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Abstract

Centrifugal fans are widely used for gas compression in a variety of industrial areas,
especially for ventilation or components in industrial processes. The demand for higher
pressure increases requires wider operating ranges of the fans. In the present work, the
serial connection of centrifugal fans was analytically, numerically and experimentally
investigated and the optimized arrangement calculated. The impellers of the investigat-
ed fans had a plane-parallel hub and shroud. The blades of the impellers were inclined
backward with the shape of a circular arc. The connection to a serial compound opera-

tion is established by the combination of single centrifugal fans.

Due to their design centrifugal fans are preferred for applications requiring high pres-
sures at moderate flow rates. However, the increase in pressure is constrained by
mechanical limits such as the strength of the material used in combination with the
diameter and drive speed. In order to meet these requirements which can no longer be

achieved by a single unit centrifugal fans can be combined to a serial combination.

In the literature of centrifugal fans, serial operating mode is usually only described
theoretically. As the experimental preliminary investigations have shown, the total
pressure increase and the efficiency of such systems cannot be adequately described

with the methods from the literature.

For this purpose a modified design method is presented, which is not based on the total
pressure increase of the individual device, but on the specific work under consideration
of a change in density. For this new method the course of the pressure increase and the
power consumption as a function of the volume flow rate are necessary for the calcula-
tion. Analytical design methods for determining the nominal operating point (point of
best efficiency) are available in the literature and have also been validated experimen-
tally. With increasing distance from this point the analytical calculation models
sometimes deviate significantly from the measurement results. For this reason, experi-
mental results of centrifugal fans with backward inclined blades (higher efficiency in
comparison to radial ended or forward inclined blades) were analyzed. By evaluating
characteristic curve points, such as the ratio of the pressure increase at a volume flow
rate of 0 m®min to the pressure increase at the point of best efficiency, correlations
could be established with respect to the geometric dimensions. With these correlations

the entire characteristic curve can be calculated using only the nominal operating point.
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Using the new analytical design method (and the correlations to determine the entire
characteristic curve from the nominal operating point), three different impellers were
designed for the same operating point. The properties of the different characteristic
curves were then investigated for different system resistances. This shows that, de-
pending on the course of the system resistance the courses of pressure increase,
volume flow rate, and efficiency differ significantly. This has to be considered in the

design of serial arranged fans.

For the numerical simulations four combinations of serial arranged devices were inves-
tigated. Two of them consist of two identical fans (two times: HRD 60 Boosted and two
times: S-XP 240/40) and the other two variants consist of different devices (one HRD 60
Boosted and one S-XP 240/40). Within the serial combination of the different fans their

arrangement was changed during the investigation.

The study revealed that the first stage of the serial arrangements has a behavior com-
parable to the single fan. However, in the following stages their behavior changes. In
addition to operating data such as pressure increase and efficiency the loss behavior
was also analyzed by the entropy production through indirect dissipation. With this
method the overall conditions as well as the loss production could be examined in
detail. In particular, the inlet losses in the impeller were investigated. It could be shown
that the inlet area between the inlet opening and the area of the leading edge of the
blade significantly influences the efficiency of the second stage. Furthermore, simula-
tions proofed that impellers with a deceleration of the flow velocity from the inlet opening
to the leading edge are insensitive to a disturbed inflow. For example, the inlet losses
can be reduced by increasing the impeller width. However, this geometric adjustment
also leads to a change in the characteristic curve. With these informations it was possi-
ble to clearly identify devices that are suitable for use in serial arrangements. These
findings from the design of individual impellers were finally transferred into a guideline.

In order to reduce the inlet losses, various possibilities were presented.

Starting from the direct connection of the discharge and suction nozzles of the different
stages, an extended pipe between the stages and a star rectifier were investigated.
Both variations to change the inlet conditions lead to a reduction of the losses within the

second stage.

The entropy production was applied to analyze the losses and showed that the distribu-
tions of losses within the examined impellers are different. In an impeller with a larger

outer diameter at lower speed most of the losses occur already in the inlet area of the
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impeller or immediately behind the leading edge of the blade. For impellers with a
smaller outer diameter at higher speed a large proportion of the losses occur in the rear

area of the blade channel.

Based on these criteria, the simulation of serial arranged fans with different devices

shows which were more suitable for a serial arrangement.

The numerical results were confirmed by experimental measurements of the serial
arranged fans. All four numerically investigated combinations were validated by experi-
mental studies. In addition, the differences in the total pressure increase and efficiency
were also shown in the serial arrangements with different fans in each stage. The
investigations also showed that an increase of the efficiency as well as an increase of
the total pressure of the serial arrangement could be achieved by an optimization of the

connection between the stages.

The results obtained can already be used in the first development steps within the
scope of designing serially arranged fans. To sum up, the knowledge of the system
characteristic curve and the geometric dimensions of the devices enable a structured
and comprehensible selection of the combinations by applying the calculation method

proposed.
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1 Einleitung

Zur Bereitstellung eines kontinuierlichen Luftstroms bei definiertem Druck werden haufig
Ventilatoren verwendet. Unter einem Ventilator ist eine Strétmungsmaschine zu verste-
hen, die zur Forderung von gasformigen Medien bei niedrigen Druckerhéhungen
eingesetzt wird [Eck03, S. 1]. Erfolgt die Unterteilung der Stromungsmaschinen anhand
der maximal erreichbaren Druckerhthung, so ist diese fur Ventilatoren gemaf3 [DIN EN
ISO 5801 2011, S. 31] auf max. 30.000 Pa festgelegt. Stromungsmaschinen, die diese
definierte Druckerh6hung Uberschreiten, werden als Geblase bzw. Verdichter bezeich-
net. Alternativ kbnnen Stromungsmaschinen auch anhand der Durchstrémungsrichtung

im Laufrad unterteilt werden.

Ventilatoren sind meist Bestandteil eines komplexen lufttechnischen Systems, beste-
hend aus Rohrleitungen, Filtern, Klappen bzw. Drosselorganen und anderen
Verbrauchern und werden beispielsweise in Gebaudebellftungssystemen, Hochéfen
oder auch Anlagen zur Flaschentrocknung eingesetzt. Aufgrund der unterschiedlichen
Ausfuhrungen des lufttechnischen Systems sind auch die auftretenden Betriebszustan-
de hdchst variabel. Besondere Bedeutung kommt der Auswahl eines geeigneten
Ventilators zu, da dieser auf die angeschlossenen Anlagenteile abgestimmt sein muss.
Hierbei sind zum einen der erforderliche Volumenstrom und zum anderen der zu erzeu-
gende Druck ausschlaggebend. Dies setzt wiederum ausreichende Kenntnis Uber das
den Ventilator umgebende System voraus. Ein fehlerhaft gewahlter Ventilator kann
dazu fuhren, dass die Funktionsfahigkeit der gesamten Anlage nicht gegeben ist. Die
Anforderungen hinsichtlich notwendiger Druckerhéhung und notwendigem Volumen-
strom legen die Bauform des einzusetzenden Ventilators fest. Die Hauptbauformen der
Ventilatoren werden in Radial-, Diagonal-, Axial- und Querstromventilatoren unterteilt,
die sich in ihrer Durchstromungsrichtung im Laufrad unterscheiden [BoHL83, S. 27]. Die
verschiedenen Anwendungszwecke bedingen eine Vielfalt an konstruktiven Ausfihrun-

gen.

Das unterschiedliche Betriebsverhalten von Axial- und Radialventilator ist in Bild 1.1
anhand der Druckerhéhung tUber dem Volumenstrom dargestellt. Bei identischem
AulRendurchmesser aller Laufrader (D, = 0,63 m) wird die Drehzahl so angepasst, dass
im Nennbetriebspunkt (Betriebspunkt mit hochstem Wirkungsgrad) eine Luftleistung von
10 kW zur Verfugung steht. Die Luftleistung errechnet sich als das Produkt aus der

Totaldruckerh6hung und dem Volumenstrom. Wie in Bild 1.1 zu sehen ist, eignen sich
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Radialventilatoren fir Anwendungen, bei denen vergleichsweise hohe Driicke bei eher
niedrigen Volumenstromen gefordert sind. Axialventilatoren werden dagegen bei hohe-
ren Volumenstromen bei vergleichsweise niedrigem Druck eingesetzt. Konstruktiv
unterscheiden sich ,Radiallaufrad 1“ und ,Radiallaufrad 2“ lediglich in der Laufradbreite.
Diese Anpassung der Laufradbreite fuhrt zu einer Verringerung des maximal verfligba-
ren Volumenstroms bei ,Radiallaufrad 2%. Zusatzlich wird die Antriebsdrehzahl beim
,Radiallaufrad 2“ erhoht, sodass der verfiigbare Druck ansteigt. Eine Anderung der
Drehzahl wirkt sich linear proportional auf den Volumenstrom und quadratisch proporti-
onal auf den Totaldruckaufbau aus [DIN EN ISO 5801 2011, S.70]. Anhand des
gezeigten Beispiels wird somit deutlich, dass die Luftleistung von 10 kW durch unter-
schiedlich ausgefuihrte Laufrader bzw. Bauformen erreicht werden kann. Des Weiteren
ist die elektrische Leistungsaufnahme Pg der Ventilatoren im Nennbetriebspunkt einge-
zeichnet. Hierbei ist zu erkennen, dass die elektrischen Leistungsaufnahmen von
LAxiallaufrad“ und ,Radiallaufrad 2“ mit 13,5 kW gleich sind. Somit betragt der Wir-
kungsgrad als Quotient aus Luftleistung und elektrischer Leistungsaufnahme jeweils ca.

74 %. ,Radiallaufrad 1“ weist mit ca. 83 % den héchsten Wirkungsgrad auf.

