhung der Totaltemperatur erklären könnte,
ohne dass dies in Gleichung (2.28) reflektiert wäre, ist der erneute Arbeitseintrag in
das Fluid, welches aufgrund von Ablösungen und Rückströmungen am Diffusor-
eintritt in das Laufrad zurückgelangt. Für diesen Mechanismus kann auf Basis der
für diese Arbeit vorliegenden experimentellen Daten kein Beweis erbracht werden.
Dennoch ist die Annahme plausibel, dass dieses Phänomen eher im Röhrendiffusor
der TND-Konfiguration als im VND-Diffusor auftreten würde, da der meridionale
Flächenverlauf des schaufellosen Bereichs am Diffusoreintritt beim Röhrendiffusor
wesentlich progressiver ist als beim VND-Diffusor (vgl. Abb. 4.7 (a), 4.8 (a) und 4.9 (b)).
Dies würde gehäuseseitige Ablösungen und entsprechende Rückströmungen am
Eintritt des Röhrendiffusors der TND-Konfiguration begünstigen. Im VND-Diffusor
gibt es eine gehäuseseitige Einschnürung (pinch) der Kanalhöhe, um diesem Effekt
entgegenzuwirken und dortige Ablösungen zu verhindern (s. Abb. 4.7 (a)).

Abbildung 6.2 (b) zeigt den total-zu-statischen polytropen Verdichterwirkungsgrad
für die VND- und die TND-Stufe jeweils bei 100 % reduzierter Drehzahl. Die großen
Unterschiede im Druckverhältnis beider Konfigurationen (vgl. Abb. 6.1) führen in
Verbindung mit den vergleichsweise geringen Unterschieden im Totaltemperaturver-
hältnis (vgl. Abb. 6.2 (a)) zu dem beobachten großen Unterschied im Wirkungsgrad.
Die TND-Stufe weist über den gesamten entsperrten Betriebsbereich um 3,5 – 4 %-
Punkte höhere Wirkungsgrade als die VND-Stufe auf. Im jeweiligen Betriebspunkt
des besten Wirkungsgrades beträgt der Unterschied 4,37 %-Punkte.
4 Die Verdopplung der Frequenz sowie die Abnahme der Amplitude der instationären Störung

durch Rotor-Stator-Interaktion bei der TND-Konfiguration gegenüber der VND-Konfiguration lassen
sich anschaulich anhand der Umfangsdruckverteilung am Laufradgehäuse in der Ebene 1|9 in
Abbildung 6.8 nachvollziehen.
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6.2 Betriebsverhalten der Stufenkomponenten

Abbildung 6.3 zeigt die Kennfelder der normierten statischen Drücke und Total-
drücke in den einzelnen Ebenen des VND- und des TND-Diffusionssystems bei 100 %
reduzierter Drehzahl. Am Diffusoreintritt 2|1 liegen sowohl der statische Druck als

Abbildung 6.3: Kennfeldvergleich der normierten statischen und Totaldrücke in den
Ebenen der Diffusionssysteme der VND-Stufe und der TND-Stufe
bei jeweils 100 % reduzierter Drehzahl

auch der Totaldruck im Röhrendiffusor leicht oberhalb der entsprechenden Drücke
im VND-Diffusor. Während der höhere Totaldruck am Eintritt des Röhrendiffusors
durch den erhöhten Arbeitseintrag des Laufrads zu erklären ist, ist der höhere stati-
sche Druck eine Konsequenz des progressiveren Flächenverlaufs des Röhrendiffusors
im Eintrittsbereich. Bis zur Pitot-Ebene 2|3 nimmt der Totaldruck in beiden Diffu-
soren auf das gleiche Niveau ab. Der Diffusoreintrittsbereich des Röhrendiffusors
generiert demnach einen etwas höheren Totaldruckverlust. Der statische Druck im
Diffusorhals 2|4 liegt im Röhrendiffusor noch weit unterhalb des entsprechenden
Drucks im VND-Diffusor. Eine mögliche Erklärung für den im Vergleich zum VND-
Diffusor geringen statischen Druckaufbau im Eintrittsbereich des Röhrendiffusors
ist die flache Staffelung der Diffusorröhren (vgl. Abb. 4.9 (a)). Bei der über den ge-
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samten Betriebsbereich vorherrschenden negativen Inzidenz wird die Strömung bei
gleichzeitiger Zunahme des Radius auf einen relativ flachen Winkel umgelenkt. In
der Folge nimmt die durchströmte Fläche gemäß Gleichung (2.41) nicht in dem Maße
zu, wie dies bei alleiniger Zunahme des Radius der Fall wäre, wodurch letztendlich
der statische Druckaufbau geringer ausfällt. Bis zu seinem Austritt 2|7 erreicht der
Röhrendiffusor jedoch bereits höhere statische Drücke als die gesamte VND-Stufe
an ihrem Austritt. Dies ist zum einen auf den wesentlich progressiveren Flächen-
verlauf des Röhrendiffusors im Vergleich zum VND-Diffusor zurückzuführen (vgl.
Abb. 4.9 (b)). Zum anderen führt der Halswirbel im VND-Diffusor und die damit
einhergehende Versperrung zu einem reduzierten effektiven Flächenverhältnis des
Diffusors, welches wiederum in einem deutlich reduzierten statischen Druckaufbau
resultiert. Bis zum Austritt der TND-Stufe 3|2 übersteigt ihr statischer Druck noch
das Totaldruckniveau am Austritt des VND-Diffusors. Der VND-Diffusor erreicht
bis zu seinem Austritt im Mittel gerade einmal rund 75 % des statischen Druckni-
veaus am Austritt des Röhrendiffusors. Die Totaldruckniveaus am Austritt beider
Diffusionssysteme 3|1 liegen etwa im gleichen Abstand über ihren entsprechen-
den statischen Drücken. Der dynamische Druck weist dort dementsprechend ein
ähnliches Niveau auf (vgl. Abb. 6.6 (b)).

Abbildung 6.4 zeigt den statischen Druckaufbau und den Totaldruckverlust der
einzelnen Stufenkomponenten der VND- und der TND-Stufe für die beiden Betrieb-
spunktpaare II VND & II TND sowie III VND & IV TND.

Abbildung 6.4: Vergleich des anteiligen statischen Druckaufbaus und des anteiligen
Totaldruckverlusts der einzelnen Stufenkomponenten der VND-Stufe
und der TND-Stufe für die Betriebspunktpaare II VND & II TND sowie
III VND & IV TND (Prozentuale Angaben beziehen sich auf die Gesamtbreite der
jeweiligen Balken.)

In der TND-Konfiguration weist das Laufrad LA einen etwas größeren statischen
Druckaufbau auf als in der VND-Konfiguration. Wie bereits erwähnt wurde, ist dies
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auf den progressiveren Flächenverlauf am Eintritt des Röhrendiffusors zurückzufüh-
ren. Der größere statische Druckaufbau im Eintrittsbereich DE des VND-Diffusors
im Vergleich zum Röhrendiffusor wird hier noch einmal eindrücklich vor Augen
geführt. Er ist in den beiden verglichenen Betriebspunkten mehr als doppelt so hoch.
In beiden Diffusionssystemen steigt er mit zunehmender Androsselung an. Der To-
taldruckverlust liegt für die Eintrittsbereiche beider Diffusoren auf einem ähnlichen
Niveau. Im Diffusorkanal DK kehren sich die Verhältnisse zwischen den beiden
Diffusoren im Hinblick auf den statischen Druckaufbau um. Hier erreicht der Röhren-
diffusor aufgrund seines progressiveren Flächenverlaufs annähernd doppelt so hohe
Werte wie der VND-Diffusor. Dieser wird im Kanalbereich hingegen am stärksten
durch den Halswirbel beeinträchtigt. Für beide Diffusionssysteme sinkt der statische
Druckaufbau des Diffusorkanals mit zunehmender Androsselung. Im Kanalbereich
des VND-Diffusors wird durch die Wirkung des Halswirbels ein großer Totaldruck-
verlust generiert. Dieser übersteigt den Totaldruckverlust des Röhrendiffusorkanals
einschließlich des TND-Deswirlers. Während der VND-Deswirler keinen signifikan-
ten Beitrag zum statischen Druckaufbau des Diffusionssystems leistet, generiert er
doch im jeweiligen Betriebspunkt in etwa ein Viertel des Totaldruckverlustes. Der
TND-Deswirler hingegen führt zu einem merklichen Anstieg des statischen Drucks
von rund 4 % im jeweiligen Betriebspunkt.

Abbildung 6.5 (a) zeigt die Entwicklung der Versperrung im VND- und im TND-
Diffusionssystem bei 100 % reduzierter Drehzahl.

(a) Versperrung (b) Statisch-zu-statische Druckverhältnisse

Abbildung 6.5: Vergleich der Entwicklung der Versperrung und der statischen Druck-
verhältnisse in den Diffusionssystemen der VND-Stufe und der TND-
Stufe bei jeweils 100 % reduzierter Drehzahl

Die Versperrung in der Pitot-Ebene 2|3 weist in beiden Diffusoren ein vergleichba-
res Niveau im Bereich von 5 – 10 % auf. Bis zur Stufenaustrittsebene 3|1 steigt die

159



6 Vergleich der VANED- und der TANDEM-Stufe

Versperrung im TND-Diffusionssystem mit 62 – 65 % nicht auf das gleiche Niveau
wie beim VND-Diffusionssystem mit 77 – 87 %. Die Tatsache, dass am Austritt des
TND-Diffusionssystems trotz der größeren Verzögerung eine kleinere Versperrung als
am Austritt des VND-Diffusionssystems vorliegt, führt den überproportional großen
Beitrag der Sekundärströmungen, insbesondere des Halswirbels, zur Versperrung im
VND-Diffusionssystem vor Augen5.

Abbildung 6.5 (b) zeigt die statischen Druckverhältnisse der einzelnen Stufenkompo-
nenten des VND- und des TND-Diffusionssystems bei 100 % reduzierter Drehzahl.
Das statische Druckverhältnis des Eintrittsbereichs DE liegt für den Röhrendiffusor
über den gesamten Betriebsbereich unterhalb dem des VND-Diffusors. Dennoch sind
sich beide Verläufe qualitativ sehr ähnlich. Ihr degressiver Anstieg mit zunehmender
Androsselung ist, wie bereits in Abschnitt 5.2 erläutert wurde, auf die steigende
Diffusion und die damit einhergehende Zunahme der Versperrung und Verringerung
des effektiven Flächenverhältnisses zurückzuführen. Für den Diffusorkanal DK ist
die Situation umgekehrt. Das statische Druckverhältnis liegt hier für den Röhren-
diffusor über dem des VND-Diffusors. Aber auch hier sind die Verläufe qualitativ
ähnlich. Ihr regressives Absinken mit zunehmender Androsselung ist Ausdruck eines
steigenden effektiven Flächenverhältnisses bzw. Diffusorwirkungsgrades, die aus
einer sinkenden Diffusion resultieren (vgl. Abschnitt 5.2). Die Verläufe der statischen
Druckverhältnisse des Deswirlers DW weisen sowohl für die VND-Stufe als auch für
die TND-Stufe sehr niedrige Werte auf, wobei der des TND-Deswirlers leicht ober-
halb dem des VND-Deswirlers liegt. Über den Betriebsbereich erfahren die statischen
Druckverhältnisse beider Deswirler keine signifikanten Änderungen. Das statische
Druckverhältnis des ganzen Diffusionssystems DS ist in der TND-Konfiguration
über den gesamten Betriebsbereich größer als das der VND-Konfiguration. Aus-
schlaggebend hierfür ist der Diffusorkanal des Röhrendiffusors. Die größere Anzahl
seiner Strömungskanäle und die damit verbundene bessere Strömungsführung wir-
ken Sekundärströmungen wie dem Halswirbel entgegen. Im VND-Diffusor hingegen
führt die Versperrung aufgrund des Halswirbels zu einem entsprechend niedrigen
statischen Druckaufbau.

Abbildung 6.6 (a) zeigt die Diffusionscharakteristiken des Diffusorkanals inklusive
des Deswirlers für das VND- und das TND-Diffusionssystem für die Betriebspunkt-
paare II VND & II TND sowie III VND & IV TND.

Wie auch schon der Totaldruck und die Versperrung verläuft auch die Machzahl
in der Pitot-Ebene 2|3 bei TND auf demselben Niveau wie bei VND im Bereich
0,85 – 0,95. Das effektive Flächenverhältnis von der Pitot-Ebene 2|3 bis zur Stufen-
austrittsebene 3|1 ist mit 2,5 – 2,6 im TND-Diffusionssystem wesentlich größer als
im VND-Diffusionssystem 1,5 – 1,6. Dies kommt unmittelbar im höheren statischen

5 Die mit zunehmender Androsselung ansteigende Versperrung am Austritt des TND-Diffusions-
systems ist angesichts der gleichzeitig sinkenden Diffusion des Diffusorkanals und des darauf
folgenden Deswirlers etwas verwunderlich. Eine mögliche Erklärung dafür ist die geringe räumliche
Auflösung der Totaldruck- und Totaltemperaturmessdaten. Der Verlauf der Versperrung am Austritt
des TND-Deswirlers sollte daher nur als Anhaltspunkt für dessen Größenordnung betrachtet werden.
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6.3 Laufraddurchströmung

(a) Diffusionscharakteristiken der Diffusionssys-
teme

(b) Stufenaustrittscharakteristiken

Abbildung 6.6: Vergleich der Diffusionscharakteristiken beider Diffusionssysteme
und Stufenaustrittscharakteristiken (Machzahl und dynamischer
Druck) der VND-Stufe und der TND-Stufe für die Betriebspunktpaa-
re II VND & II TND sowie III VND & IV TND

Druckaufbau der TND-Stufe zum Ausdruck. Aufgrund der Tatsache, dass im TND-
Diffusionssystem Sekundärströmungen den statischen Druckaufbau weniger stark
beeinträchtigen, fällt hier auch der Diffusorwirkungsgrad höher aus.

In Abbildung 6.6 (b) sind die Machzahl und der dynamische Druck am Austritt der
VND- und der TND-Stufe für die Betriebspunktpaare II VND & II TND sowie III VND &
IV TND dargestellt. Die VND- und die TND-Stufe weisen an ihrem jeweiligen Austritt
ein ähnliches Machzahl-Niveau von 0,11 – 0,14 auf. Folglich weist keine der beiden
Stufen gegenüber der jeweils anderen an ihrem Austritt noch ein höheres verbleiben-
des Potenzial für eine weitere Diffusion auf. Der dynamische Druck am Stufenaustritt
ist für beide Stufen von ähnlicher Größenordnung und keiner eindeutigen Tendenz
unterworfen.

6.3 Laufraddurchströmung

In diesem Abschnitt wird die Durchströmung des Laufrads der Verdichterstufe
jeweils in der VND- und in der TND-Konfiguration untersucht. Dafür werden der
statische Druckaufbau entlang des Gehäuses und der Umfangsverlauf des statischen
Drucks am Laufradgehäuse nahe des Austritts untersucht und verglichen.
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6 Vergleich der VANED- und der TANDEM-Stufe

6.3.1 Druckaufbau

In Abbildung 6.7 ist der Verlauf des statischen Drucks entlang des Laufradgehäuses
für die VND- und die TND-Konfiguration für die Betriebspunktpaare II VND & II TND,
III VND & IV TND sowie jeweils jenseits der Sperrgrenze dargestellt6. Der statische

Abbildung 6.7: Vergleich des statischen Druckaufbaus entlang des Laufradgehäuses
weit jenseits der Sperrgrenze (SGVND & SGTND) und für die Betriebs-
punktpaare II VND & II TND sowie III VND & IV TND

Druckverlauf im Eintrittsbereich des Laufrads ist in beiden Konfigurationen sehr
ähnlich. Unterschiede in den verglichenen Betriebspunkten resultieren lediglich aus
den abweichenden Massenströmen zwischen den verglichenen Betriebspunkten.
Abgesehen davon nimmt der statische Druck entsprechend der Verringerung der
durchströmten Fläche auf kleinerem Radius und entsprechend der Beschleunigung
der Strömung in Umfangsrichtung durch die Stromaufwirkung der rotierenden
Vorderkanten der Laufradschaufeln und der rotierenden Nabe ab. In der Ebene
1|9 liegen die statischen Drücke für die verglichenen Betriebspunkte beinahe exakt
aufeinander. Erst zum Austritt des Laufrads hin übersteigt der statische Druck in
der TND-Konfiguration den in der VND-Konfiguration. Der Grund hierfür ist mit
großer Wahrscheinlichkeit der progressivere Flächenverlauf im schaufellosen Raum
zwischen dem Laufrad und dem Röhrendiffusor durch die größere Kanalhöhe (vgl.
Abb. 4.8 (a)).

6 In der TND-Konfiguration wurden Messungen mit einer reduzierten Anzahl von Messstellen durch-
geführt. Zur besseren Vergleichbarkeit zwischen VND und TND sind nur Daten der Messstellen
dargestellt, die für beide Konfigurationen vorliegen. Aus diesem Grund ist das Diagramm bzgl. der
Stromlinienkoordinate entlang der Abszisse zweigeteilt und die beiden resultierenden Ordinatenab-
schnitte sind so skaliert, dass sie den vorhandenen Platz bestmöglich ausnutzen.
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6.3 Laufraddurchströmung

6.3.2 Laufradaustritt

In Abbildung 6.8 ist die Umfangsverteilung des statischen Drucks am Gehäuse des
Laufrads kurz vor dessen Austritt in der Ebene 1|9 für die Betriebspunktpaare
II VND & II TND, III VND & IV TND sowie jeweils jenseits der Sperrgrenze dargestellt7,8.
Wie schon für die VND-Konfiguration ist auch für die TND-Konfiguration die Strom-
aufwirkung der Diffusorvorderkanten deutlich zu erkennen. Die Wellenzahl der
Umfangsverteilung für die TND-Konfiguration ist aufgrund der doppelten Schaufel-
bzw. Kanalanzahl im Vergleich zur VND-Konfiguration doppelt so groß. Die Ampli-
tuden sind aufgrund der dünneren Vorderkanten jedoch deutlich kleiner. Trotz der
offensichtlichen Unterschiede sind die umfangsgemittelten Werte der verglichenen
Betriebspunkte nahezu gleich groß (vgl. Abb. 6.7). Mit steigender Androsselung
verschieben sich auch in der TND-Konfiguration die Maxima der Umfangsvertei-
lung bzw. der gesamte Verlauf in die negative Umfangsrichtung, was auf die flacher
werdende Strömung und die sich vergrößernde Inzidenz zurückzuführen ist. Eine
Veränderung der Verlaufsform wie bei VND ist bei TND jedoch nicht im selben Maße
zu beobachten, was zumindest teilweise auf die geringere räumliche Auflösung der
statischen Druckbohrungen bezogen auf eine Diffusorteilung zurückzuführen sein
dürfte.

Abbildung 6.8: Vergleich der Umfangsverteilung des statischen Drucks am Laufrad-
gehäuse in der Ebene 1|9 weit jenseits der Sperrgrenze (SGVND &
SGTND) und für die Betriebspunktpaare II VND & II TND sowie III VND
& IV TND

7 Zur besseren Übersicht wurde auf die Darstellung der umfangsgemittelten Drücke, die sich aus den
einzelnen Verteilungen ergeben (vgl. Abb. 5.9 (a)), verzichtet.

8 Die Umfangsverteilung des statischen Drucks am Laufradgehäuse für die TND-Stufe ist auch in
Schmidt [45, S. 130, Abb. 7.5] zu finden.
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6 Vergleich der VANED- und der TANDEM-Stufe

6.4 Durchströmung des Di�usionssystems

Der Vergleich der Durchströmung des VND- und des TND-Diffusionssystems erfolgt
in diesem Abschnitt nur anhand des statischen Druckaufbaus, da keine detaillierteren
Messungen wie z. B. durch Sondentraversierungen für das TND-Diffusionssystem
vorliegen.

6.4.1 Druckaufbau

Abbildung 6.9 zeigt den statischen Druckaufbau jeweils für das VND- und das TND-
Diffusionssystem vom Diffusoreintritt bis zum Stufenaustritt für die Betriebspunkt-
paare II VND & II TND, III VND & IV TND sowie jeweils jenseits der Sperrgrenze. Für
die beiden zuerst genannten Betriebspunktpaare ist zusätzlich ab der jeweiligen Pitot-
Ebene 2|3 der isentrope Druckaufbau dargestellt, der anhand der Flächenverläufe (s.
Abb. 4.9 (b)) bestimmt wurde.

Abbildung 6.9: Vergleich des Druckaufbaus entlang des Diffusionssystems weit
jenseits der Sperrgrenze (SGVND & SGTND) und für die Betriebs-
punktpaare II VND & II TND sowie III VND & IV TND

Zwischen der Ebene 1|9 und dem Diffusoreintritt 2|1 weist das TND-Diffusions-
system einen höheren statischen Druckanstieg auf als das VND-Diffusionssystem im
gleichen Bereich. Dies ist auf den progressiveren Flächenverlauf des Röhrendiffusors
am Eintritt zurückzuführen. Wie bereits in Abschnitt 6.3 erwähnt wurde, ist hierfür
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6.5 Zusammenfassung

die flachere Staffelung des Röhrendiffusors und der resultierende Flächenverlauf
verantwortlich. Bis zum Diffusorhals 2|4 steigt der statische Druck im VND-Diffusor
stärker als im Röhrendiffusor von TND. Innerhalb des vollbeschaufelten Bereichs
übersteigt der Druckaufbau des Röhrendiffusors den des VND-Diffusors kurz hin-
ter dem Diffusorhals 2|4 in beiden verglichenen Betriebspunkten, was durch den
progressiveren Flächenverlauf zu erklären ist. Sowohl für den Röhren- als auch den
VND-Diffusor bleibt der reale statische Druckaufbau im Kanalbereich weit hinter
dem jeweiligen isentropen Druckaufbau zurück. Allerdings ist der Unterschied vom
realen zum isentropen Druck bis zum Diffusoraustritt 2|7 bei TND kleiner als bei
VND. D. h. die Druckrückgewinnung im Röhrendiffusor ist von geringeren Ver-
lusten begleitet bzw. der Diffusorwirkungsgrad ist höher (vgl. Abb. 6.6 (a)). Wie
bereits erwähnt wurde, ist dies hauptsächlich auf die größere Solidität und damit
auf die bessere Strömungsführung im Röhrendiffusor zurückzuführen, die in ei-
nem schwächer ausgeprägten Halswirbel bzw. in allgemein schwächer ausgeprägten
Sekundärströmungen resultieren. Bis zum Diffusoraustritt 2|7 stagniert der Druck-
aufbau in beiden Diffusoren wie auch der isentrope Druckaufbau. Im Gegensatz
zum VND-Deswirler, bei dem der statische Druck zunächst absinkt, steigt der Druck
im TND-Deswirler kontinuierlich an. Dies spricht für eine bessere Abstimmung des
Metallwinkels der Vorderkante des TND-Deswirlers auf den Abströmwinkel des
Röhrendiffusors. Beide Deswirler führen zu keinem großen Druckaufbau, wobei ihre
Hauptaufgabe auch die Umlenkung der Strömung ist. Die Erwartungen, die durch
den Vergleich der Geometrien beider Diffusionssysteme in Abschnitt 4.1.2.3 geweckt
wurden, erfüllen sich durch die zuvor beschriebenen Beobachtungen. Dies gilt sowohl
im Hinblick auf den größeren Druckaufbau im Diffusorkanal des Röhrendiffusors im
Vergleich zum VND-Diffusor als auch hinsichtlich des geringen Druckaufbaus in den
Deswirlern beider Konfigurationen.

6.5 Zusammenfassung

Im Rahmen dieses Kapitels wurde ein Vergleich des VANED- und des TANDEM-
Diffusionssystems durchgeführt. Anhand ihrer Verdichterkennfelder offenbarte sich,
dass die VANED-Stufe einen wesentlich breiteren Betriebsbereich aufweist als die
TANDEM-Stufe. Allerdings erreicht letztere deutlich kleinere Druckverhältnisse. Bei
Nenndrehzahl sind der Sperr- und der Pumpgrenzmassenstrom der TANDEM-Stufe
um −2,7 % kleiner bzw. 13 % größer als die entsprechenden Werte der VANED-Stufe.
Dass die Sperrgrenze der VANED-Stufe bei höheren Massenströmen liegt als die
der TANDEM-Stufe, ist durch die geringere Solidität und die steilere Staffelung des
VANED-Diffusors zu erklären. Im Betriebspunkt des höchsten Wirkungsgrads auf
der Nenndrehzahllinie ist das total-zu-statische Stufendruckverhältnis der TANDEM-
Stufe um 4,76 % höher, als das der VANED-Stufe im korrespondierenden Betrieb-
spunkt.

Der geringere statische Druckaufbau im VANED-Diffusionssystem ist zum einen
auf eine von vornherein geringere Flächenzunahme zurückzuführen. Zum anderen
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6 Vergleich der VANED- und der TANDEM-Stufe

begünstigt die geringere Solidität die Ausbildung von Sekundärströmungen wie dem
Halswirbel, wodurch diese ihre schädliche Wirkung stärker entfalten können.