5000 : | | |
N Axiallaufrad (n = 2880 1/min)
\| P, = 13,5 kW Radiallaufrad 1 (n = 2160 1/min)

4000 Radiallaufrad 2 (n = 2520 1/min)| |
% ------- 10 kW Luftleistung
3
3 3000
c
>
e
g
£ 2000
X
(&)
2
()]

1000

0

0 100 200 300 400 500 600
Volumenstrom V [m3/min]

Bild 1.1: Beispielhafte Kennlinien flr Axial- und Radialventilatoren fir eine Luftleistung
von 10 kW im Nennbetriebspunkt [DALY92, S. 132f.]

Neben der im Vergleich zu Axialventilatoren hohen Druckerzeugung sind auch der

einfache mechanische Aufbau und die kostengiinstige Herstellung mitverantwortlich
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dafur, dass knapp 50 % der weltweit verwendeten Ventilatoren als Radialventilatoren
ausgefuhrt werden [RADGENOZ2, S. 34].

Allerdings lasst sich die Druckerh6éhung bei Radialventilatoren nicht beliebig steigern,
wie die nachfolgende Analyse des Produktportfolios eines Ventilatorenherstellers in Bild
1.2 zeigt [NuDISCHER16]. Hierbei ist die Druckerhéhung tber einem Volumenstrom von
0 — 100 m3/min aufgetragen. Neben Radialventilatoren und schnelldrehenden Radial-
ventilatoren (n = 12.000 1/min) sind auch Seitenkanalverdichter aufgenommen. Alle
aufgefuhrten Kennlinien beziehen sich auf Gerate, deren Herstellkosten unterhalb von
2.000 € liegt. Bei geringen Volumenstromen bis zu 20 m3/min und hohen Driicken
werden bevorzugt Seitenkanalverdichter eingesetzt. Mit ansteigendem Volumenstrom
fallt bei Seitenkanalverdichtern die Druckerh6hung jedoch steil ab und schrankt den
Betriebsbereich ein. Oberhalb eines Volumenstroms von ca. 30 m3/min sind keine
Seitenkanalverdichter mehr verwendbar, sodass ab diesem Bereich ausschliel3lich
Radialventilatoren eingesetzt werden. Allerdings ist zu erkennen, dass einerseits die
maximale Druckerh6hung von Radialventilatoren unterhalb der Druckerhéhung von
Seitenkanalverdichtern liegt und andererseits der erreichbare Druck mit zunehmendem

Volumenstrom absinkt.

50000 | | |
— Seitenkanalverdichter
\ - Radialventilatoren (RV)

40000 -
= \ ——Schnelldrehende RV
e,
o
<1 30000 \
2
2 TN
‘6 / \/ N
£ 20000 - ﬁt
< N
Q ] [ ——
- \

\
S r‘ = \
0 -
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

Volumenstrom V [m?min]

Bild 1.2: Produktportfolio eines Ventilatorenherstellers fur Volumenstrome zwischen

0 - 100 m3/min [NUDISCHER16]
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Fur Anwendungen, die beispielsweise einen Volumenstrom von 30 m3/min bei einer
Druckerhéhung von 30000 Pa bendtigen, kann diese Anforderung weder mit einem

Seitenkanalverdichter noch mit einem einzelnen Radialventilator erftllt werden.

Um den geforderten Betriebspunkt dennoch zu erreichen, gibt es unterschiedliche
Lésungsansétze. Im einfachsten Fall kann die Rotationsgeschwindigkeit des Laufrads
angepasst und der neue Betriebspunkt angefahren werden. Allerdings ist dies meist
aufgrund mechanischer Restriktionen (begrenzte Festigkeit und/oder invariante Dreh-
zahl) ausgeschlossen [BoMMmES90, S. 25]. Sollte diese MalRnahme nicht ausreichen
bzw. nicht méglich sein, kann der vorhandene Ventilator durch ein leistungsfahigeres
Geréat ausgetauscht werden, was meist mit hoheren Kosten und einem gro3eren erfor-
derlichen Bauraum einhergeht. Eine weitere Mdglichkeit, den geforderten Betriebspunkt

zu erreichen, ist die Verbindung von mehreren Ventilatoren zu einem seriellen Verbund.
Die Vorteile eines solchen seriellen Verbundbetriebs sind [AMCAO3, S. 51]:

e hdohere erreichbare Driicke,

e Realisierung unterschiedlicher Kennlinien, je nhach Kombination der Einzelgeréte,

e Energieeffizienter Betrieb bei variablen Betriebsbedingungen durch Zu-
/Abschalten eines Ventilators,

e grol3ere Freiheit bei der geometrischen Anordnung,

e elektrische Vorteile, da die aufgenommene elektrische Leistung beim Anfahren
und im Betrieb auf mehrere Gerate verteilt werden kann (Lastverteilung im
elektrischen Netz),

e Reduktion der Schallemission,

e Redundanz, d. h. bei Wartung/Fehlerfall eines Ventilators kann der Betrieb (ein-
geschrankt) fortgesetzt werden.

AulRerdem kann durch den seriellen Verbundbetrieb von Radialventilatoren bei
niedrigen Volumenstromen auch der Seitenkanalverdichter ersetzt werden, da dieser

meist Wirkungsgrade von unter 60 % aufweist [BEILKEO3, S. 20].

Die Verwendung des Begriffs Verbundbetrieb bezieht sich auf die Verschaltung mehre-
rer Einzelgerate, die unmittelbar miteinander kombiniert werden und mdglichst kompakt
zueinander angeordnet sind. Innerhalb des Verbunds werden die jeweiligen Gerate als

Stufen bezeichnet.
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1.1 Problemstellung

Wie in Bild 1.3 a) dargestellt, gab es bereits im Jahr 1917 Anwendungen, fur die zwei
Radialventilatoren seriell angeordnet wurden [KARRERL17A, S. 254]. Im gezeigten Bei-
spiel werden beide Laufrader Gber einen mittig angeordneten Elektromotor angetrieben.
Durch Entfernen der Rohrleitung zwischen den Stufen ist auch ein Einzelbetrieb der
Ventilatoren moglich. Eine vergleichbare Ausfihrung zeigt Bild 1.3 b) in Form eines
direktangetriebenen Verdichters [BLEIER97, S. 7.49].

a)

1. Stufe

2. Stufe

2. Stufe f

Bild 1.3: Umsetzungsbeispiele fur den seriellen Verbundbetrieb:
a) ,Zweistufiges Geblase kleiner Leistung“ der Firma Oerlikon
[KARRERL7A, S. 254]
b) ,Direkt angetriebener mehrstufiger Verdichter der Firma Andritz Sprout-
Bauer [BLEIER97, S. 7.49]
c¢) ,Mehrstufige Antriebseinheit fur einen Saugbagger” der Firma RSP
[RSP17, S. 16]

Bild 1.3 c) zeigt das CAD Modell eines 3-stufigen Radialventilators in serieller Verschal-
tung [RSP17, S. 16]. Dieser Verbundbetrieb ist auf einem LKW montiert und wird zur
pneumatischen Forderung von unterschiedlichen Materialien genutzt. Diese Beispiele
dokumentieren, dass serielle Verbundbetriebe schon seit Langem bei unterschiedlichen
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praktischen Anwendungen eingesetzt werden, bei denen die Anforderungen nicht durch
ein Einzelgerat abgedeckt werden konnen.

Obwohl es wie in Bild 1.3 gezeigt, durchaus praktische Anwendungen gibt, ist der
serielle Verbundbetrieb von Ventilatoren in der Fachliteratur meist nur unvollstandig
wiedergegeben und tber die Wirkungsweise ist nur wenig bekannt. In der Fachliteratur
finden sich haufig nur konstruktive Beispiele [WIESMANN30, S. 170f] oder die Berech-
nungen basieren auf einfachen Anséatzen, um die theoretisch erreichbare
Druckerh6hung zu ermitteln, ohne diese anhand von Messungen nachzuweisen
[BOHL83, S. 116]. Die aus der Verschaltung resultierenden Eigenschaften, wie bei-
spielsweise die aggregierte Leistung oder der Wirkungsgrad, werden in der
Fachliteratur meist nur qualitativ beschrieben. Die im vorstehenden aufgezeigten Vortei-
le des seriellen Verbunds kdnnen deshalb bislang nicht zielgerichtet fur praktische

Anwendungen genutzt werden.

Die folgende Untersuchung ist daher darauf fokussiert, dass Radialventilatoren zu
einem seriellen Verbund verschaltet werden koénnen, um noch hdhere Driicke von
mindestens 30.000 Pa zu erreichen. Hierzu finden sich auch einige konstruktive Bei-
spiele, die bereits in konkreten Anwendungen umgesetzt sind, obwohl die theoretischen
Grundlagen in der Fachliteratur nur eingeschrénkt vorhanden sind.

1.2 Zielsetzung und Struktur der Arbeit

Die Verschaltung von Radialventilatoren zu einem seriellen Verbundbetrieb ermdglicht
hohere Driicke und damit die Erweiterung des Einsatzbereichs im Vergleich zum Ein-
zelgerat. Fur die Auslegung von seriellen Verbundbetrieben ist neben der
resultierenden Kennlinie der verwendeten Gerate auch das Zusammenwirken mit der
angeschlossenen Anlage von hoher Bedeutung. Im Rahmen dieser Arbeit soll die
lufttechnische Auslegung von Verbundbetrieben und die Auswirkungen in Abhangigkeit
der Anlagenkennlinie detailliert untersucht werden. Das Ziel dieser Untersuchungen soll
die zuverlassige Auslegung von seriellen Verbundbetrieben sein, die den Konstrukteur

bei der praktischen Umsetzung unterstitzt.