Im Diffusoreintrittsbereich fällt der statische Druckaufbau beim TANDEM-Diffusi-
onssystem geringer aus als beim VANED-Diffusionssystem. Die Ursache dafür ist die
flachere Staffelung des Röhrendiffusors. Im Diffusorkanal hingegen kehrt sich die
Situation um und aufgrund der progressiveren Flächenzunahme des Röhrendiffusors
weist das TANDEM-Diffusionssystem hier einen höheren Druckaufbau auf. Erschwe-
rend wirkt sich hier auch eine Verringerung des effektiven Flächenverhältnisses im
VANED-Diffusor durch die negative Wirkung des Halswirbels aus. Die damit ein-
hergehenden Totaldruckverluste im Kanalbereich des VANED-Diffusors übersteigen
die kombinierten Totaldruckverluste des Röhrendiffusors und des TANDEM-Deswir-
lers. Der Deswirler des TANDEM-Diffusionssystems leistet im Vergleich zu dem des
VANED-Diffusionssystems einen größeren Beitrag zum statischen Druckaufbau. Die
entsprechenden Anteile sind 3,6 – 4,1 % für den TANDEM-Deswirler und 1,0 – 1,4 %
für den VANED-Deswirler.

Im Hinblick auf die Zielsetzung dieser Arbeit lässt sich festhalten, dass mithilfe der
gewonnenen Messdaten der VANED-Stufe ein Vergleich des Betriebsverhaltens zur
TANDEM-Stufe ermöglicht wurde. Dieser Vergleich hat offenbart, dass es mit dem
VANED-Design zwar gelungen ist, den Betriebsbereich zu verbreitern, allerdings
auf Kosten des Druckaufbaus. Dieser ist bei der VANED-Stufe deutlich niedriger als
bei der TANDEM-Stufe. Insofern konnte das Auslegungsziel nur teilweise erreicht
werden.

166



7 Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wurde ein Diffusionssystem mit aerodynamisch profilier-
tem Diffusor als Teil einer Radialverdichterstufe experimentell untersucht. Bei der
Stufe handelt es sich um die Endstufe eines Triebwerksverdichters für eine Luftfahr-
tanwendung. Die Untersuchung konzentrierte sich auf die Charakterisierung des
Betriebsverhaltens der Stufe, ihres Diffusionssystems und dessen einzelner Bereiche
sowie auf die Analyse der bei der Durchströmung des Diffusionssystems auftreten-
den aerodynamischen Phänomene. Während die Stufe vor allem in der Vergangenheit
in einem Turbofan-Triebwerk mit geringem Schub für einen Businessjet zum Einsatz
kam, wird sie mittlerweile auch in einem Wellenleistungstriebwerk verbaut, das einen
Transporthelikopter antreibt. Im letzteren Fall bedingen die Missionsanforderungen
eine erhöhte Flexibilität des Triebwerks, welche durch einen größeren Betriebsbereich
seiner einzelnen Komponenten, insbesondere des Verdichters und seiner radialen
Endstufe, erreicht werden soll. Das Design des Diffusionssystems mit seinem ae-
rodynamisch profilierten Diffusor versucht dieser Anforderung gezielt Rechnung
zu tragen. Gleichzeitig soll hinsichtlich des Druckaufbaus und des Wirkungsgrads
der Stufe das hohe Niveau der bisher verwendeten Röhrendiffusor-Konfigurationen
erreicht werden. Um eine differenzierte Beurteilung zu ermöglichen, inwiefern die-
se Ziele erreicht werden konnten, wurde das Diffusionssystem mit aerodynamisch
profiliertem Diffusor mit einem Design mit Röhrendiffusor verglichen.

Neben der eigentlichen Untersuchung wurden in dieser Arbeit die zum Verständnis
der Funktionsweise der Stufe und des Diffusionssystems nötigen Prinzipien sowie
die hinter den auftretenden Phänomenen stehenden physikalischen Mechanismen
erläutert. Dies beinhaltete den Zusammenhang zwischen der geometrischen Ge-
staltung des Diffusionssystems und dem statischen Druckaufbau ebenso wie die
Entstehung von Sekundärströmungen wie dem Halswirbel. Auch der Einfluss von
Designparametern wie der Solidität oder dem Staffelungswinkel auf das integrale
Betriebsverhalten der Verdichterstufe wurde beleuchtet. Darüber hinaus wurde in
dieser Arbeit eine detaillierte Beschreibung von Prüfstand und Prüfling gegeben, die
von einer ausführlichen Darlegung der experimentellen Methodik, angefangen bei
der Instrumentierung bis hin zur Datenauswertung, begleitet wurde.

Eine detaillierte Analyse des Betriebsverhaltens und der Aerodynamik der Stufen-
konfiguration mit aerodynamisch profiliertem Diffusor wurde in Kapitel 5 vorgestellt.
Eine separate Betrachtung einzelner Bereiche und Komponenten des Diffusionssys-
tems offenbarte einen steigenden statischen Druckaufbau im Eintrittsbereich des
Diffusors mit zunehmender Androsselung. Gleichzeitig vergrößerte sich dort der
Totaldruckverlust. Im verbleibenden Teil des Diffusors hingegen waren umgekehrte
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Verhältnisse zu beobachten. Aufgrund seiner suboptimalen Abstimmung auf die
Diffusorabströmung und der daraus folgenden negativen Inzidenz leistet der Deswir-
ler über den gesamten Betriebsbereich keinen signifikanten Beitrag zum statischen
Druckaufbau. Die an seinem Eintritt noch vorhandene kinetische Energie der Strö-
mung wird bis zum Stufenaustritt größtenteils dissipiert. Totaldruckverteilungen am
Ein- und Austritt des Diffusorkanals wiesen auf ein Gebiet mit relativ geringer kineti-
scher Energie nahe der Druckseite der Diffusorschaufeln hin. Darüber hinaus zeigten
Profile des statischen Drucks entlang der Druckseite einen stagnierenden Druckauf-
bau etwa ab der halben Sehnenlänge. Beide Beobachtungen deuten auf eine Ablösung
hin. Der Auslöser für eine solche Ablösung ist mit großer Wahrscheinlichkeit der
Halswirbel, der sich aufgrund des spannweitig inhomogenen Strömungsfeldes im
Eintrittsbereich des Diffusors bildet. Die Signatur des Halswirbels ließ sich am Diffu-
soraustritt sowohl durch eine entsprechende Verformung des Kernströmungsgebiets
als auch durch die Verteilung des Strömungswinkels sichtbar machen. Die aus der
Ablösung resultierende Inhomogenität und die damit verbundene Versperrung des
Strömungsquerschnitts führen zu einer Abnahme des effektiven Flächenverhältnisses
des Diffusors und somit zu einem reduzierten statischen Druckaufbau. Darüber
hinaus entstehen durch die inhomogene Anströmung des Deswirlers gepaart mit
der ohnehin vorhandenen negativen Inzidenz Sekundärströmungen, die für den
ausbleibenden statischen Druckaufbau im Deswirler verantwortlich sind.

Ein Vergleich der Stufenkonfiguration mit aerodynamisch profiliertem Diffusor und
einer Konfiguration mit dem bisher eingesetzten Röhrendiffusor wurde in Kapi-
tel 6 vorgenommen. Das neuartige Design offenbarte einen wesentlich breiteren
Betriebsbereich mit größerem Sperrgrenzmassenstrom und geringerem Pumpgrenz-
massenstrom als die Röhrendiffusorstufe. Allerdings erreichte sie deutlich kleinere
Druckverhältnisse. Dies ist zum einen auf das von vornherein kleinere geometrische
Flächenverhältnis im Vergleich zur Röhrendiffusorkonfiguration zurückzuführen.
Zum anderen begünstigt die geringere Solidität des aerodynamisch profilierten Diffu-
sors die Ausbildung von Sekundärströmungen wie dem Halswirbel, die das Flächen-
verhältnis effektiv noch weiter sinken lassen und für einen hohen Totaldruckverlust
sorgen. Die einzig verbleibende Möglichkeit, das Druckverhältnis der Stufe mit aero-
dynamisch profiliertem Diffusor noch anzuheben, wäre eine Erhöhung der Drehzahl.
Dies wäre jedoch im Triebwerkskontext mit einem größeren Treibstoffbedarf verbun-
den und kommt daher nicht in Betracht.

Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass es durch das neue Design des Diffusi-
onssystems mit aerodynamisch profiliertem Diffusor nicht gelungen ist, alle daran
geknüpften Erwartungen zu erfüllen. Die vorliegende Arbeit hat dabei deutlich ge-
macht, wo die speziellen Probleme des Designs liegen. Eines der Hauptmerkmale des
neuen Diffusordesigns, die verringerte Solidität, führt auf der einen Seite wie vorge-
sehen zu einer Verbreiterung des Betriebsbereichs. Auf der anderen Seite begünstigt
sie jedoch gleichzeitig die Ausbildung von Sekundärströmungen bzw. verstärkt die-
se, was mit entsprechenden Einbußen beim Druckaufbau verbunden ist. Der hohe
Druckaufbau und der hohe Wirkungsgrad der Röhrendiffusorstufen lassen sich somit
nicht mehr erreichen.
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Abschließend bleibt die Frage bestehen, wie es gelingen könnte, mit einem neuen Dif-
fusordesign die formulierten Ziele sowohl im Hinblick auf einen breiteren Betriebsbe-
reich als auch einen hohen Druckaufbau und einen hohen Wirkungsgrad zu erreichen.
In Kapitel 3 wurden bereits einige Arbeiten vorgestellt, die diesbezüglich vielver-
sprechende Ansätze liefern. Ihnen allen ist der Versuch gemein, durch geometrische
Anpassungsmaßnahmen die im Diffusorkanal auftretenden Sekundärströmungen
wie den Halswirbel abzuschwächen oder gar völlig zu unterbinden. So könnte eine
Vergrößerung des Radialspalts zwischen Laufradaustritt und Diffusoreintritt eine
bessere Ausmischung des spannweitigen Gradienten des Strömungswinkels mit sich
bringen und somit der Entstehung des Halswirbels im Diffusoreintrittsbereich entge-
genwirken (vgl. Ziegler [62]). Eine stärkere Einschnürung der Kanalhöhe am Diffusor-
eintritt, vor allem an der Gehäuseseite, würde die dort vorliegende flache Strömung
beschleunigen und dadurch aufsteilen. Auch dies würde den spannweitigen Gradi-
enten des Strömungswinkels reduzieren und den Halswirbel abmildern (vgl. Stein
& Rautenberg [50]). Eine weitere Möglichkeit zur Vermeidung bzw. Abschwächung
des Halswirbels wäre eine Verwindung der Diffusorschaufeln am Eintritt, was im
Zusammenspiel mit dem verscherten Strömungswinkelprofil der Anströmung zu
einer nahezu konstanten spannweitigen Inzidenz führt. (vgl. Abdelwahab [1]). Von
diesen drei Ansätzen ist der zuletzt genannte im Hinblick auf die Fertigung des
Diffusionssystems sicherlich am aufwendigsten.
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Anhang

Dieser Anhang enthält ergänzende Inhalte, die der leichteren und umfassenden
Nachvollziehbarkeit der vorangegangenen Kapitel dienen.

A Grundlagen

In diesem Abschnitt des Anhangs finden sich ergänzende Erläuterungen zu den
Ausführungen aus Kapitel 2.

A.1 Mach-ähnliche Kenngrößen

Die Machsche Ähnlichkeit der Stufendurchströmung liegt vor, wenn die Laufrad-
beschaufelung im Relativsystem bei gleichem Anströmwinkel β1 mit der gleichen
Machzahl Mw1 angeströmt wird. Zur Verdeutlichung dieses Umstands wird das auf
die lokale Schallgeschwindigkeit normierte Geschwindigkeitsdreieck am Laufradein-
tritt in Abbildung A.1 betrachtet.

Abbildung A.1: Auf die lokale Schallgeschwindigkeit normiertes Geschwindigkeits-
dreieck am Laufradeintritt

Wie noch gezeigt werden wird, sind die Machzahlen in Meridional- und Umfangs-
richtung Mm1 und Mu1 im weitesten Sinne bekannt. Werden der Strömungswinkel
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und die Machzahl der Anströmung im Relativsystem β1 und Mw1 als Funktion dieser
bekannten Machzahlen ausgedrückt, resultieren die Ausdrücke

tan β1 = − Mm1
Mm1

tan α1
−Mu1

, (A.1)

Mw1 =

√
M2

m1 +

(
Mm1

tan α1
−Mu1

)2

. (A.2)

Es kann davon ausgegangen werden, dass der absolute Laufradanströmwinkel α1
konstant ist, da die Strömung in guter Näherung dem Schaufelprofil des Vorleitrads
folgt. Insofern bilden die beiden Gleichungen (A.1) und (A.2) ein Gleichungssystem
mit zwei Gleichungen und den beiden Unbekannten β1 und Mw1 in Abhängigkeit der
beiden bekannten Größen Mm1 und Mu1. Um die Machsche Ähnlichkeit einzuhalten,
müssen also die beiden Machzahlen in Meridional- und Umfangsrichtung eingestellt
werden.