Um das Verhalten der Ventilatoren im seriellen Verbundbetrieb beschreiben zu kdénnen,
wird eine analytische Auslegungsmethode von seriell verschalteten Radialventilatoren
erarbeitet sowie numerische und experimentelle Untersuchungen durchgefihrt, um die
Ergebnisse der analytischen Auslegungsmethode zu bestéatigen. Fur die Umsetzung
dieser Zielsetzung wird gemalR Bild 1.4 vorgegangen. Aufbauend auf den einleitenden
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Beispielen, den Vorteilen von seriell angeordneten Radialventilatoren und der Zielset-
zung der Arbeit werden die notwendigen Grundlagen und Zusammenhange dargestellt.
Hierbei wird neben dem Aufbau und der Auslegung von Radialventilatoren auch auf die
stromungsmechanischen und thermodynamischen Grundlagen eingegangen. Im An-
schluss an die Literaturlibersicht werden zunachst experimentelle Voruntersuchungen
durchgefuhrt, bevor die Konkretisierung und Zielsetzung der Aufgabenstellung definiert
werden kann. Nach Festlegung der Zielsetzung folgt im Hauptteil der Arbeit die Prob-
lemlésung anhand analytischer, numerischer und experimenteller Untersuchungen. Die
daraus resultierenden Ergebnisse werden zusammengefuhrt und moglichst allgemein-
gultig formuliert, um dem Konstrukteur die zuverlassige Auslegung von seriell
angeordneten Radialventilatoren zu ermdglichen. Die Arbeit schliel3t mit einer Zusam-

menfassung und einem Ausblick flir nachfolgende Untersuchungen.

Konstruktionen, die mehrere Laufrader auf einer Antriebswelle besitzen und sich inner-
halb eines gemeinsamen Gehaduses befinden (und sich damit nicht unabhangig
voneinander betreiben lassen) sowie Verdichter mit rdumlich gekrimmten Schaufeln,

sind nicht Bestandteil der hier durchgefiihrten Untersuchungen.

Die vorgestellten Ergebnisse basieren teilweise auf unveroffentlichten und veroéffentlich-
ten Beitragen des Autors: [NUDISCHER16], [NUDISCHER17A], [NUDISCHER17B],

[NUDISCHER18].



1 Einleitung

Kapitel 1: Einleitung

Einflhrung zu Verbundbetrieben, Vorteile und praktische Beispiele,
Abgrenzung des Untersuchungsraums und Struktur der Arbeit

Kapitel 2: Grundlagen

Aufbau und Auslegung eines Radialventilators,
Stromungsmechanische und thermodynamische Grundlagen,
Einflhrung in Entropieproduktion und numerische Strémungsberechnung,
Literaturubersicht

Kapitel 3: Experimentelle Voruntersuchungen

Prufstandsaufbau, Lufttechnische Messung und Vermessung eines Verbundbetriebs

Kapitel 4: Konkretisierung und Zielsetzung

Abgrenzung des Ldsungsraums und Vorgehen

Kapitel 5: Analytisches Auslegungsverfahren

Analytische Auslegung und allgemeingiltige Betrachtungen

Kapitel 6: Numerische Untersuchungen

Vorbereitung: Modellerzeugung, Turbulenzmodellierung
Auswertung und Optimierung: Wirkungsgrad, Luftleistung, Verluste

Kapitel 7: Experimentelle Validierung

Auswertung und Validierung anhand weiterer
Verbundkombinationen

Kapitel 8: Auslegungsrichtlinie fur serielle Verbundbetriebe

Vorgehen und Optimierungsmoglichkeiten fiir eine zuverlassige Auslegung von seriellen
Verbundbetrieben

Kapitel 9: Zusammenfassung

Zusammenfassung der Arbeit

Kapitel 10: Ausblick

Méogliche Anknupfungspunkte

Bild 1.4:

Aufbau der Arbeit



2 Der Stand der Technik und der Forschung

Fur die Auslegung serieller Verbundbetriebe bestehend aus mehreren Einzelventilato-
ren sollen zunachst die Grundlagen zum Aufbau und zur Auslegung eines einzelnen
Radialventilators betrachtet werden. Ausgehend vom konstruktiven Aufbau des Ventila-
tors und des Laufrads werden die strémungsmechanischen Grundlagen und darauf
aufbauend ein Entwurfsverfahren aus der Fachliteratur fir die Auslegung von Radial-
ventilatoren vorgestellt. Anschliel3end werden die Literaturstellen, die Verbundbetriebe
von Radialventilatoren behandeln, kompakt zusammengefasst. Zusatzlich wird auf die
numerische Stromungsberechnung von Radialventilatoren eingegangen und eine

Einfuhrung zur Verlustbetrachtung anhand der Entropieproduktion gegeben.

2.1 Aufbau eines Radialventilators

Der konstruktive Aufbau eines Radialventilators ist in Bild 2.1 dargestellt. Die Mehrzahl
von Ventilatoren wird Uber einen elektrischen Motor angetrieben, der entweder mit einer
konstanten oder durch zusatzliche elektronische Steuerungen mit einer variablen Dreh-

zahl betrieben wird.

Laufrad raloehs
Antriebsmotor Spiralgehause

Einlaufdiise

Gummipuffer

Konsole

Druckstutzen

Bild 2.1: Modell eines direktangetriebenen Radialventilators

Das Laufrad ist haufig direkt an die Motorwelle angebunden. Konstruktive Ausfihrun-
gen, bei denen sich ein Getriebe zwischen Motorwelle und Laufradwelle in Form von
Riemen oder Zahnradern befindet, werden aufgrund der zusatzlichen Verluste im Ge-
triebe kaum noch eingesetzt. Das rotierende Laufrad wird in axialer Richtung

angestromt und die Schaufeln lenken das Fluid radial nach aul3en ab. Am Austritt des
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Laufrads besitzt das Fluid einen hohen Anteil an kinetischer Energie, die mit Hilfe des
Spiralgehauses anteilig wieder in Druckenergie umgewandelt wird. Die Offnungsquer-
schnitte im Spiralgehduse, durch die das Fluid in das Geréat ein- und nach der
Verdichtung austritt, werden als Saugstutzen bzw. Druckstutzen bezeichnet [CORY05, S.
22ff].

Der Eintrittsbereich zwischen Einlaufdiise und Laufrad ist nochmals vergréRert in Bild
2.1 dargestellt. Bauartbedingt befindet sich zwischen dem Eintritt in das rotierende
Laufrad und der feststehenden Einlaufdiise ein Spalt, da wéhrend des Betriebs die
Beruihrung zwischen Laufrad und Gehéuse vermieden werden muss. Die Einlaufdise
verbessert die Fullung und Zustrémung am Eintritt des rotierenden Laufrads. Aufgrund
eines Druckunterschiedes zwischen dem Inneren des Spiralgehauses (hoher Druck /
roter Pfeil in Bild 2.1) und dem Saugstutzen (niedriger Druck / blauer Pfeil in Bild 2.1)
kommt es zu einem Leckagestrom im Spalt, der zu Rickstrémungen bereits verdichte-
ter Luft in den Saugstutzen fihrt. Dieser Leckagestrom steht nicht am Druckstutzen zur

Verfigung und mindert dadurch die Leistung des Ventilators.

Den Aufbau eines ruckwarts gekrimmten Laufrads zeigt das Bild 2.2. Die Schaufeln

sind an der Trag- und Deckscheibe befestigt.

X4 R =
® N
@ \
[ &)

+ Laufradnabe

e,

Schaufelvorderkante

P,

saugseite
Druckseite \
Deckscheibe
1 Tragscheibe
-geschwindigkeit
J 3 \Schaufelhinterkante

Bild 2.2: Nomenklatur und Aufbau eines riickwarts gekrimmten Laufrads

Durch die Rotation und die Durchstromung des Laufrads entstehen unterschiedliche
Druckniveaus an der Schaufel. Die Oberflache der Schaufel, die in radialer Richtung
nach aufen gewandt ist, wird als Druckseite bezeichnet. Die abgewandte Seite wird

Saugseite genannt.
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Der Spaltvolumenstrom tragt innerhalb des Laufrads dazu bei, dass sich dieses besser
fullen kann und die Stromung bei Umlenkung von der axialen in die radiale Richtung

nicht an der Deckscheibe ablost [GRUBER59] und [HONMANNG1A].

Die Herausforderung bei der Auslegung eines Ventilators besteht darin, einen mdglichst
hohen Wirkungsgrad bei geringen Herstellkosten zu erreichen. Dies hat zur Folge, dass
das Laufrad und auch das Gehéause fertigungsgerecht gestaltet und somit meist nicht
auf den maximal moglichen Wirkungsgrad ausgelegt werden. Die ideale Kontur fur
Laufradschaufeln besteht aus raumlich gekrimmten Schaufeln, die meist durch
Frasbearbeitung oder als Gussbauteil hergestellt werden. Merkmale kostenoptimierter
Laufrader sind beispielsweise Laufradschaufeln mit konstanter Wandstéarke (Herstellung
aus handelsiublichen Halbzeugen), die als Kreisbogenschaufel ausgefiihrt sind, oder
Laufrader mit einer planparallelen Trag- und Deckscheibe [CAROLUS13, S. 25ff].