Die Machzahl in Meridionalrichtung lässt sich in Abhängigkeit des Massenstroms
ausdrücken

Mm1 =
cm1

a1
=

ṁ
ρ1A1a1

=
ṁRT1

p1A1
√

κRT1
=

ṁ
√

T1

p1

1
A1

√
R
κ

=
ṁ
√

Tt1

pt1

1
A1

√
R
κ

(
1 +

κ − 1
2

M2
1

) κ+1
2(κ−1)

=
ṁ
√

Tt1

pt1

1
A1

√
R
κ

(
1 +

κ − 1
2

M2
m1

sin2 α1

) κ+1
2(κ−1)

. (A.3)

Werden die Totalgrößen Tt1 und pt1 noch mit den jeweiligen Größen der interna-
tionalen Standardatmosphäre (TISA = 288,15 K und pISA = 1,013 25 bar) erweitert,
resultiert der Ausdruck für den sogenannten reduzierten Massenstrom ṁred, der
ausschließlich von der Machzahl in Meridionalrichtung abhängig ist. Wird nach
diesem umgestellt, resultiert

ṁred =
ṁ
√

Tt1
TISA

pt1
pISA

= Mm1

(
1 +

κ − 1
2

M2
m1

sin2 α1

)− κ+1
2(κ−1)

︸ ︷︷ ︸
f (Mm1)

pISA√
TISA

A1

√
κ

R︸ ︷︷ ︸
konst.

(A.4)

Die Machzahl in Umfangsrichtung lässt sich in Abhängigkeit der Drehzahl aus-
drücken

Mu1 =
u1

a1
=

2πr1N
a1

=
2πr1N√

κRT1
=

N√
T1

2πr1√
κR

=
N√
Tt1

2πr1
1√
κR

(
1 +

κ − 1
2

M2
1

) 1
2
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=
N√
Tt1

2πr1
1√
κR

(
1 +

κ − 1
2

M2
m1

sin2 α1

) 1
2

(A.5)

Auch hier kann die Totaltemperatur Tt1 wieder mit TISA erweitert werden. So resultiert
der Ausdruck für die sogenannte reduzierte Drehzahl Nred, die ausschließlich von
den Machzahlen in Meridional- und Umfangsrichtung abhängig ist. Wird nach dieser
umgestellt, ergibt sich

Nred =
N√

Tt1
TISA

= Mu1

(
1 +

κ − 1
2

M2
m1

sin2 α1

)− 1
2

︸ ︷︷ ︸
f (Mu1,Mm1)

√
TISA2πr1

1√
κR︸ ︷︷ ︸

konst.

(A.6)

Anhand der Gleichungen (A.4) und (A.6) wird deutlich, dass die Einhaltung der
Machschen Ähnlichkeit der Anströmung des Laufrads (Mm1 = konst. & Mu1 =
konst.) auf die gleichzeitige Einstellung des reduzierten Massenstroms ṁred und
der reduzierten Drehzahl Nred hinausläuft. Sie sind daher das Mittel der Wahl zum
Vergleich von Messungen mit verschiedenen Eintrittsbedingungen an einem Verdich-
ter.

A.2 Strömungszustand am Laufradaustritt

Zur exakten Bilanzierung des Diffusionssystems einer Radialverdichterstufe ist die
Kenntnis des Strömungszustands am Austritt des Laufrads notwendig. Die Mes-
sung der notwendigen Größen ist jedoch nicht ohne Weiteres möglich. Durch die
Interaktion von Laufrad und Diffusionssystem ist es beispielweise unmöglich, den
Totaldruck am Laufradaustritt direkt zu bestimmen. Die Messung des Totaldrucks
mit einer Pitotsonde würde eine signifikante Versperrung des Strömungsquerschnitts
am Eintritt des Diffusionssystems hervorrufen und damit den Strömungszustand
selbst verändern. Durch die hohe Machzahl am Eintritt des Diffusionssystems käme
es darüber hinaus zu Verdichtungsstößen, die die Messung beinträchtigen würden.
Selbst die Messung des Strömungszustandes am Laufradaustritt mit einem nachge-
schalteten schaufellosen Diffusor würde keine befriedigenden Resultate liefern, da
die Interaktion der Laufradabströmung mit dem veränderten Diffusionssystem und
mit ihr der Strömungszustand grundlegend anders wäre.

Dennoch lässt sich die Machzahl am Laufradaustritt auf indirektem Weg bestimmen.
Sind darüber hinaus der statische Druck, der durch eine statische Druckbohrung
bestimmt werden kann und die Totaltemperatur am Laufradaustritt, die bei Annah-
me eines adiabat durchströmten Diffusionssystems der Stufenaustrittstemperatur
entspricht, bekannt, kann bei bekanntem Massenstrom der Laufradaustrittszustand
mit allen Strömungsgrößen bestimmt werden.
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Zunächst wird die Machzahl am Laufradaustritt betrachtet

M2
2 =

c2
2

a2
2
=

c2
2

κRT2
=

c2
2

κRTt2

(
1 +

κ − 1
2

M2
2

)
. (A.7)

Wird Gleichung (A.7) nach der Machzahl am Laufradaustritt aufgelöst, resultiert

M2 =

√√√√√ c2
2

κRTt2

1− κ−1
2

c2
2

κRTt2

. (A.8)

Um die Abhängigkeit der Machzahl am Laufradaustritt über den Betriebsbereich der
Radialverdichterstufe zu verdeutlichen, werden die per se unbekannten Größen c2
und Tt2 als Funktion der Durchflusskenngröße am Stufeneintritt ϕ1 ausgedrückt.

Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt Die auf die Umfangsgeschwindigkeit
bezogene Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt ist

(
c2

u2

)2

=

(
cu2

u2

)2

+

(
cm2

u2

)2

=

(
u2 + wu2

u2

)2

+

(
cm2

u2

)2

=

(
1 +

1
tan β2

cm2

u2

)2

+

(
cm2

u2

)2

=

(
1 +

ϕ2

tan β2

)2

+ ϕ2
2

=

(
1 +

1
tan2 β2

)
ϕ2

2 +
2

tan β2
ϕ2 + 1 . (A.9)

Der Verlauf der quadrierten Absolutgeschwindigkeit über der Durchflusskenngröße
am Laufradaustritt entspricht einer nach oben geöffneten Parabel mit ihrem Schei-
telpunkt bei ϕ2 = − tan β2

tan2 β2+1 . Dementsprechend steigt c2
2 ab diesem Wert der Durch-

flusskenngröße am Laufradaustritt mit zunehmender Androsselung quadratisch1.

Bisher wurde davon ausgegangen, dass die Durchflusskenngröße über das Laufrad
konstant bleibt. Da dies im Fall der in dieser Arbeit untersuchten Radialverdichter-
stufe jedoch nicht gegeben ist, wird für die Durchflusskenngrößen an Laufradeintritt
und -austritt ein linearer Zusammenhang angenommen, der die Realität hinreichend
genau widerspiegelt

ϕ2 =
dϕ2

dϕ1
ϕ1 . (A.10)

Für Gleichung (A.9) ergibt sich entsprechend

(
c2

u2

)2

=

(
1 +

1
tan2 β2

)(
dϕ2

dϕ1

)2

ϕ2
1 +

2dϕ2
dϕ1

tan β2
ϕ1 + 1 (A.11)

1 Dieser Zusammenhang verdeutlicht auch, warum die Absolutgeschwindigkeit des Wake-Gebiets am
Laufradaustritt größer ist als die des Jet-Gebiets (ϕWake < ϕJet).
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beziehungsweise

c2
2 = u2

2

(1 +
1

tan2 β2

)(
dϕ2

dϕ1

)2

ϕ2
1 +

2dϕ2
dϕ1

tan β2
ϕ1 + 1

 . (A.12)

Totaltemperatur am Laufradaustritt Für die Totaltemperatur am Laufradaustritt
gilt

Tt2 = τtt,12Tt1 . (A.13)

Das Totaltemperaturverhältnis τtt,12 lässt sich gemäß Gleichung (2.7) durch die Tota-
lenthalpiekenngröße Ψh,t ausdrücken, sodass

Tt2 =
u2

2/2

cp
Ψh,t + Tt1 (A.14)

folgt. Die Totalenthalpiekenngröße der Radialverdichterstufe ist

Ψh,t =
∆ht
u2

2/2
=

u2cu2 − u1cu1
u2

2/2
= 2

(
cu2

u2
− cu1

u2

u1

u2

)
= 2

(
u2 + wu2

u2
− cu1

u2

u1

u2

)
= 2

(
1 +

1
tan β2

cm2

u2
− 1

tan α1

cm1

u2

r1

r2

)

= 2
(

1 +
ϕ2

tan β2
− r1

r2

ϕ1

tan α1

)
= 2

1 +

 dϕ2
dϕ1

tan β2
− r1

r2

1
tan α1

 ϕ1

 . (A.15)

Dementsprechend ergibt sich für die Totaltemperatur am Laufradaustritt

Tt2 =
u2

2
cp

1 +

 dϕ2
dϕ1

tan β2
− r1

r2

1
tan α1

 ϕ1

+ Tt1 . (A.16)

Die gefundenen Ausdrücke für c2
2 und Tt2 aus den Gleichungen (A.12) und (A.16)

lassen sich nun in den Ausdruck c2
2

κRTt2
aus Gleichung (A.8) einsetzen

c2
2

κRTt2
=

(
1 + 1

tan2 β2

) (
dϕ2
dϕ1

)2
ϕ2

1 +
2 dϕ2

dϕ1
tan β2

ϕ1 + 1

(κ − 1)

[
1 +

(
dϕ2
dϕ1

tan β2
− r1

r2
1

tan α1

)
ϕ1

]
+ κRTt1

u2
2

(A.17)

Die Machzahl am Laufradaustritt lässt sich nun für entsprechend gewählte Parameter
r1, r2, α1, β2, dϕ2

dϕ1
, Tt1 und Nred über der Durchflusskenngröße am Laufradeintritt

darstellen. So zeigt Abbildung A.2 den Verlauf der Machzahl über der Durchfluss-
kenngröße am Laufradeintritt für die in Tabelle A.1 angegebenen Parameter. Diese
wurden entsprechend der in dieser Arbeit untersuchten Stufe ausgewählt. Für den
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relativen Laufradabströmwinkel wurde dabei pauschal eine Erhöhung durch eine
Minderumlenkung von 6° berücksichtigt und für die Durchflusskenngröße wurde
ein relevanter Bereich von 0,2 – 0,3 gewählt.

Wie zu erkennen ist, steigt die Machzahl am Laufradaustritt mit zunehmender An-
drosselung an, was zunächst paradox anmuten mag, da die Machzahlen am Stufen-
eintritt und -austritt mit zunehmender Androsselung sinken. Allein die Betrachtung
der Zusammenhänge von c2 und Tt2 zu ϕ1 plausibilisiert die Tendenz jedoch. So
steigt c2

2 bei sinkendem ϕ1 mit dessen Quadrat (c2
2 ∝ ϕ2

1, s. Gl. (A.12)), während Tt2
mit sinkendem ϕ1 nur linear ansteigt (Tt2 ∝ ϕ1, s Gl. (A.16)). Es folgt die steigende
Tendenz von M2 mit fallendem ϕ1.

Tabelle A.1:
Parameter zur Berech-
nung der Machzahl
am Laufradaustritt

Parameter Wert

r1 103,8 mm
r2 201,4 mm
α1 60°
β2 120°
dϕ2
dϕ1

0,9
Tt1 288,15 K
N 19 250 U

min Abbildung A.2: Verlauf der Machzahl am Laufrad-
austritt

Die vorangegangenen Ausführungen gelten strenggenommen nur für konstante
Parameter α1 und β2. Jedoch sind diese bei zunehmender Androsselung Änderun-
gen unterworfen. Auch diese Änderungen lassen sich berücksichtigen, indem für
das Totaltemperaturverhältnis über das Laufrad das gemessene Stufentotaltempe-
raturverhältnis eingesetzt wird. Die Tendenz der mit zunehmender Androsselung
steigenden Machzahl am Laufradaustritt bleibt dabei erhalten.