2.2 Betriebsverhalten eines Radialventilators

Industriell eingesetzte Ventilatoren sind haufig Bestandteil eines gesamten lufttechni-
schen Systems. Das Betriebsverhalten des Systems, bestehend aus Ventilator und

Anlage, wird anhand von Kennlinien, wie sie in Bild 2.3 beispielhaft dargestellt sind,

beschrieben.
F'y Ablésungen Anlagen- A
‘ kennlinie
of — Ventilator- ¢ Mnenn —
< kennlinie — D(;)
= o c
S ® >
= . (S 7
2 Betriebspunkt £ o
— c 0
g S ©
&) § % c
o =5 5
a = >
4
- » - >
Volumenstrom V Volumenstrom V

Bild 2.3: Ventilator- und Anlagenkennlinie

Bild 2.3 links zeigt die Druckerhdhung Ap iiber dem Volumenstrom V. Der erzeugte
Druckaufbau des Ventilators ist abhangig vom geftérderten Volumenstrom. Der Zusam-
menhang von Druckerhbhung und Volumenstrom wird als Ventilatorkennlinie
bezeichnet und kann durch die Gestaltung des Laufrads (vgl. Bild 1.1) und die Betriebs-

parameter, wie beispielsweise die Drehzahl, beeinflusst werden. Des Weiteren ist auch
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die Anlagenkennlinie (grin) eingetragen. Die Anlagenkennlinie beschreibt den Stro-
mungswiderstand der angeschlossenen Komponenten und h&ngt vom durch die Anlage
geforderten Volumenstrom ab. Der Schnittpunkt aus Ventilatorkennlinie und Anlagenwi-
derstand ist der Betriebspunkt. In Bild 2.3 rechts sind der Wirkungsgrad n und die
Kupplungsleistung Pk der Antriebswelle des Laufrads tiber dem Volumenstrom V aufge-
tragen. Im Idealfall liegt der Betriebspunkt im Bereich des maximalen Wirkungsgrads.
Dieser Betriebspunkt wird auch als Nennbetriebspunkt bezeichnet. Es ist zu erkennen,
dass eine Anpassung des Betriebspunkts zu Anderungen im Wirkungsgrad fiihrt. Somit
ist fir eine zielgerichtete Auslegung des Ventilators auch die Kenntnis tber die Anla-
genkennlinie unerlasslich. Des Weiteren steigt die notwendige Kupplungsleistung mit

zunehmendem Volumenstrom an [SIGLOCH18, S. 252ff].

Wie ebenfalls in Bild 2.3 zu erkennen ist, besitzt die Ventilatorkennlinie einen Scheitel-
punkt. Links dieses Scheitelpunkts und somit bei verhéaltnismaRig geringen
Volumenstromen treten Stromungsablésungen innerhalb des Laufrads auf. Die Ablo-
sungen werden auch als rotierendes Abrei3en bezeichnet, da die Ablosegebiete nur in
einzelnen Schaufelkandlen im Laufrad auftreten und in Drehrichtung des Laufrads
wandern. Hierbei kommt es zu periodischen Druckschwankungen innerhalb der Schau-
felkanédle, die wiederrum in Verbindung mit einem schwingungsfahigen System das
sogenannte Pumpen auslésen. Hohe mechanische Beanspruchungen auf das Laufrad
und das gesamte Ventilatorsystem kdnnen die Folgen dieser instationdaren Stromungs-
erscheinung sein. Aus diesem Grund sollte der Betrieb bei solch niedrigen

Volumenstromen vermieden werden [BENDLER83, S. 303].

2.3 Stromungsmechanische Grundlagen

Ein stromendes Fluid kann anhand der Gro3en Druck p, Dichte p, Temperatur T und
Geschwindigkeit v (zerlegt in Betrag und Richtung) quantitativ charakterisiert werden.
Diese GroRRen sind untereinander Uber die Erhaltungsséatze der Masse, des Impulses
bzw. Drehimpulses, der Energie und den Zustandsgleichungen des stromenden Fluids
gekoppelt. Zur Vervollstandigung der physikalischen Gro3en seien hier auch der Kom-
pressibilitatskoeffizient B, die Viskositat n, die Schallgeschwindigkeit a und die Ober-
flachenspannung o genannt, die fur die folgenden Betrachtungen nur eine untergeord-

nete Rolle einnehmen [SUREK17, S. 4].

Das Gleichungssystem, bestehend aus der Kontinuitatsgleichung, der Impulsgleichung

und der Energiegleichung, wird auch als Navier-Stokes-Gleichungen bezeichnet
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[BLAZEKOS, S. 16]. Die Kontinuitatsgleichung besagt, dass bei stationdren Strémungen
die pro Zeiteinheit t stromende Masse m Uber den Strémungsquerschnitt A konstant ist.
Voraussetzung hierfur ist, dass sich zwischen den Bilanzierungsgrenzen keine Quellen
oder Senken befinden. Die Dichte p(x) ist im allgemeinen Fall eine Feldgrof3e des
stromenden Fluids, die sich abhangig von der Ortskoordinate x innerhalb der Stromung

andern kann.
rh(t)=f p(x)-v-dA = const. (2.1)
(A)

Die Impulserhaltung setzt die zeitliche Impulsdnderung I(t) innerhalb eines Massenele-

ments dm gleich der resultierenden aul3eren Krafte auf dieses Massenelement.

I(t)= j( )v ~dm f(v)v “p-dVv 2.2)

Impulsdnderung innerhalb des Massenelements  Resultierende auRere Kraft

Somit beschreibt der Impulssatz die Bewegung eines Massenelements aufgrund ein-
wirkender (auRRerer) Krafte. Eine weitere insbesondere flr Turbomaschinen wichtige
ErhaltungsgroRRe ist die Erhaltung des Dralls [ZIEREP18 S. 122FF]. Im Laufrad von Tur-
bomaschinen wird die Arbeit durch Anderungen des Dralls verrichtet. Diese Drall-
anderung zwischen eintretender Strémung in das Laufrad rqy-c,4 und austretender
Strémung aus dem Laufrad rp-c, , multipliziert mit dem Massenstrom m entspricht dem

eingebrachten Drehmoment bei Stromungsarbeitsmaschinen [KALIDE1O0, S. 29].
M=m-(r2-Cy2 — r1"Cy1) (2.3)

Der Radius r lasst sich anhand der Winkelgeschwindigkeit w und der Umfangsge-

schwindigkeit u ausdrticken:

r= n 24
== (2.4)
Gleichung 2.4 in Gleichung 2.3 eingesetzt ergibt:
w-M
Yo=———=(Uz"Cyp — U1~ Cys) (2.5)

Diese Gleichung wird auch als Euler‘sche Turbinengleichung bezeichnet und beschreibt
die theoretisch mogliche Ubertragbare spezifische Nutzarbeit Y. innerhalb des Lauf-

rads.
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Die Energieerhaltung besagt, dass Energie in andere Energieformen umgewandelt,
aber nicht erzeugt oder vernichtet werden kann. In stromenden Fluiden treten hierbei

folgende Energieformen auf, deren Gesamtsumme konstant sein muss:

e spezifische Druckenergie p/p,

e spezifische dynamische Energie v?/2,

e spezifische potenzielle Energie des Gravitationsfeldes g-h,

e spezifische Schwingungsenergie.
Die spezifische Schwingungsenergie ist wegen ihres geringen Anteils gegentber den
anderen drei Energieformen meist zu vernachlassigen [SUREK17, S. 66]. Durch die
Bilanzierung der Anderung der Energie pro Zeit dE/dt Uiber die Systemgrenze lasst sich
der 1. Hauptsatz der Thermodynamik formulieren. Fir ein offenes System lautet dieser:

Soawe g Bedean)- Fofedear) e

Ein Aus

Somit entspricht die Anderung der Energie pro Zeit innerhalb des Systems der Summe
aus dem Warmestrom Q, der technischen Arbeit W und der Anderung der Energie an
den Ein- bzw. Austrittsflichen des Systems.
Da bei realen Prozessen die Umwandlung der Energie in die unterschiedlichen Energie-
formen irreversibel ablauft, wird der 2. Hauptsatz der Thermodynamik eingeftihrt, der
die Auspragung dieser Irreversibilitat beschreibt. Quantifiziert wird diese Irreversibilitat

durch die ZustandsgréR3e der Entropie S [CLAUSIUS65]. [BAEHR16, S. 92f.] fuhrt vier
Postulate an, um den 2. Hauptsatz zu beschreiben:

e Die Entropie S istin jedem System als extensive Zustandsgrof3e vorhanden.
e Die Entropie S eines Systems kann geéndert werden durch:

o Warmetransport Uber die Systemgrenze,

o Materietransport Uber die Systemgrenze,

o Entropieerzeugung infolge irreversibler Prozesse im Inneren des Systems.

e Mit dem Warmestrom Q geht der Entropiestrom SQ Uber die Systemgrenze und ist

definiert als:

. Q

= _ 2.7
Sa = (2.7)

e Die im Inneren des Systems erzeugte Entropie aufgrund irreversibler Prozesse ist

positiv und verschwindet nur im reversiblen Fall.
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Somit kdnnen die in einem Prozess erzeugten Irreversibilitaten mit Hilfe der Entropie
beschrieben und durch deren Bestimmung als Mal3 zur Gite des Prozesses herange-
zogen werden. Fir ein offenes System lasst sich der zweite Hauptsatz wie folgt

ausdricken:

aa_?= Z $+ Zm-s_Zm-s+spro (2.8)

Systemgrenze Ein Aus

Bei Prozessen mit dissipativem Anteil wird ein Teil der zugeflihrten Arbeit in innere
Energie umgewandelt. Dissipationsarbeit ist bei irreversiblen Prozessen zu beriicksich-
tigen, bei denen Wellenarbeit, elektrische Arbeit oder Reibungsarbeit zugefihrt wird
[KRETZSCHMARO7, S. 340].

Die Kopplung der thermischen Zustandsgrof3en Druck p, Temperatur T und spez.
Volumen V/m bzw. Dichte p erfolgt durch die Zustandsgleichungen. Haufig wird dabei
die thermische Zustandsgleichung des idealen Gases verwendet:

p=p-R-T (2.9)
R ist hierbei die spezifische Gaskonstante und betragt fur trockene Luft
R ~287,12 J/(kg-K) [VDI2013, S. 196].

Neben diesen Gleichungen fur die Beschreibung des thermodynamischen Zustands des
Systems sind auch dimensionslose Faktoren von grol3er Bedeutung, die oftmals zu
Vergleichen von unterschiedlichen Betriebszustdnden oder auch Stromungszustanden

herangezogen werden.

Speziell fir Ventilatoren sind die folgenden dimensionslosen Kennzahlen wichtig:

e Lieferzahl:
4-V c
Q= —= (2.10)
m-D5-u, U2
mit:
V: Volumenstrom

D,:  Durchmesser Laufrad an Schaufelhinterkante
Uy: Umfangsgeschwindigkeit an Schaufelhinterkante

Cmz2: Meridiangeschwindigkeit an Schaufelhinterkante

e Druckzahl;



-16 - 2 Der Stand der Technik und der Forschung

2-Y
Y= —5 (2.11)
us

mit:

Y: Spezifische Nutzarbeit (Ap/p)

e Laufzahl:
_(p1/2_ 2. -V (2.12)
O=<az="n" T\ '
Y (2-Y)
mit
n: Drehzahl

e Durchmesserzahl:

L|J1/4 D2

0= (p”2=

4.V (2.13)
m-v2-Y
Aus stromungstechnischer Sicht sind weiterhin folgende dimensionslose Ahnlichkeits-

beziehungen relevant:

¢ Reynoldszahl:

Re = — (2.14)

mit:
I: charakteristische Lange

C.. Anstromgeschwindigkeit

V: kinematische Viskositat
e Machzahl:
Ma = > (2.15)
a
mit:
V: Stromungsgeschwindigkeit

a: Schallgeschwindigkeit

Die in Kapitel 2.2 vorgestellte Ventilatorkennlinie mit Auftragung der Druckerhthung

uber dem Volumenstrom lasst sich auch als dimensionslose Kennlinie mit der Druckzabhl
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Uber der Lieferzahl darstellen. Insbesondere bei der rechnerischen Auslegung von

Stromungsmaschinen wird auf die dimensionslose Berechnung zurtickgegriffen.

2.4 Die Auslegung von Radialventilatoren

Das zentrale Element eines Ventilators stellt das Laufrad dar. Wie bereits in Kapitel 1
aufgezeigt, kann das Verhalten des Ventilators durch die konstruktive Ausfiihrung des
Laufrads beeinflusst werden. Der Entwurf von Laufradern radialer Bauart zur Erreichung
eines vorgegebenen Drucks und Volumenstroms wird nachfolgend vorgestellt. Durch
die Verdichtung des Fluids und die Rotation des Laufrads kommt es zu unterschiedli-
chen Driicken, die insgesamt auf das Laufrad wirken. Diese Drlicke erzeugen Krafte,

die wiederrum von den Lagerstellen des Laufrads aufgenommen werden muissen.

Fur die Auslegung des Laufrads gibt es unterschiedliche Berechnungsansatze und
Vorgehensweisen, die im Detail unter anderem in [BoHL13B], [BOMMES02], [BOMMES74],
[BoMMES97A], [BOMMES97B], [CAROLUS13], [ECcK03], [KLAES94] aufgefuhrt sind. Aufgrund
der komplexen Stromungszustande innerhalb des Laufrads finden sich in allen Berech-
nungsansatzen empirische Gleichungssatze. Das Vorgehen zur Berechnung wird

auszugsweise nach [BoMMES02] aufgezeigt.

Fur die Neuauslegung eines Ventilators ist der erste Schritt die Festlegung des notwen-
digen Betriebspunkts. In dem vorgestellten Berechnungsansatz ist hierfir die Angabe
des Volumenstroms V, der spezifischen Nutzarbeit Y und der Drehzahl n notwendig.
Aus diesen Betriebsdaten kann mit Gleichung 2.12 die Laufzahl berechnet werden.
Uber das Cordier-Diagramm [CORDIER53] in Bild 2.4 kann mit Hilfe der berechneten
Laufzahl die Durchmesserzahl abgeschatzt werden. Im Cordier-Diagramm sind 1-
stufige Strémungsmaschinen mit ihrer Laufzahl und der Durchmesserzahl im Nennbe-
triebspunkt doppellogarithmisch aufgetragen. Eine analytische Beschreibung des von
[CoRrDIERS3] experimentell aufgezeigten Zusammenhangs ist beispielsweise in [PELz12,
S. 5ff], [SPURK92, S. 70ff] und [MULLERO1, S. 15] zu finden.

Das Cordier-Diagramm gilt sowohl fir axiale Laufrader als auch fur radiale Laufrader.

Somit kann bereits durch die Angabe des Volumenstroms, der spezifischen Nutzarbeit

und der Drehzahl die Bauform der Stromungsmaschine festgelegt werden.
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[T T T T TT

Axialventilatoren

Diagonalventilatoren

Radialventilatoren |

Cordier-Kurve

Laufzahl ogpt [-]

0,1
0,8 1 15 2 3 4 5 678910

Durchmesserzahl &qp¢ [-]
Bild 2.4: Cordier-Diagramm mit Einteilung der unterschiedlichen Bauformen
[BomMMESO2, S. 37]

Durch die Bestimmung der Durchmesserzahl kann anschlie3end der Aul3endurchmes-
ser des Laufrads D, und damit die Umfangsgeschwindigkeit am AufRendurchmesser u,
berechnet werden. Daran schlie3en sich die Abschatzungen und Festlegungen flr den

Eintrittsdurchmesser D4, die Schaufelbreite by bzw. b, und die Schaufelwinkel B, bzw.
B, an Ein- und Austritt des Laufrads an [BommES02, S. 77ff]. Jede dieser geometrischen

Abmessungen beeinflusst die Betriebsparameter Druckzahl gy und Lieferzahl ¢. Die
gesamte Auslegung anhand der empirischen Zusammenhange bezieht sich auf den

Nennbetriebspunkt des Ventilators.

Ist das Laufrad geometrisch eindeutig beschrieben, kann Gber eine Verlustbetrachtung
Uber das Laufrad und ggf. das Gehause ein Nennbetriebspunkt errechnet werden. Auf
die Bestimmung der Verluste im Laufrad wird nachfolgend genauer eingegangen.
Neben der Berechnung des Nennbetriebspunkts kann auch die Kennlinie in Bereichen
um den Nennbetriebspunkt abgeschatzt werden. Allerdings nimmt die Unsicherheit mit

zunehmender Entfernung zu. Nach Festlegung der geometrischen Gestalt des Laufrads
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wird der Stromungsverlauf innerhalb des Laufrads in Bild 2.5 n&her betrachtet. Hierbei

sind die sich einstellenden Geschwindigkeiten anhand eines Radialschnitts dargestellt.

Die Stromung durch das Laufrad kann anhand unterschiedlicher Bezugssysteme be-
trachtet werden. Die Relativgeschwindigkeit w beschreibt den Vektor der Fluidteilchen
entlang ihrer Bahnkurve ohne Bertcksichtigung der Umfangsgeschwindigkeit u. Der
Verlauf der Bahnkurve wird im Wesentlichen durch die Schaufelform beeinflusst. Die
Uberlagerung der Geschwindigkeitskomponenten aus dem Relativsystem und der
ortlichen Umfangsgeschwindigkeit ergibt die Absolutgeschwindigkeit c. Daraus ergeben
sich die sogenannten Geschwindigkeitsdreiecke, die in Bild 2.5 eingetragen sind. Die
Indizierung ,1“ bezieht sich auf die Geschwindigkeiten an der Schaufelvorderkante und

die Indizierung ,2“ auf die Geschwindigkeiten an der Schaufelhinterkante.

Schaufelvorderkante:

Wy
B1 ay C1 = Cm‘1

U1 CU,1 = 0

Schaufelhinterkante:

AR

Bild 2.5: Geschwindigkeitsdreiecke an Laufrad Ein- und Austritt und deren Zerlegung

in Meridian- und Umfangskomponenten

Stehen die Geschwindigkeitsvektoren der Umfangs- und Absolutkomponente am Eintritt
des Laufrads senkrecht aufeinander, entspricht das einer drallfreien Zustromung, wovon
im Regelfall bei der Auslegung ausgegangen wird.

Durch die Zerlegung der Absolutgeschwindigkeit ¢ in Meridian- ¢, und Umfangskompo-
nente c, wird ersichtlich, dass bei drallfreier Zustromung am Eintritt keine Umfangs-
komponente auftritt. Damit vereinfacht sich die Euler'sche Turbinengleichung (Glei-

chung 2.5) zu:

w-M
Y.= m =U2Cy2 (216)
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Somit hangt die Ubertragbare spezifische Nutzarbeit von der Umfangsgeschwindigkeit
u, und der Absolutgeschwindigkeit in Umfangsrichtung c, > am Austritt des Laufrads ab.