Berechnung auf Basis von Messgrößen Die Machzahl am Laufradaustritt und
mit ihr der gesamte Strömungszustand lassen sich auch ohne die in den vorange-
gangenen Abschnitten verwendeten vereinfachenden Annahmen bestimmen, wenn
die Totaltemperatur Tt2 und der statische Druck p2

2 am Laufradaustritt aus Messun-
gen bekannt sind. Wird von der adiabaten Durchströmung des Diffusionssystems
ausgegangen, entspricht die Totaltemperatur am Laufradaustritt derjenigen am Stu-
fenaustritt (Tt2 = Tt3|1).

2 Der Druck am Laufradaustritt wird als arithmetischer Mittelwert zwischen den Ebenen 1|9 und 2|1
gesetzt (p2 = 1

2 (p1|9 + p2|1)).
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Zunächst wird die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am Laufradein-
tritt bestimmt

cu1 =
√

c2
1 − c2

m1 =

√
M2

1a2
1 −

(
ṁ

ρ1Am1

)2

=

√
M2

1κRT1 −
(

ṁRT1

p1Am1

)2

=

√√√√2κRTt1

κ − 1

[
1−

(
pt1

p1

)− κ−1
κ

]
−
[

ṁRTt1

p1Am1

(
pt1

p1

)− κ−1
κ

]2

. (A.18)

Aus der Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit am Laufradeintritt ergibt
sich mithilfe der Eulerschen Turbomaschinengleichung die Umfangskomponente der
Absolutgeschwindigkeit am Laufradaustritt. Es gilt

cp (Tt2 − Tt1) = cu2u2 − cu1u1 (A.19)

und somit
cu2 = cu1

r1

r2
+

1
2πr2N

cp (Tt2 − Tt1) . (A.20)

Nun lässt sich die Machzahl am Laufradaustritt wie folgt bestimmen

M2 =
c2

a2
=

√
c2

m2 + c2
u2√

κRT2
=

√√√√( ṁ
ρ2 Am2

)2
+ c2

u2

κRT2
=

√√√√( ṁRT2
p2 Am2

)2
+ c2

u2

κRT2

=

√√√√√ 1
κRTt2

(
1 +

κ − 1
2

M2
2

)
[

ṁRTt2

p2Am2

(
1 +

κ − 1
2

M2
2

)−1
]2

+ c2
u2

 (A.21)

Schließlich wird Gleichung (A.21) nach der Machzahl am Laufradaustritt aufgelöst

M2 =

√
X +

√
X2 + Y (A.22)

mit

X = 2
c2

u2 −
κRTt2
κ−1

2κRTt2 − (κ − 1)c2
u2

und Y =
4

κ − 1

c2
u2 +

(
ṁRTt2
p2 Am2

)2

2κRTt2 − (κ − 1)c2
u2

.

A.3 Isentroper Druckaufbau

In diesem Abschnitt werden anhand der Erhaltungsgleichungen für Masse, Impuls
und Energie die Zusammenhänge zwischen einer veränderlichen Querschnittsfläche,
wie sie in einem Diffusor vorliegt und den Strömungszustandsgrößen hergeleitet. Die
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Herleitung erfolgt unter Annahme einer adiabaten, reibungsfreien, also isentropen,
stationären Durchströmung einer eindimensionalen Stromröhre.

Massenerhaltungsgleichung

Die Massenerhaltung für eine stationär durchströmte Stromröhre lautet in integraler
Form

ṁ = ρcA = konst.. (A.23)

Differenziation von Gleichung (A.23) liefert

dṁ = d (ρcA) = 0.

Die Anwendung der Produktregel liefert dann

ρcdA + ρAdc + cAdρ = 0.

Nun kann durch Gleichung (A.23) geteilt werden, wodurch die differenzielle Form
der Massenerhaltung für eine stationär durchströmte Stromröhre resultiert

dρ

ρ
+

dc
c
+

dA
A

= 0. (A.24)

Impulserhaltungsgleichung

Unter Vernachlässigung von Reibung, Feldkräften und äußeren angreifenden Kräften,
die eine Volumenänderungsarbeit verrichten, besagt die Impulserhaltungsgleichung
für eine stationär durchströmte Stromröhre

ṁdc = −dpA. (A.25)

Einsetzen von Gleichung (A.23) in Gleichung (A.25) liefert die differenzielle Form
der Impulserhaltung für eine isentrop und stationär durchströmte Stromröhre

dp
ρ

+ cdc = 0. (A.26)

Unter Verwendung der idealen Gasgleichung p = ρRT, der Definition für die Schall-
geschwindigkeit a =

√
κRT und der Definition der Machzahl M = c

a lässt sich
Gleichung (A.26) auch wie folgt ausdrücken

1
κM2

dp
p

+
dc
c

= 0. (A.27)

186



A.3 Isentroper Druckaufbau

Energieerhaltungsgleichung

Die Energieerhaltung für eine adiabate Zustandsänderung entlang einer stationär
und isentrop durchströmten Stromröhre lautet in integraler Form

ht = h +
c2

2
= cpT +

c2

2
= konst.. (A.28)

Differenziation von Gleichung (A.28) liefert unter der Annahme einer konstanten
spezifischen Wärmekapazität cp die differenzielle Form der Energieerhaltung

cpdT + cdc = 0. (A.29)

Aus den Zusammenhängen R = cp − cv und κ =
cp
cv

ergibt sich die Identität cp = κR
κ−1 .

Wird diese in Gleichung (A.29) eingesetzt, liefert anschließendes Teilen durch c2 die
Form

1
(κ − 1)M2

dT
T

+
dc
c

= 0. (A.30)

Kombination der Erhaltungsgleichungen

Werden die Erhaltungsgleichgen für Masse (Gl. (A.24)), Impuls (Gl. (A.27)) und Ener-
gie (Gl. (A.30)) in geeigneter Weise kombiniert, lassen sich einige Zusammenhänge
ableiten, mit deren Hilfe sich die grundlegende Arbeitsweise eines Diffusors erklären
lässt.

Flächen-Druck-Beziehung Zunächst wird die ideale Gasgleichung p = ρRT dif-
ferenziert und durch sich selbst geteilt, woraufhin folgende Form der Gleichung
resultiert

dp
p

=
dρ

ρ
+

dT
T

. (A.31)

Wird Gleichung (A.31) nach dT
T umgestellt und diese dann in Gleichung (A.30) einge-

setzt, resultiert
1

(κ − 1)M2

(
dp
p
− dρ

ρ

)
+

dc
c

= 0. (A.32)

Wird Gleichung (A.24) nach dρ
ρ umgestellt und dieser Term in Gleichung (A.32)

ersetzt, ergibt sich

1
(κ − 1)M2

(
dp
p

+
dc
c
+

dA
A

)
+

dc
c

= 0, (A.33)

beziehungsweise

1
(κ − 1)M2

(
dp
p

+
dA
A

)
+

(
1

(κ − 1)M2 + 1
)

dc
c

= 0. (A.34)
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Nun kann Gleichung (A.27) nach dp
p umgestellt und in Gleichung (A.34) eingesetzt

werden. Es folgt

1
(κ − 1)M2

(
dp
p

+
dA
A

)
− 1

κM2

(
1

(κ − 1)M2 + 1
)

dp
p

= 0,

beziehungsweise nach dp
p umgestellt

dp
p

=
κM2

1−M2
dA
A

. (A.35)

Dieser Zusammenhang sagt aus, dass der Druck bei subsonischer Strömung (M < 1)
mit zunehmender Fläche ansteigt, wobei der Druckanstieg je Flächenanstieg umso
größer ausfällt, je höher die Machzahl ist.

Flächen-Machzahl-Beziehung Wird die Definition der Machzahl M = c√
κRT

, in

die die Definition der Schallgeschwindigkeit a =
√

κRT bereits eingesetzt wurde,
differenziert, resultiert

dM
M

=
dc
c
− 1

2
dT
T

. (A.36)

Der Term dT
T in Gleichung (A.36) lässt sich mithilfe von Gleichung (A.30) ersetzen,

woraufhin sich
dM
M

=

(
1 +

κ − 1
2

M2
)

dc
c

(A.37)

ergibt. In Gleichung (A.37) lässt sich der Term dc
c aus Gleichung (A.27) einsetzen und

es ergibt sich
dM
M

= −
1 + κ−1

2 M2

κM2
dp
p

. (A.38)

Zu guter Letzt wird die Flächen-Druck-Beziehung (Gl. (A.35)) in Gleichung (A.38)
eingesetzt und es resultiert

dM
M

= −
1 + κ−1

2 M2

1−M2
dA
A

. (A.39)

Aus diesem Zusammenhang wird deutlich, dass die Machzahl bei subsonischer Strö-
mung mit zunehmender Fläche abnimmt. Die Machzahl-Abnahme je Flächenanstieg
ist umso größer, je größer die Machzahl selbst ist.

Flächen-Dichte-Beziehung Wird in der differenziellen Massenerhaltungsgleichung
(Gl. (A.24)) der Term dc

c durch die nach demselben Term umgestellte differenzielle
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Impulserhaltungsgleichung (Gl. (A.27)) ersetzt, resultiert

dρ

ρ
=

1
κM2

dp
p
− dA

A
. (A.40)

In Gleichung (A.40) lässt sich nun die Flächen-Druck-Beziehung (Gl. (A.35)) einsetzen
und es ergibt sich die Flächen-Dichte-Beziehung

dρ

ρ
=

1
1−M2

dA
A
− dA

A

beziehungsweise
dρ

ρ
=

M2

1−M2
dA
A

. (A.41)

Dieser Zusammenhang zeigt auf, dass in einem Diffusor die Dichte bei subsonischer
Strömung mit zunehmender Fläche ebenfalls zunimmt. Je größer die Machzahl ist,
desto größer ist die Dichtezunahme je Flächenzunahme.

Flächen-Temperatur-Beziehung Ersetzen des Terms dc
c in der Energieerhaltungs-

gleichung (Gl. (A.30)) durch die entsprechend umgestellte Impulserhaltungsglei-
chung (Gl. (A.27) liefert

dT
T

=
κ − 1

κ

dp
p

. (A.42)

In Gleichung (A.42) kann nun wieder die Flächen-Druck-Beziehung (Gl. (A.35))
eingesetzt werden und es resultiert die Flächen-Temperatur-Beziehung

dT
T

=
(κ − 1)M2

1−M2
dA
A

. (A.43)

Aus dieser Beziehung wird deutlich, dass in einem Diffusor bei subsonischer Strö-
mung die Temperatur mit zunehmender Fläche ebenfalls zunimmt. Der Tempera-
turanstieg je Flächenzunahme ist umso größer, je größer die Machzahl ist. Durch
die Verknüpfung h = cpT gilt dies in entsprechender Weise auch für die statische
Enthalpie.

Abschließend sollen die Beziehungen zwischen der Fläche und den einzelnen Zu-
standsgrößen in anschaulicher Weise für zwei radial durchströmte Diffusoren kon-
stanter Kanalhöhe dargestellt werden, die jeweils mit einer Machzahl von M2 = 0,9
und unter einem Winkel von α2 = 16° angeströmt werden. Beide Diffusoren weisen
ein Austrittsradienverhältnis von r3/r2 = 1,5 auf.

Abbildung A.3 zeigt dazu die Verläufe des Strömungswinkels α, des Flächenverhält-
nisses A/A2, der Machzahl M sowie der Zustandsgrößen p, ρ und T, wobei diese
auf ihren jeweiligen Wert am Diffusoreintritt bezogen sind, über dem Radienver-
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A Grundlagen

(a) Schaufelloser Diffusor (b) Mit negativer Inzidenz angeströmter beschau-
felter Diffusor

(c) Stromlinienverlauf beider Diffusoren

Abbildung A.3: Verlauf von geometrischen und Zustandsgrößen für ideale Diffuso-
ren

hältnis r/r2 für beide Diffusoren. Darüber hinaus ist der statische Druckbeiwert cp
dargestellt.

Einer der Diffusoren (s. Abb. A.3 (a)) ist schaufellos, sodass sich der Strömungswinkel
gemäß Gleichung (2.51) in Abhängigkeit der Dichte ändert. Dies hat bei dem vor-
gegebenen Austrittsradienverhältnis r3/r2 ein Austrittsflächenverhältnis von etwa
(A3/A2)schaufellos ≈ 1,2 zur Folge. Gemäß den Beziehungen zwischen Fläche und sta-
tischem Druck, Dichte und Temperatur steigen diese für den schaufellosen Diffusor
kontinuierlich an. Die Machzahl hingegen sinkt entsprechend der Flächen-Machzahl-
Beziehung.