Gemal dem Bild 2.5 berechnet sich die Absolutgeschwindigkeit in Umfangsrichtung c, »
wie folgt:

_ Cm,2
Cy2 = Uz — tan B
2

(2.17)

Die Komponente cp,, lasst sich tber den Volumenstrom und die Austrittsflache am
Laufrad (11:D5-b,) unter Berlicksichtigung eines Verengungsfaktors berechnen:
%

= 2.1
Cm,2 T- D2 . b2 . Cz ( 8)

Der Verengungsfaktor ¢, ist abhangig von der Schaufelanzahl Z, der Schaufeldicke s
sowie dem Schaufelwinkel B, und dem Laufradauf3endurchmesser Da:

Z

sz 1—
D, (2.19)
T - ?2 - sin B,

Unter Beriicksichtigung der dimensionslosen Kennzahlen Druckzahl g und Lieferzahl ¢

kann die Gleichung 2.16 ausgedrickt werden als:

¢

W,=2—

Die Gleichung 2.20 beschreibt damit eine Gerade, deren Verlauf von den geometri-
schen Abmessungen des Laufrads abhangt. Die theoretisch erreichbare Druckzahl bei
Nullférderung (¢ = 0) ist demnach 2. Die Steigung der Euler'schen Turbinengleichung
kann durch den Schaufelwinkel B, gewahlt werden. Fir Laufrader mit rickwarts ge-
krimmten Schaufeln verlauft die Steigung der Geraden negativ, da tan B, positiv
verlauft. Bei radial endenden Schaufeln (B, = 90°) verlauft die Gerade parallel zur
Lieferzahl und bei vorwartsgekrimmten Schaufeln weist die Gerade eine positive Stei-
gung auf. Die Euler'sche Turbinengleichung und auch die nachfolgend beschriebenen

Verluste sind in Bild 2.6 dargestellt.
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A te Sc‘r\a\a“e\m

Eulersche Turbinengleichung

2 ; :
Minderleistung

EE’ Reibungsverluste

©

N

S StoRverluste

S Spaltverlust

resultierende Kennlinie

Lieferzahl ¢
Bild 2.6: Zusammensetzung der resultierenden Kennlinie

Fur die Berechnung der Leistungsfahigkeit eines Laufrads im realen Betrieb missen
ausgehend von der theoretisch moéglichen Nutzarbeit entsprechend der Gleichung 2.16
bzw. 2.20 verschiedene Verlustanteile abgezogen werden. Nachfolgend sind die zu
berticksichtigenden Verluste und auch ihre Berechnung anhand [BoMmMmES02] vorgestellt.
Die Minderleistung beschreibt den Einfluss der endlichen Schaufelanzahl Z. In der
idealisierten Vorstellung verlasst das Fluid das Laufrad im Schaufelwinkel 3., was durch
eine unendliche Anzahl von Schaufeln erreicht wird. Allerdings erfahrt das Fluid insbe-
sondere bei kleinen Schaufelzahlen keine ausreichende Umlenkung, um der
Schaufelkontur exakt folgen zu kénnen und mindert dadurch die theoretisch am Austritt
zur Verfugung stehende Druckenergie bzw. die Druckzahl von y_ auf g, . Diese Redu-

zierung der erreichbaren Druckzahl y_ im Verhaltnis zur theoretischen mdglichen
Druckzahl w_ wird durch den Minderleistungsfaktor y ausgedriickt:
Wer
= — 2.21
g W, ( )
Ein géangiges und fur Ventilatoren haufig verwendetes Minderleistungsmodell nach

[PFLEIDERERDSS5, S. 127ff] ist wie folgt definiert:
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(2.22)

mit:
K: Modellkoeffizient (0,6...1,0)

Der Modellkoeffizient k kann zwischen 0,6...1,0 gewahlt werden. Dieser Koeffizient
beriicksichtigt die Stromungsverhaltnisse am Austritt des Laufrads. Bei einer nachge-
schalteten Leitvorrichtung, die die Stromungsverluste am Laufradaustritt minimiert, ist K
eher klein zu wahlen. Ist keine Leitvorrichtung vorhanden oder die Kontur des Spiralge-
hauses ungunstig gewahlt, erhéhen sich dadurch die Verluste am Laufradaustritt und
demzufolge ist k h6her anzusetzen [BoMMES90]. Nach Festlegung des Modellkoeffizien-
ten kann somit die Minderleistung als Faktor berechnet werden. Die Minderleistung fuhrt
zu einer Verschiebung der Euler'schen Turbinengleichung. Neben [PFLEIDERER55] sind
weitere Ansatze zur Bestimmung der Minderleistung beispielsweise in [BUSEMANN28],
[Eck72], [ScHULZ28], [SPANNHAKE3O0], [STODOLA24] oder [WIESNERG7] zu finden.

Nach Berlcksichtigung der endlichen Schaufelanzahl und der Stromungsverhaltnisse
am Austritt des Laufrads sind die Verluste infolge von Reibung abzuziehen. Der Rei-
bungsverlust lasst sich in verschiedene Anteile aufgliedern, die sich nicht eindeutig
voneinander trennen lassen. Hierzu zahlen die Reibung an den Schaufeln, der Umlen-
kungsverlust im Bereich des Eintritts von der axialen in die radiale Richtung, die
Reibungsverluste an Trag- und Deckscheibe des Laufrads sowie die Verluste im Spiral-
gehause. [BoMMESO02, S. 137] berechnet den Verlust infolge von Reibung in Form des
Radreibungswirkungsgrads zu:
_ 1
R = ., 000270, 7, (2.23)
oy

Der Radreibungswirkungsgrad beinhaltet gleichzeitig auch die Stof3verluste. Wie in Bild
2.5 zu erkennen ist, findet die drallfreie Anstromung der Schaufelvorderkante nur bei
einem Wert von ¢y, 1 bzw. einem Betriebspunkt (siehe Gleichung 2.18) statt. Dies wird
auch als stol¥freier Eintritt bezeichnet, da der Stromungswinkel im Geschwindigkeits-
dreieck dem Schaufeleintrittswinkel [B; entspricht. Bei geringeren oder hoheren

Volumenstromen erfolgt der Eintritt nicht stol3frei. Der Verlust infolge der nicht sto3-
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freien Anstromung lasst sich als Parabel beschreiben, deren Scheitel im Nennbetriebs-

punkt liegt:
_ Py
Al.|JS = CS ' <1 — a) (224)
S
mit:

Cs:  Stol3beiwert
OQxs. Lieferzahl bei Volumenstrom x bzw. bei stol3freien Eintritt s

Fur die Berechnung des Stol3beiwerts Cs sei auf [PFLEIDERERS5] verwiesen. Der hyd-

raulische Wirkungsgrad np, lasst sich nach [BomMESO2, S. 135] abschatzen zu:

0,055

=1— .
LR (R IS (2:29)
mit
V: Durchmesserverhaltnis D;/D, (0,3...0,8)

Dy:  Bezugsdurchmesser (1 m)

Der volumetrische Wirkungsgrad n, beschreibt die Spaltverluste, die bauartbedingt
durch den Spalt s zwischen rotierendem Laufrad und stehender Einlaufdiise vorliegen.
Dadurch wird der verfiigbare Durchfluss durch das Gerat um den Spaltverlust A¢ ver-
mindert bzw. die Leckluftmenge Am, innerhalb des Ventilators gefordert, ohne dabei
das Gehause durch den Druckstutzen zu verlassen. Der volumetrische Wirkungsgrad
berechnet sich nach [BommES02, S. 99] wie folgt:

-1

2
D1> S (2.26)

4-a
o R 5

mit;

a: Durchflusszahl (0,75...0,8)
r: Reaktionsgrad (0,65...0,75 bei rickwartsgekrimmten Schaufeln)
s: Spaltweite

Das Produkt aus Radreibungs-, hydraulischem und volumetrischem Wirkungsgrad wird
auch als innerer Wirkungsgrad n; oder lufttechnischer Wirkungsgrad n. bezeichnet:

n. = Ng'NKNy (2.27)

Der Gesamtwirkungsgrad nges beinhaltet neben den inneren Verlusten auch die mecha-

nischen Verluste der Antriebseinheit (Lagerreibung, etc.) und berechnet sich wie folgt:
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_Apt-V

> (2.28)

r]ges = r]L ) r]m

Auf die detaillierte Auslegung des Ventilatorgehauses wird hier verzichtet. Die einzelnen
Berechnungsschritte orientieren sich ebenfalls an geometrischen Gegebenheiten der
Strdmung und an empirisch bestimmten Zusammenhéangen. Ausfihrliche Informationen

hierzu sind in [CAROLUS13], [PFLEIDERERS5] oder [ECk72] zu finden.

Damit kann der reale Betriebspunkt des ausgelegten Laufrads abgeschatzt werden.
Weitere Berechnungsverfahren fur Radialverdichter mit Gegenuberstellung der unter-
schiedlichen Minderleistungsfaktoren und qualitativer Entwicklung der Kennlinie sind in
[FISTER86] wiedergegeben. Die Ergebnisse zur experimentellen Bestimmung des Min-
derleistungsfaktors ist beispielsweise in [BOMMES86], [BOMMES63A], [BOMMES63B],
[BoMMES63cC] oder [BALONI14] vorgestellt. Insgesamt mussen bei der Auslegung von
Ventilatoren einige Faktoren abgeschatzt werden, sodass die tatsachliche Leistungsfa-

higkeit des Ventilators nur durch eine Messung nachgewiesen werden kann.

2.5 Literaturubersicht zu seriellen Verbundbetrieben

Fur die Auslegung von Ventilatoren als Einzelgerat finden sich zahlreiche Werke. Die
Untersuchung von Verbundbetrieben als Kombination aus mehreren Einzelgeraten
insbesondere bei Ventilatoren radialer Bauart ist allerdings nur unzureichend wiederge-
geben. Die nachfolgenden Unterkapitel enthalten eine Sammlung an relevanten
Literaturstellen, die den Wissensstand zu Radialventilatoren im seriellen Verbundbetrieb

verdeutlichen sollen.

2.5.1 Ausgefuhrte Anwendungsbeispiele von seriellen Verbundbetrieben

Wie in Kapitel 1.2 aufgezeigt, wurde bereits im Jahr 1917 Uber die Umsetzung eines
seriellen Verbundbetriebs berichtet. Der darin aufgefiihrte zweistufige Verbundbetrieb
erreicht laut Herstellerangaben bei einem Volumenstrom von 140 m3/min und einer
Druckerhéhung von 21.000 Pa einen adiabatischen Wirkungsgrad von 80 %
[KARRER17A, S. 37f.]. Allerdings beschrénken sich die Untersuchungen nur auf die
Messung des Verbundbetriebs, ohne dabei das Einzelgerat zu analysieren. Der Wir-
kungsgrad des Verbunds von 80 % bzw. dessen Ermittlung ist somit nicht
nachvollziehbar, da die Vermessung unterschiedlicher Einzelgerate in [KARRER17B, S.
263ff] bei keiner Messung einen adiabatischen Wirkungsgrad von uber 80 % erreicht

hat. [DALY92, S. 129] fuhrt einen mehrstufigen Radialventilator eines Staubsaugers auf,
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der lufttechnisch vermessen ist. Allerdings fehlen die Angaben zur Leistungsfahigkeit
der einzelnen Stufen. Aul3erdem ist ein Beispiel aufgezeigt, wie sich Axialventilatoren in
serieller Verschaltung zur Bewadltigung bei stark unterschiedlichen Betriebspunkten

anwenden lassen [DALY92, S. 174].

[WIESMANN3O, S. 170f] zeigt Ausfiihrungen von zwei-, drei- und vierstufigen Verbundbe-
trieben, die in Bild 2.7 dargestellt sind. Allerdings werden keine technischen

Spezifikationen oder die erreichbare Leistung genannt.

a_ (N e T, b)

AT T

.f 3

2350 f7 %\
A\
: Y-

u

o lad

Bild 2.7: Konstruktive Ausfiihrung von a) zwei, b) drei- und c) vierstufigen Verbundbe-
trieben [WIESMANNS3O0, S. 170f]

Weitere konstruktive Ausflihrungen von seriell angeordneten Radialventilatoren finden
sich in [MoODE72, S. 79].
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Fur die in der Einleitung gezeigten mehrstufigen Antriebseinheit fir einen Saugbagger
existieren Schutzrechte, die den konstruktiven Aufbau solcher Systeme beschreiben
[DE102010060971A1], [DE102014103604B3].

2.5.2 Qualitative Beschreibung von seriellen Verbundbetrieben

Qualitativ beschreibt [WIESMANN30], dass der Wirkungsgrad der hintereinandergeschal-
teten Ventilatoren im Vergleich zum Einzelgerat nicht kleiner wird. Dies fuhrt er darauf
zurlck, dass durch die Kompression der Luft die Durchstromungsgeschwindigkeiten in
den nachfolgenden Stufen abnehmen und sich positiv auf die Reibungsverluste auswir-
ken. AulRerdem verringern sich dadurch auch die Stol3verluste, sodass die Summe der
Verluste in den Stufen des Verbunds vergleichbar zu denen des Einzelgerats bleibt.
Des Weiteren fuhrt [WIESMANN30] aus, dass der Spaltverlust und die Radseitenreibung
mit zunehmendem Durchmesser ansteigen. Aul3erdem zeigt er auf, dass durch die
Verdichtung die BaugroRe der nachfolgenden Stufen verringert werden kann und sich
die geometrisch verkleinerten Stufen positiv auf die genannten Verluste auswirken. Bei
diesen Aussagen bezieht sich [WIESMANN3O, S. 157] auf die Ergebnisse von
[VIDMAR22], der diesen Sachverhalt anhand von experimentellen Untersuchungen an

Kreiselpumpen nachweisen konnte.

[ANDRITZKY71, S. 129] hat unterschiedliche Regelarten von Ventilatoren unter energeti-
schen Gesichtspunkten untersucht. Dabei kommt er zu der Erkenntnis, dass durch
einen Verbund aus mehreren Ventilatoren besonders im Teillastbetrieb eine wirtschaftli-
che und anpassungsfahige Regelung erfolgen kann. Des Weiteren werden konstruktive
Vorteile mehrerer kleinerer Ventilatoren im Vergleich zu einem gréReren Einzelgerat

genannt.

Neben der Erh6hung des verfugbaren Drucks erwahnt [BACK55, S. 142f], dass durch
einen Verbund die Laufraddrehzahlen vermindert werden kénnen, was eine Verringe-
rung der Umfangsgeschwindigkeit zur Folge hat. Diese Reduzierung wirkt sich positiv
auf das abrasive Verschleil3verhalten beim pneumatischen Férdern von feststoffbelade-
nen Stromungen aus. Auflerdem weist der Autor darauf hin, dass die kinetische
Energie, die der erste Ventilator im Verbund der Stromung aufpragt, nicht verloren geht.
Dies fuhrt dazu, dass im nachgeschalteten Ventilator mehr Energie in die Erh6hung des
statischen Drucks flieRen kann. Fur die Anordnung des Verbundbetriebs tber ein Lei-
tungsnetz sollten die Ventilatoren Gber das Netz verteilt und nicht direkt hintereinander
geschalten sein, da ansonsten der hohere Druck die Leckageverluste vergrof3ert.
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[BoHL83, S. 116ff] gibt bei der Berechnung der Luftleistung den Hinweis, dass die
Druckerh6hung in den nachgeschalteten Stufen aufgrund zusatzlicher Reibungsverluste
und der Fehlanstrémung der nachgeschalteten Laufrader niedriger ist. AuRerdem wird
aufgezeigt, dass serielle Verbundbetriebe je nach Charakteristik der Anlagenkennlinie
einen hoheren Volumenstrom im Vergleich zu parallelen Verbundbetrieben férdern
konnen. Aus energetischer Sicht wird aufgezeigt, dass der serielle Verbundbetrieb erst
eingesetzt werden sollte, wenn die Laufraddrehzahl des Einzelgerats nicht weiter ge-

steigert werden kann, um den geforderten Betriebszustand zu erreichen.

[SCHLENDER96, S. 107] ersetzt einen Ventilator durch zwei in Reihe geschaltete Ventila-
toren, die im Vergleich zum Einzelgerat denselben Betriebspunkt erreichen sollen.
Nahere Angaben zum Betriebspunkt oder den verwendeten Ventilatoren sind nicht
gegeben. [SCHLENDER96] gibt lediglich einige Verhaltnisse an, wie sich Einzelgerat und
Verbundbetrieb unterscheiden. Im Einzelnen ist aufgefuihrt, dass der Durchmesser
eines Laufrads des Verbunds um den Faktor 21 (1,19) im Vergleich zum Einzelgerat-
steigt, die Drehzahl um den Faktor 8Y* (1,68) sinkt und dadurch die
Umfangsgeschwindigkeit um den Faktor 2*2 (1,41) sinkt. Dies wirkt sich positiv auf die

Larmabstrahlung, Laufruhe und Festigkeit aus.

[WIELANDS86] untersucht Systeme, um die Forderleistung von Radialventilatoren zu
verandern. Hierbei teilt er die Systeme in die Kategorien ,mit Beeinflussung der Ventila-
torencharakterisitk® und ,ohne Beeinflussung der Ventilatorencharakteristik® ein. Die
Verbundschaltung von mehreren Ventilatoren ordnet [WIELAND86] der Kategorie ,ohne

Beeinflussung der Ventilatorencharakteristik“ zu, ohne darauf naher einzugehen.

2.5.3 Berechnung von seriellen Verbundbetrieben

[WIESMANN3O, S. 157] gibt an, dass sich der erreichbare Druck des Verbundbetriebs
durch Multiplikation des Drucks der Einzelgerate mit der Anzahl der verwendeten Stufen
berechnen lasst. Allerdings stellt er im Laufe seiner Abhandlung fest, dass sich sowohl
die Druckzunahmen als auch die Druckverhéltnisse der einzelnen Stufen unterschei-

den.

Der Grof3teil der in der Literatur beschriebenen Berechnungsansatze zur erreichbaren
Luftleistung von seriellen Verbundbetrieben beruht auf der Addition der Totaldriicke bei
konstantem Volumenstrom [BAck55, S. 142], [BoHL83, S. 116], [BoHL13A, S. 367f],
[Eck72, S. 382], [OSBORNEG6, S. 54], [SCHLENDER96, S. 107f]. Im weiteren Verlauf wird

bei Verwendung dieses Berechnungsansatzes stellvertretend [BoHL83] genannt. In
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anderen Quellen wiederum wird nur von Addition des Drucks bei konstantem Volumen-
strom gesprochen, ohne dabei zu erwahnen, ob es sich um den Totaldruck oder den
statischen Druck handelt [SCHADLICH14, S. M 47].

Weitere Berechnungsansatze, beispielsweise um den resultierenden Wirkungsgrad

abzuschétzen, sind nicht bekannt.

Im Bereich der Pumpen finden sich zahlreiche Anwendungen von seriellen und paralle-
len Verschaltungen. Fur die Berechnung bei Pumpen wird angegeben, dass sich die
Forderhdhen bei unverandertem Forderstrom addieren lassen [HALBERG72, S. 38ff]. Fur
die Auslegung und den Betrieb ist dabei zu beachten, dass die nachgeschalteten Pum-
pen bei hoheren Dricken laufen und die Gehduse und Dichtungen den jeweiligen
Bedingungen anzupassen sind. In [ScHINDL15, S. 131] wird eine Strategie fur das
Anfahren bzw. Abschalten eingeflihrt, sodass in keinem Betriebszustand Kavitation

entstehen kann.