Der andere Diffusor (s. Abb. A.3 (b)) ist beschaufelt und der Metallwinkel seiner
Schaufelvorderkante ist kleiner als der Anströmwinkel (αM,VK < αein), sodass er mit
einer negativen Inzidenz angeströmt wird. Die Schaufelform ist so gewählt, dass
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A.3 Isentroper Druckaufbau

der Diffusor beim vorgegebenen Austrittsradienverhältnis ein Austrittsflächenver-
hältnis von (A3/A2)beschaufelt = 2,5 aufweist. Der negativen Inzidenz entsprechend
wird die Strömung im Diffusoreintrittsbereich zunächst flacher, d. h.der Strömungs-
winkel α sinkt. Die Absenkung des Strömungswinkels ist so groß, dass die Fläche
kleiner wird, was entsprechend der Flächen-Machzahl-Beziehung eine ansteigende
Machzahl zur Folge hat. Die thermodynamischen Zustandsgrößen p, ρ und T sinken
dementsprechend zunächst ab. Diese Entwicklung vollzieht sich für das vorliegende
Beispiel bis etwa r/r2 ≈ 1,08. Ab diesem Punkt nimmt die Fläche wieder zu und
der Diffusor arbeitet wieder in vorgesehener Weise. Das bei gleichem Austrittsra-
dienverhältnis r3/r2 größere Austrittsflächenverhältnis A3/A2 im Vergleich zum
schaufellosen Diffusor führt beim beschaufelten Diffusor zu entsprechend größeren
Werten der thermodynamischen Zustandsgrößen und einer kleineren Machzahl am
Diffusoraustritt. Dadurch wird noch einmal eindrücklich der Vorteil beschaufelter
gegenüber schaufellosen Diffusoren vor Augen geführt: sie erreichen eine größere
Diffusion bei gleichem radialen Bauraum.

Ein weiterer Vorteil beschaufelter gegenüber schaufellosen Diffusoren wird bei Be-
trachtung der Abbildung A.3 (c), die den Stromlinienverlauf beider Diffusoren zeigt,
deutlich. Der beschaufelte Diffusor weist eine um 24,5 % kürzere Strömungspfadlän-
ge auf, was die integralen Reibungsverluste an den Diffusorseitenwänden reduziert.
Dem stehen jedoch Reibungsverluste an den Schaufeln gegenüber, die erst durch die
Beschaufelung selbst entstehen. Bei entsprechend progressiver Diffusion am Verdich-
tereintritt und damit einhergehenden niedrigeren Strömungsgeschwindigkeiten im
verbleibenden Teil des Diffusors können diese zusätzlichen Reibungsverluste jedoch
überkompensiert werden.

B Prüfstandsaufbau und experimentelle Methodik

In diesem Abschnitt des Anhangs finden sich ergänzende Erläuterungen zu den
Ausführungen aus Kapitel 4.

B.1 Gestaltungsparameter der untersuchten Di�usionssysteme

Tabelle B.1 stellt die wichtigsten Gestaltungsparameter der beiden untersuchten
Diffusionssysteme, die bereits in Abschnitt 4.1.2.3 vorgestellt wurden, gegenüber.
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B Prüfstandsaufbau und experimentelle Methodik
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B.1 Gestaltungsparameter der untersuchten Diffusionssysteme
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B Prüfstandsaufbau und experimentelle Methodik

B.2 Übersicht der Messstellen des VND-Di�usionssystems

An dieser Stelle wird eine Übersicht der bereits in Abschnitt 4.2.3 vorgestellten Mess-
stellen im VND-Diffusionssystem gegeben. Abbildung B.1 zeigt alle Messstellen in
einer m′-θ-Ansicht im Mittelschnitt des Diffusionssystems. Statische Druckbohrungen
sind durch rote Punkte angedeutet. Blaue Punkte kennzeichnen Positionen, an denen
Sonden traversiert werden. Weiterhin geht aus der Abbildung die Anordnung der
statischen Druckbohrungen in Ebene 1|9 relativ zum Diffusor hervor.

Die in Abbildung B.1 angedeutete Triangulation aller Druckbohrungspositionen bil-
det die Grundlage für die Visualisierung des statischen Druckfelds in Abbildung 5.11.
Dabei werden die Drücke von Nabe und Gehäuse jeweils gemittelt und dem ent-
sprechenden Punkt der Triangulation im Mittelschnitt zugeordnet. Ausgenommen
hiervon sind die lediglich gehäuseseitig vorhandenen statischen Druckbohrungen
am Laufradgehäuse in Ebene 1|9 .

Abbildung B.1: Messpositionen im VND-Diffusionssystem

Tabelle B.2 gibt Aufschluss über die genaue Verteilung der einzelnen Messstellen im
VND-Diffusionssystem und über ihre Gesamtanzahl.

Tabelle B.2: Übersicht der Messstellen im VND-Diffusionssystem

1|9 Laufradaustrittsbereich
6 statische Druckbohrungen am Gehäuse in Abständen in Umfangsrich-
tung von ∆θ = 3°, 6°, 3°, 6°, 3°, 3°
⇒ 6 Messpositionen

2|2 Di�usorvorderkantenradius
jeweils 6 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse in äquidistan-
ten Abständen in Umfangsrichtung, d. h. 14,3 %, 28,6 %, 42,9 %, 57,1 %,
71,4 % und 85,7 % der Kanalbreite
⇒ 2× 6 = 12 Messpositionen
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B.2 Übersicht der Messstellen des VND-Diffusionssystems

Tabelle B.2: (fortgesetzt)

2|3 Pitot-Ebene
6 SVV-Traversierpositionen für Pitotsonden zur Totaldruckmessung
in äquidistanten Abständen entlang des Kanalquerschnitts, d. h. 10 %,
26 %, 32 %, 48 %, 64 %, 90 % mit jeweils 13 Positionen in spannweitiger
Richtung
⇒ 6× 13 = 78 Messpositionen

2|2 – 2|6 Di�usor
jeweils 21 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse in 3 Grup-
pen zu jeweils 7 Positionen entlang von in Umfangsrichtung rotierten
Skelettlinien der Diffusorschaufel. Positionen in Umfangsrichtung: 25 %,
50 % und 75 % der Kanalbreite. Positionen in Richtung des Strömungs-
pfads: 0 %, 16,7 %, 33,3 %, 50 %, 66,7 %, 83,3 % und 100 % der Länge der
Skelettlinie
⇒ 2× 21 = 42 Messpositionen

jeweils 7 statische Druckbohrungen an Saugseite und Druckseite zwi-
schen 3 % und 90 % der Länge der Skelettlinie auf halber Spannweite
(50 %) in äquidistanten Abständen, d. h. 3 %, 17,5 %, 32 %, 46,5 %, 61 %,
75,5 %, 90 %
⇒ 2× 7 = 14 Messpositionen

2|7 Ebene zwischen Di�usor und Deswirler
jeweils 8 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse in äquidi-
stanten Abständen in Umfangsrichtung, d. h. 0 %, 14,3 %, 28,6 %, 42,9 %,
57,1 %, 71,4 %, 85,7 %, 100 % der Kanalbreite
⇒ 2× 8 = 16 Messpositionen

7 SVV-Traversierpositionen für Dreilochsonden zur Messung von To-
taldruck, Machzahl und Strömungswinkel in äquidistanten Abständen
entlang des Kanalquerschnitts, d. h. 0 %, 14,3 %, 28,6 %, 42,9 %, 57,1 %,
71,4 %, 85,7 % mit jeweils 14 Positionen in spannweitiger Richtung
⇒ 7× 14 = 98 Messpositionen

2|8 – 3 Deswirler, je Deswirler-Kanal (5)
jeweils 7 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse entlang von
in Kanalmitte (50 %) rotierten Skelettlinien der Deswirlerschaufel. Posi-
tionen in Richtung des Strömungspfads: 0 %, 16,7 %, 33,3 %, 50 %, 66,7 %,
83,3 % und 100 % der Länge der Skelettlinie
⇒ 5× 2× 7 = 70 Messpositionen

jeweils 7 statische Druckbohrungen an Saugseite und Druckseite zwi-
schen 17 % und 90 % der Länge der Skelettlinie auf halber Spannweite
(50 %) in äquidistanten Abständen, d. h. 17 %, 29,2 %, 41,3 %, 53,5 %,
65,7 %, 77,8 %, 90 %
⇒ 5× 2× 7 = 70 Messpositionen
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B Prüfstandsaufbau und experimentelle Methodik

Tabelle B.2: (fortgesetzt)

3|1 Stufenaustrittsebene
je Deswirler-Kanal jeweils 2 statische Druckbohrungen an Nabe und
Gehäuse in äquidistanten Abständen in Umfangsrichtung, d. h. 33,3 %
und 66,7 % der Kanalbreite
⇒ 5× 2× 2 = 20 Messpositionen

jeweils 2 in Umfangsrichtung traversierbare Rechen für Totaldruck-,
Totaltemperatur- und Dreilochsonden mit jeweils 5 (Totaldruck- und To-
taltemperatursonden) äquidistanten spannweitigen Positionen zwischen
15 % und 85 % der Spannweite bzw. 2 (Dreilochsonden) spannweitigen
Positionen (15 % & 50 % und 50 % & 85 % der Spannweite). Jeweils 51
Positionen in Umfangsrichtung mit ∆θ = 0,5° (25° Umfangssegment)
⇒ 2× 2× 5× 51 + 2× 2× 51 = 1020 + 204 = 1224 Messpositionen

Gesamt: 1650 Messpositionen

B.3 Übersicht der Messstellen des TND-Di�usionssystems

Wie in Abschnitt B.2 für das VND-Diffusionssystem werden in diesem Abschnitt die
Messstellen des TND-Diffusionssystems, auf die bereits in Abschnitt 4.2.4 eingegan-
gen wurde, in Form einer m′-θ-Ansicht des Diffusionssystems im Mittelschnitt (s.
Abb. B.2) und einer Übersichtstabelle (s. Tab. B.3) zusammengefasst.

Abbildung B.2: Messpositionen im TND-Diffusionssystem
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B.3 Übersicht der Messstellen des TND-Diffusionssystems

Tabelle B.3: Übersicht der Messstellen im TND-Diffusionssystem

1|9 Laufradaustrittsbereich
4 statische Druckbohrungen am Gehäuse in Abständen in Umfangsrich-
tung von ∆θ = 4× 3°
⇒ 4 Messpositionen

2|2 Di�usorvorderkantenradius
3 statische Druckbohrungen am Gehäuse in Abständen in Umfangsrich-
tung von ∆θ = 5,1°, 3,3° (die mittlere der drei Bohrungen liegt auf der
Kanalmittellinie)
⇒ 3 Messpositionen

2|2 – 2|4 Halbbeschaufelter Bereich
2 statische Druckbohrungen am Gehäuse entlang der Kanalmittellinie
in äquidistanten Abständen zwischen Diffusorvorderkantenradius und
Diffusorhals
⇒ 2 Messpositionen

2|3 Pitot-Ebene
6 SVV-Traversierpositionen für Pitotsonden zur Totaldruckmessung
in äquidistanten Abständen entlang des Kanalquerschnitts zwischen
18,3 % und 72,3 % in Abständen von 1 mm mit jeweils 13 Positionen in
spannweitiger Richtung
⇒ 6× 13 = 78 Messpositionen

2|4 Di�usorhals
2 statische Druckbohrungen am Gehäuse entlang der Kanalmittellinie
im Diffusorhals und am Austritt des Diffusorhalsbereichs
⇒ 2 Messpositionen

2|4 – 2|7 Di�usorkanal und Di�usoraustrittsbereich
7 statische Druckbohrungen am Gehäuse entlang der Kanalmittellinie
und 1 weitere statische Druckbohrung im schaufellosen Bereich in Rich-
tung der Druckseite verschoben
⇒ 8 Messpositionen

2|7 Deswirlervorderkante (Reihe 1)
jeweils 8 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse in äquidistan-
ten Abständen in Umfangsrichtung mit ∆θ = 1,5°
⇒ 2× 8 = 16 Messpositionen

2|7 – 2|8 Deswirler (Reihe 1)
jeweils 5 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse entlang einer
in die Kanalmitte (50 %) rotierten Skelettlinie der Deswirlerschaufel.
Positionen in Richtung des Strömungspfads: 0 %, 25 %, 50 %, 75 % und
100 % der Länge der Skelettlinie
⇒ 2× 5 = 10 Messpositionen
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B Prüfstandsaufbau und experimentelle Methodik

Tabelle B.3: (fortgesetzt)

jeweils 5 statische Druckbohrungen an Saugseite und Druckseite auf
halber Spannweite (50 %) bei 18,9 %, 37,3 %, 54 %, 70,5 % und 86,4 % der
Länge der Skelettlinie
⇒ 2× 5 = 10 Messpositionen

2|9 Deswirlervorderkante (Reihe 2)
5 statische Druckbohrungen an der Nabe und 8 am Gehäuse in äqui-
distanten Abständen in Umfangsrichtung mit ∆θ = 1° (Nabe) bzw.
∆θ = 1,5° (Gehäuse)
⇒ 5 + 8 = 13 Messpositionen

2|9 – 3 Deswirler (Reihe 2)
jeweils 5 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse entlang einer
in die Kanalmitte (50 %) rotierten Skelettlinie der Deswirlerschaufel.
Positionen in Richtung des Strömungspfads: 24,2 %, 42,6 %, 60,4 %, 79 %
und 100 % der Länge der Skelettlinie
⇒ 2× 5 = 10 Messpositionen

jeweils 5 statische Druckbohrungen an Saugseite und Druckseite auf
halber Spannweite (50 %) bei 15,6 %, 37,9 %, 54,2 %, 69,7 % und 85,7 %
der Länge der Skelettlinie
⇒ 2× 5 = 10 Messpositionen

3 Deswirlerhinterkante (Reihe 2)
jeweils 4 statische Druckbohrungen an Nabe und Gehäuse in äquidistan-
ten Abständen in Umfangsrichtung mit ∆θ = 2° (Nabe) bzw. ∆θ = 3°
(Gehäuse)
⇒ 2× 4 = 8 Messpositionen

3|1 Stufenaustrittsebene
jeweils 3 Rechen für Totaldruck- und Totaltemperatursonden mit jeweils
3 äquidistanten spannweitigen Positionen zwischen 15 % und 85 % der
Spannweite. Jeweils 3 Positionen in Umfangsrichtung mit ∆θ = 3°
⇒ 2× 3× 3 = 18 Messpositionen

Gesamt: 192 Messpositionen
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B.4 Auswertung von Dreilochsonden-Messungen

B.4 Auswertung von Dreilochsonden-Messungen

In diesem Abschnitt wird das Vorgehen der Auswertung von Dreilochsondenmes-
sungen, wie es für diese Arbeit angewandt wird, näher erläutert.

Wie in Abschnitt 4.3.1.1 erwähnt wurde, wird für die inversen Kalibrierfunktionen
ein bilinearer Spline-Ansatz gemacht. Ausgangsbasis hierfür sind die bekannten
variierten Kalibriergrößen MKal.,i mit i = 1 . . . m und αKal.,j mit j = 1 . . . n, die drei
gemessenen Sondendrücke p0,Kal.,i,j, p1,Kal.,i,j und p3,Kal.,i,j sowie der gemessene To-
taldruck pt,Kal.,i,j. Aus den gemessenen Drücken ergeben sich die Kalibrierparameter
kM,Kal.,i,j und kα,Kal.,i,j sowie der dimensionslose Totaldruck p∗t,Kal.,i,j. Laut dem bili-
nearen Spline-Ansatz gilt nun für ein beliebiges Paar einer Machzahl M zwischen Mi
und Mi+1 und eines Strömungswinkels α zwischen αj und αj+1

Y(M, α) = (1− s)
[
(1− t)YKal.,i,j − tYKal.,i,j+1

]
− s

[
(1− t)YKal.,i+1,j − tYKal.,i+1,j+1

]
(B.1)

mit Y = kM, kα, p∗t und s = M−MKal.,i
MKal.,i+1−MKal.,i

sowie t =
α−αKal.,j

αKal.,j+1−αKal.,j
.

Bei einer späteren Messung ergeben sich mit den gemessenen Sondendrücken p0,Mess.,
p1,Mess. und p3,Mess. bzw. den daraus resultierenden Kalibrierparametern kM,Mess. und
kα,Mess. gemäß Gleichung (B.1) zwei Gleichungen mit den Unbekannten sMess. und
tMess. bzw. MMess. und αMess., nach denen sie sich auf analytischem Wege auflö-
sen lassen. Im Vorfeld muss dabei der Unterraum des Kalibrierparameterraums
(kM,Kal., kα,Kal.)i→i+1,j→j+1 bestimmt werden, in dem die in der Messung ermittelten
Kalibrierparameter kM,Mess. und kα,Mess. liegen. Aus Gleichung (B.1) folgt mit den
so ermittelten Werten von MMess. und αMess. direkt der dimensionslose Totaldruck
p∗t,Mess., aus dem sich mithilfe der Sondendrücke der Totaldruck pt,Mess. ergibt.

B.5 Unsicherheitsabschätzung

Dieser Abschnitt ist der Beschreibung des methodischen Vorgehens bei der Unsi-
cherheitsabschätzung von direkten Messgrößen und aus ihnen abgeleiteten Größen,
wie es in dieser Arbeit zur Anwendung kommt, gewidmet und ergänzt damit Ab-
schnitt 4.3.2. Das Vorgehen orientiert sich in weiten Teilen an Grabe [17].

Direkt gemessene Größen

Als direkt gemessene Größen werden im Rahmen dieser Arbeit Größen bezeichnet,
die direkt von Sensoren erfasst werden. Zu ihnen zählen vor allem Drücke und
Temperaturen. Sie bilden die Basis für abgeleitete Größen wie Wirkungsgrade. Wei-
terhin werden auch die Drehzahl und Massenströme zu den direkt gemessenen
Größen gezählt, obwohl diese durch die entsprechenden Messgeräte wiederum aus
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anderen gemessenen Größen abgeleitet werden. In ihrem Fall werden die Unsicher-
heiten durch die Hersteller der Messgeräte jedoch direkt für die Ausgangsgrößen
angegeben.

Zufällige Unsicherheiten Wie bereits erwähnt wurde, kann der Einfluss zufälliger
Unsicherheiten auf ein Messergebnis durch eine statistische Behandlung reduziert
werden. Die Grundlage hierfür ist eine Reihe von n Wiederholungsmessungen einer
Größe x. Der Mittelwert aller Messwerte xl (l = 1 . . . n) ist definiert als

x =
1
n

n

∑
l=1

xl . (B.2)

Gehorchen die Messwerte einer Gaussschen Normalverteilung ist der Mittelwert x ein
Schätzer für den Erwartungswert µx der zu messenden Größe, also das Streuzentrum
der Normalverteilung. Die zufällige Unsicherheit der Messung uz, also der Abstand
zwischen dem Mittelwert und dem Erwartungswert kann mithilfe der empirischen
Varianz s2

x der Messwerte abgeschätzt werden. Sie ist definiert als

s2
x =

1
n− 1

n

∑
l=1

(xl − x)2 . (B.3)

Über ein Quantil tP der Studentschen t-Verteilung für n− 1 Freiheitsgrade und ein
symmetrisches Konfidenzintervall der Breite P, lässt sich nun der Erwartungswert
der Messgröße wie folgt lokalisieren

µx ∈ x± uz,x mit uz,x = tP(n− 1)

√
s2

x
n

. (B.4)

Die Wahrscheinlichkeit, dass die Aussage nach Gleichung (B.4) nicht erfüllt ist, beträgt
1− P. Im Rahmen dieser Arbeit wird das Konfidenzintervall der Studentschen t-
Verteilung auf 95 % festgelegt (P = 0,95).

Während der im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Messungen wurde an jedem
Betriebspunkt für jede Größe eine Reihe von Messwerten aufgenommen. Die unter-
schiedlichen Abtastfrequenzen der einzelnen Messgeräte führen jedoch in ein und
demselben Zeitraum zu einer für unterschiedliche Größen unterschiedlichen Anzahl
von Messwerten. So wurden für jeden Betriebspunkt typischerweise acht Messwerte
für Drücke aufgenommen, während im gleichen Zeitraum nur zwei Messwerte für
Temperaturen und Massenströme aufgenommen wurden. Die empirischen Varianzen
dieser mit niedriger Abtastfrequenz aufgenommen Messgrößen wurden jedoch in
Anlehnung an Schmidt [45] konservativ abgeschätzt, sodass für sie der gleiche Wert
des P-Quantils der Studentschen t-Verteilung tP verwendet werden kann. Für die Ver-
dichterdrehzahl wurde sowohl die zufällige als auch die systematische Unsicherheit
als 0 angenommen, da ihre Schwankungen unterhalb der Auflösung des Messgerätes
von 1 U

min liegen.
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Systematische Unsicherheiten Die systematische Unsicherheit us einer Messgröße
x lässt eine Aussage darüber zu, wie weit ihr Erwartungswert µx von ihrem wahren
Wert x0 entfernt ist. Es gilt

x0 ∈ µx ± us,x . (B.5)

Bei der Bestimmung von Drücken und Temperaturen tritt eine Reihe von Phänome-
nen auf, die systematische Unsicherheiten mit sich bringen.

Die bei den Messungen im Rahmen dieser Arbeit eingesetzten Druckmessgeräte (vgl.
Abschn. 4.2) weisen eine systematische Unsicherheit aufgrund eines nichtlinearen
Sensorverhaltens auf. Durch ihre Kalibrierung konnte gezeigt werden, dass sich der
damit einhergehende Fehler auf höchstens 80 % des vom Hersteller angegebenen
Wertes beschränkt. Mit den Druckleitungen zusammenhängende systematische Unsi-
cherheiten wie Leckagen oder das transiente asymptotische Einstellen des statischen
Drucks werden durch das Abdrücken der Druckleitungen und durch genügend
lange Ausgleichszeiten vor der Messwertaufnahme ausgeschlossen. Auch die geo-
metrischen Eigenschaften von Wanddruckbohrungen und Pitotsonden bringen sys-
tematische Unsicherheiten mit sich. So beeinflussen bei einer Wanddruckbohrung
sowohl ihre Positionierung durch mechanische Bearbeitung als auch die Bohrungs-
geometrie selbst den durch sie gemessenen Druck. Bei Pitotsonden hat sowohl die
Sondenform als auch die Positionierung im Strömungskanal einen Einfluss auf den
gemessenen Totaldruck. Auch der Strömungszustand am Messort, der hauptsächlich
durch die Machzahl, die Reynoldszahl, den Turbulenzgrad und die Heterogenität
des Strömungsfeldes charakterisiert wird, birgt systematische Unsicherheiten bei der
Druckmessung in sich. Diese wurden für die Messungen von statischen Drücken und
Totaldrücken in gleicher Weise berücksichtigt wie in Schmidt [45].

Durch die sogenannte Kopfkorrektur wird bei Messungen mit Mehrlochsonden die
systematische Unsicherheit, die mit der räumlichen Verteilung der Messbohrungen
der Sonde einhergeht, weitestgehend eliminiert. Ohne sie würde es vor allem in
stark heterogenen Strömungsfeldern zu großen Fehlern bei der Bestimmung der
Kalibriergrößen kommen. Bei der Kopfkorrektur werden die Druckverläufe der äu-
ßeren Sondenbohrungen virtuell derart verschoben, dass ihr Messort immer mit dem
der mittleren Sondenbohrung zusammenfällt. So messen alle drei Sondenbohrungen
einer Dreilochsonde jeweils immer am gleichen Ort innerhalb des Strömungsfeldes.

Systematische Unsicherheiten im Zusammenhang mit Temperaturmessungen wur-
den mittels Korrekturen des statischen Offsets für Thermopaare und des nichtadiaba-
ten Strömungsaufstaus am Temperatursensor (Recovery-Faktor-Korrektur) so weit
wie möglich reduziert. Lediglich die systematische Unsicherheit bei der Temperatur-
messung durch die Messgeräte gemäß den entsprechenden Herstellerangaben muss
somit berücksichtigt werden.

Für die Bestimmung von Massenströmen wurde die systematische Unsicherheit des
Normalgeräts der Kalibrierung sowie der Polynomialfehler des Kalibrierpolynoms
berücksichtigt. Die systematische Unsicherheit bei der Bestimmung der Drehzahl
wird, wie bereits erwähnt, als 0 angenommen.
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Abgeleitete Größen

Eine abgeleitete Messgröße kann in allgemeiner Form als eine Funktion φ(xi) von
einer Reihe von Eingangsgrößen xi (i = 1 . . . m), die selbst direkt gemessen oder
ebenfalls abgeleitet sein können, beschrieben werden. Um die zufälligen und sys-
tematischen Unsicherheiten der Größe φ in Abhängigkeit der Mittelwerte und Un-
sicherheiten der Eingangsgrößen xi auszudrücken, wird sie zunächst in Form von
Taylorreihen approximiert. Zum einen wird sie für jede Einzelmessung entwickelt,
wobei zunächst davon ausgegangen wird, dass die Anzahl der Messungen für alle xi
gleich n ist

φ(x1l , x2l , . . . , xml) = φ(x0,1, x0,2, . . . , x0,m)

+
m

∑
i=1

∂φ

∂x0,i
(xil − µi) +

m

∑
i=1

∂φ

∂x0,i
us,xi

+O
(
(xil − µi)

2
)
+O

(
u2

s,xi

)
(B.6)

mit l = 1 . . . n. Zum anderen wird die abgeleitete Größe φ für die Mittelwerte xi
entwickelt

φ(x1, x2, . . . , xm) = φ(x0,1, x0,2, . . . , x0,m)

+
m

∑
i=1

∂φ

∂x0,i
(xi − µi) +

m

∑
i=1

∂φ

∂x0,i
us,xi

+O
(
(xi − µi)

2
)
+O

(
u2

s,xi

)
. (B.7)

Wird die Differenz der Gleichungen (B.6) und (B.7) gebildet und werden dabei Ter-
me zweiter und höherer Ordnung vernachlässigt, was der Annahme kleiner Unsi-
cherheiten gleichkommt, und werden die partiellen Ableitungen von φ nach den
Eingangsvariablen an deren wahren Werten durch diejenigen an ihren Mittelwerten
(∂φ/∂x0,i ≈ ∂φ/∂xi) approximiert, resultiert

φ(x1l , x2l , . . . , xml)− φ(x1, x2, . . . , xm) =
m

∑
i=1

∂φ

∂x0,i
(xil − xi) (B.8)

mit l = 1 . . . n. Wird nun Gleichung (B.8) quadriert und über die Anzahl der Messun-
gen n summiert, folgt die empirische Varianz von φ

s2
φ =

m

∑
i,j=1

∂φ

∂xi

∂φ

∂xj
sij (B.9)

mit den Komponenten der empirischen Varianz-Kovarianz-Matrix

sij =
1

n− 1

n

∑
l=1

(xil − xi)(xjl − xj) (B.10)
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mit i, j = 1 . . . m. Analog zu Gleichung (B.4) ergibt sich für den Abstand zwischen
wahrem Wert und Erwartungswert von φ, also für dessen zufällige Unsicherheit

µφ ∈ φ± uz,φ mit φ = φ(x1, x2, . . . , xm) und uz,φ = tP(n− 1)

√
s2

φ

n
. (B.11)

Da sich die Einträge der empirischen Varianz-Kovarianz-Matrix (Gl. (B.10)) nur
bestimmen lassen, wenn für alle m Eingangsgrößen jeweils die gleiche Anzahl von
Messungen n vorliegt, kann andernfalls der Eintrag sij nur durch dessen obere
Schranke sisj angenähert werden. In diesem Fall gilt für die zufällige Unsicherheit
von φ

uz,φ ≤
m

∑
i=1

∣∣∣∣ ∂φ

∂xi

∣∣∣∣ uz,xi . (B.12)

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird dieser konservative Ansatz für die Fort-
pflanzung zufälliger Unsicherheiten verwendet.

Für den Erwartungswert von φ gilt

µφ = φ(x0,1, x0,2, . . . , x0,m) +
m

∑
i=1

∂φ

∂xi
us,xi (B.13)

und analog zu Gleichung (B.5) daher für die systematische Unsicherheit von φ

φ0 ∈ µφ ± us,φ mit us,φ =
m

∑
i=1

∣∣∣∣ ∂φ

∂xi

∣∣∣∣ us,xi . (B.14)

Letztendlich lässt sich die Gesamtunsicherheit der abgeleiteten Größe φ durch

uφ ≤
m

∑
i=1

∣∣∣∣ ∂φ

∂xi

∣∣∣∣ (uz,xi + us,xi) (B.15)

abschätzen.

Übersicht der Unsicherheiten

In den Tabellen B.4 und B.5 wird jeweils ein Überblick der zufälligen Unsicherheiten
und der Gesamtunsicherheiten der wichtigsten Größen der VND- und der TND-
Stufe für die Auswertung in den Kapiteln 5 und 6 gegeben. Für jede Größe sind die
maximalen Unsicherheiten über die nominale Drehzahllinie im entsperrten Bereich,
also zwischen Sperr- und Pumpgrenze, angegeben, wobei diese, wenn es nicht anders
angegeben wurde, auf die Werte der jeweiligen Größe im entsperrten Bereich der
Drehzahllinie nahe der Sperrgrenze bezogen sind. Weiterhin sind alle Zustandsgrößen
wie Drücke und Temperaturen auf den Totalzustand am Stufeneintritt reduziert (vgl.
Gl. (4.13) und (4.14)).
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Tabelle B.4: Maximale prozentuale zufällige Unsicherheiten uz und Gesamtunsicher-
heiten u der wichtigsten Größen für die VND-Stufe

Größe uz u

Reduzierter Stufeneintrittsmassenstrom ṁred 0,212 4 % 0,476 0 %
Reduzierte Drehzahl Nred 0,003 1 % 0,025 8 %

Totaldruck Stufeneintritt pt1 0,045 8 % 0,096 8 %
Totaltemperatur Stufeneintritt Tt1 0,006 2 % 0,051 6 %

Wanddruck Laufradeintritt p1 0,093 5 % 0,284 0 %
Wanddruck Laufradaustritt p1|9 0,126 8 % 1,284 5 %
Wanddruck Diffusoreintritt p2|1 0,126 5 % 1,260 0 %
Wanddruck Diffusorschaufel-VK-Radius p2|2 0,144 4 % 1,226 9 %
Wanddruck Diffusorhals p2|4 0,793 1 % 1,814 0 %
Wanddruck Diffusoraustritt p2|7 0,232 3 % 0,660 8 %
Wanddruck Stufenaustritt p3|1 0,211 8 % 0,391 4 %
Wanddruck Austrittsplenum p3|2 0,206 9 % 0,308 2 %

Totaldruck Diffusoreintritt pt2|1 0,681 4 % 3,796 6 %
Totaldruck Pitot-Ebene pt2|3 0,176 9 % 0,427 2 %
Totaldruck Diffusoraustritt pt2|7 0,362 7 % 0,500 3 %
Totaldruck Stufenaustritt pt3|1 0,148 7 % 0,257 6 %

Totaltemperatur Stufenaustritt Tt3|1 0,023 2 % 0,163 8 %

Stufendruckverhältnis (total-zu-statisch) πts 0,206 9 % 0,308 2 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusionssystems πss,DS 0,333 4 % 1,568 3 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusoreintritts πss,DE 0,919 6 % 3,074 0 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusorkanals πss,DK 1,025 4 % 2,474 7 %
Stat. Druckverhältnis des Deswirlers πss,DW 0,439 2 % 0,969 1 %

Stufentotaltemperaturverhältnis τtt 0,023 2 % 0,163 8 %

Polytr. Stufenwirkungsgrad (total-zu-stat.) ηVp,ts 0,213 1 %3 0,580 3 %3

Druckbeiwert des Diffusorkanals c̃p,DK 0,824 7 %3 2,691 8 %3

Druckbeiwert des Deswirlers c̃p,DW 3,316 1 %3 6,807 2 %3

Diffusorwirkungsgrad des Diffusionssystems ηDiff.,DS 1,513 9 %3 5,828 5 %3

Diffusorwirkungsgrad des Diffusorkanals ηDiff.,DK 1,669 9 %3 6,820 1 %3

Diffusorwirkungsgrad des Deswirlers ηDiff.,DW 7,504 0 %3 14,667 9 %3

Eff. Flächenverhältnis des Diffusionssystems
(

A3|1
A2|3

)
eff.

0,684 3 3 1,104 2 3

Eff. Flächenverhältnis des Diffusorkanals
(

A2|7
A2|3

)
eff.

0,218 7 3 0,278 5 3

Eff. Flächenverhältnis des Deswirlers
(

A3|1
A2|7

)
eff.

0,342 6 3 0,502 4 3

Machzahl in der Pitot-Ebene M2|3 0,004 1 3 0,016 7 3

Machzahl am Diffusoraustritt M2|7 0,028 0 3 0,035 6 3

3 Absolutwert
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Tabelle B.4: (fortgesetzt)

Größe uz u

Machzahl am Stufenaustritt M3|1 0,019 2 4 0,026 1 4

Strömungswinkel am Diffusoraustritt α2|7 1,789 4 °4 2,092 6 °4

Strömungswinkel am Stufenaustritt α3|1 6,391 2 °4 7,990 5 °4

Versperrung in der Pitot-Ebene B2|3 0,372 0 %4 0,956 6 %4

Versperrung am Diffusoraustritt B2|7 8,467 0 %4 10,548 9 %4

Versperrung am Stufenaustritt B3|1 2,816 2 %4 5,032 4 %4

Tabelle B.5: Maximale prozentuale zufällige Unsicherheiten uz und Gesamtunsicher-
heiten u der wichtigsten Größen für die TND-Stufe

Größe uz u

Reduzierter Stufeneintrittsmassenstrom ṁred 0,217 8 % 0,488 0 %
Reduzierte Drehzahl Nred 0,003 1 % 0,026 0 %

Totaldruck Stufeneintritt pt1 0,044 0 % 0,092 9 %
Totaltemperatur Stufeneintritt Tt1 0,006 3 % 0,052 0 %

Wanddruck Laufradeintritt p1 0,096 9 % 0,288 7 %
Wanddruck Laufradaustritt p1|9 0,076 4 % 1,221 0 %
Wanddruck Diffusoreintritt p2|1 0,139 7 % 1,228 5 %
Wanddruck Diffusorhals p2|4 0,406 6 % 1,351 6 %
Wanddruck Diffusoraustritt p2|7 0,077 3 % 0,459 8 %
Wanddruck Deswirleraustritt (Reihe 1) p2|9 0,096 0 % 0,460 4 %
Wanddruck Stufenaustritt p3|1 0,100 1 % 0,268 1 %
Wanddruck Austrittsplenum p3|2 0,096 0 % 0,193 9 %

Totaldruck Diffusoreintritt pt2|1 0,711 3 % 3,785 2 %
Totaldruck Pitot-Ebene pt2|3 0,142 0 % 0,415 8 %
Totaldruck Stufenaustritt pt3|1 0,080 1 % 0,224 6 %

Totaltemperatur Stufenaustritt Tt3|1 0,023 3 % 0,164 7 %

Stufendruckverhältnis (total-zu-statisch) πts 0,096 0 % 0,193 9 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusionssystems πss,DS 0,235 7 % 1,422 5 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusoreintritts πss,DE 0,546 3 % 2,580 2 %
Stat. Druckverhältnis des Diffusorkanals πss,DK 0,483 9 % 1,811 4 %
Stat. Druckverhältnis des Deswirlers πss,DW 0,173 3 % 0,653 7 %

Stufentotaltemperaturverhältnis τtt 0,023 3 % 0,164 7 %

Polytr. Stufenwirkungsgrad (total-zu-stat.) ηVp,ts 0,128 8 %4 0,397 6 %4

Diffusorwirkungsgrad des Diffusionssystems ηDiff.,DS 1,322 6 %4 5,940 1 %4

4 Absolutwert
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Tabelle B.5: (fortgesetzt)

Größe uz u

Eff. Flächenverhältnis des Diffusionssystems
(

A3|1
A2|3

)
eff.

0,068 7 5 0,198 0 5

Machzahl in der Pitot-Ebene M2|3 0,003 8 5 0,012 9 5

Machzahl am Stufenaustritt M3|1 0,003 4 5 0,005 8 5

Versperrung in der Pitot-Ebene B2|3 0,315 3 %5 0,663 6 %5

Versperrung am Stufenaustritt B3|1 0,688 1 %5 1,917 5 %5

Neben den Unsicherheiten, die aus den Messungen selbst resultieren, sind auch die
Messpositionen gewissen Unsicherheiten unterworfen, welche wiederum zu Abwei-
chungen der zu messenden Größen führen. Diese Positionsungenauigkeiten sind auf
Ungenauigkeiten bei der Fertigung und bei der Traversierung von Sonden sowie
auf die thermische Ausdehnung der Bauteile zurückzuführen. Abweichungen der
Sollposition von Wanddruckbohrungen durch Ungenauigkeiten beim mechanischen
Bearbeitungsprozess werden mit ±0,01 mm abgeschätzt. Ungenauigkeiten bei der
Positionierung von Sonden werden mit±0,1 mm in der Pitot-Ebene und für die VND-
Stufe weiterhin ±0,01 mm in der Ebene zwischen Diffusor und Deswirler und ±0,2°
in der Stufenaustrittsebene abgeschätzt. Eine weitere Quelle von Ungenauigkeiten ist
die räumliche Mittelwertbildung über den Messort, also den Querschnitt einer stati-
schen Druckbohrung oder die Ausdehnung eines Sondenkopfes. Hierdurch kommt
es zu einer räumlichen Tiefpassfilterung. Diesem Umstand wird durch möglichst
kleine statische Druckbohrungen (�0,4 mm) und miniaturisierten Sondenköpfen
begegnet. Die zuletzt genannten Unsicherheiten werden in der Auswertung nicht
gesondert berücksichtigt.

5 Absolutwert
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