[GRABOW8B9] untersucht neben unterschiedlichen Regelungsarten und deren Energieef-
fizienz auch die serielle und parallele Verschaltung von Pumpen. Vergleichbar zu
[HALBERG72] erfolgt die Berechnung der resultierenden Forderhdhe der seriell angeord-

neten Pumpen als Summe der einzelnen Férderhdhen.

2.5.4 Sonderthemen von seriellen Verbundbetrieben

[BANZHAF89] beschreibt das Anlagenschema eines Kraftwerks, in dem mehrere Ventila-
toren hintereinander geschaltet sind. Hierbei wird detailliert auf mégliche Storfalle
innerhalb des Leitungsnetztes eingegangen. Insbesondere die im Falle einer Stérung
maoglichen Reglereingriffe und Betriebsstrategien, durch die eine Beschadigung der im
Leitungsnetz verbauten Komponenten verhindert werden soll, werden aufgezeigt. Um
rechtzeitig auf Storfalle reagieren zu kénnen, sollte bei Anderungen des Betriebspunkts
an den nachgeschalteten Ventilatoren die Regelung dynamischer im Vergleich zum
ersten Ventilator erfolgen. Der Autor empfiehlt, in unmittelbarer Nahe der Ventilatoren
Bypasse zu installieren, um sowohl im Storfall als auch beim Anfahren der Anlage einen
sicheren Betrieb der Ventilatoren zu gewéhrleisten. Diese Bypasse kdnnen geotffnet
werden, wenn infolge von stark gedrosselten Ventilatoren Pumpschwingungen entste-
hen, die wiederrum hohe statische und dynamische Belastungen aller Komponenten
hervorrufen. Dieser Sachverhalt ist in [BOMMESO2, S. 454ff] ebenfalls aufgefihrt. Ein

vergleichbarer Storfall ist zudem in [TRAUTMANNS89] zu finden.
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[PILTZ75] untersucht die Anbindung eines Verbunds der druck- und saugseitig an eine
Anlage angeschlossen wird und zeigt auf, wie sich diese auf den Betrieb des Systems
auswirkt. Hierbei sind Messungen eines Ventilators, der aus sechs Stufen aufgebaut ist,
aufgefuhrt. Allerdings sind keine Angaben zur Leistungsfahigkeit einer einzelnen Stufe

angegeben.

[CAROLUSB4] untersucht Pumpschwingungen von Ventilatorsystemen innerhalb von
lufttechnischen Anlagen. Diese Schwingungen treten oftmals bei niedrigen Massen-
stromen auf. Neben Einzelgeraten wird auch ein serieller Verbundbetrieb theoretisch
und experimentell untersucht. Fir die Berechnung der resultierenden Kennlinie des
Verbunds wendet [CAROLUS84] die Methode von [BoHL83] an. Des Weiteren zeigt sich
bei den Untersuchungen zum Verbundbetrieb, dass bei der Verschaltung zweier gleich-
artiger Ventilatoren das Pumpverhalten vergleichbar mit dem des Einzelgerats ist
[CAROLUS84, S. 50] und [FELSCH83].

[DiEckHOFF99] baut auf diesen Ergebnissen auf. Er untersucht, wie gezielte Reglerein-
griffe das Verhalten dieser Pumpschwingungen in den Ventilatoranlagen beeinflussen
und wertet dabei das zeitliche Verhalten von Druck- und Massenstrompulsationen aus.
Die durchgefuihrten Untersuchungen decken Einzelgerate sowie Gerate in paralleler
und serieller Anordnung ab. Die Ergebnisse der Untersuchungen kdnnen wie folgt

zusammengefasst werden [DIECKHOFF99, S. 104ff]:

e Das Auftreten der Pumpschwingungen in lufttechnischen Anlagen ist abhangig
von der Struktur und den geometrischen Abmessungen der gesamten Anlage
und dem eingestellten Betriebspunkt.

e Abhangig von der Regleraufgabe (Druck- oder Volumenstromregelung) kénnen
unterschiedliche Reglerarten verwendet werden, die sich in ihrem Verhalten un-
terscheiden (Schnelligkeit, Regeltoleranz, Stabilitat). Der Regler kann dabei an
unterschiedlichen Stellen des Systems integriert werden, jedoch ist nicht gewahr-
leistet, dass der Regler Uber den gesamten Betriebsbereich ein stabiles
Verhalten aufweist.

e Insgesamt ist eine lufttechnische Anlage ein System, das sich durch eine hohe
Anzahl an Freiheitsgraden individuell gestalten lasst (bspw. Einbau von Ventilen

und Verzweigungen).

Generell konzentrieren sich [CAROLUS84] und [DIECKHOFF99] auf Betriebspunkte bei

sehr geringen Volumenstromen. Die Ventilatoren werden dabei aul3erhalb ihres Nenn-
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betriebspunkts betrieben. Die Berechnung der resultierenden Kennlinie von Verbundbe-

trieben wird nach dem Verfahren von [BoHL83] vorgenommen.

In [CAROLUSOO, S. 31f] wird Uber Schwingungspulsationen berichtet, die infolge eines
Reglereingriffs an einem Drosselorgan innerhalb einer lufttechnischen Anlage entstehen
kénnen. Dies wird anhand eines Versuchsaufbaus aus zwei seriell angeordneten Venti-
latoren beschrieben und messtechnisch nachgewiesen, allerdings mit dem Hinweis,

dass dieses Verhalten auch bei Anlagen mit nur einem Einzelgerat auftreten kann.

2.5.5 Auswirkungen einer gestdrten Zustromung auf das Betriebsverhalten

[REINARTZ94, S. 260ff] und [BoMMES89] untersuchen zwei Laufrader mit unterschiedli-
chen Schaufelformen (rickwarts gekrimmt und radial endend) in verschiedenen
Einbausituationen. Neben der freien Zustrémung durch eine Ansaugdise wird auch ein
90°-Krimmer in unmittelbarer Nahe zur Gehausedoffnung untersucht und das akustische
Verhalten vermessen. Aus den lufttechnischen Daten ist zu entnehmen, dass mit zu-
nehmendem Volumenstrom die Totaldruckerh6hung bei einer Zustromung durch den

90°-Krummer kleiner ist als bei einer freien Zustromung. Des Weiteren verschiebt sich

der maximale innere Wirkungsgrad n; zu einem niedrigeren Volumenstrom AV= - 20 %

und verringert sich um ca. 8 %.

[JANSSON79] veroffentlicht Diagramme und Tabellen zur Berechnung von Einbauverlus-
ten in Form von Verlustkoeffizienten und daraus entstehenden Druckverlusten.
Vergleichbar zu [IDELCIK94], der dies flr zahlreiche Rohrleitungselemente durchgefihrt
hat, sind bei [JANSSON79] Verluste speziell fur Ventilatoren zu finden. Fir den 90°-
Krimmer aus [BoMMES89] wird beispielsweise ein Verlustkoeffizient { = 2,0 angegeben,
sodass der verursachte Eintrittsverlust doppelt so hoch steigt verglichen zum dynami-
schen Druck am Eintritt. Dies ist die Erklarung dafir, dass der hdochste Wirkungsgrad in
den Untersuchungen von [BoMmMES89] zu geringeren Volumenstrémen verschoben wird

(d. h. geringere Stromungsgeschwindigkeiten).

[ARIGA83] untersucht experimentell den Einfluss von Stérungen und deren Ausbreitung
in einem Kompressorenlaufrad. Die Storungen werden am Eintritt des Laufrads in Form
von definierten Querschnittsverengungen, wie sie in Bild 2.8 a) dargestellt sind, aufge-

bracht. Hierbei sind jeweils 50 % des Ansaugquerschnitts blockiert.
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Bild 2.8: a) Versuchsaufbau, b) Verlauf von Totaldruck und c) Wirkungsgrad bei
unterschiedlichen Einlassstérungen [ARIGA83]

Die Stérungen HUB und TIP in Bild 2.8 a) bezeichnet [ARIGA83] als radiale Stérungen
und CIRC als Umfangsstorung. Die Auswertung der Totaldruckerhéhung in Bild 2.8 b)
zeigt, dass es durch jegliche Art der Einlassstérung (HUB, TIP, CIRC) bei zunehmen-
dem Massenstrom zu einer Verringerung des Totaldrucks im Vergleich zu keiner
Stérung (NO 0) kommt. Die HUB-Stérung bewirkt bei hohen Durchsatzen die geringste
Totaldruckerhéhung. Dieses Verhalten ist auch bei unterschiedlichen Drehzahlen zu
erkennen. Der hochste Wirkungsgrad des Laufrads bei keiner Stérung am Eintritt be-
tragt ca. 93 % bei einer Lieferzahl ¢ = 0,4. Bei kleinerer Lieferzahl wirkt sich die
Einlassstorung HUB positiv auf den Wirkungsgrad aus und es wird ebenfalls ein Wir-
kungsgrad von ca. 93 % bei geringeren Durchséatzen erreicht. Allerdings fallt der
Wirkungsgrad bei zunehmendem ¢ Uber 0,4 deutlich ab. Des Weiteren wertet [ARIGA83]
die Geschwindigkeiten am Laufradaustritt aus und kommt zu dem Ergebnis, dass

Umfangsstorungen am Laufradeintritt auch als Umfangsstorungen am Laufradaustritt
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nachweisbar sind. Radiale Storungen reduzieren sich bei der Durchstrémung des

Laufrads und sind am Laufradaustritt meist nur noch minimal vorhanden.

[WRIGHT83] untersucht Storungen am Einlass eines Radialventilators experimentell und
kommt zu der Erkenntnis, dass jegliche Art von Einlassstdrung zu einer Reduzierung
des Wirkungsgrads fuhrt. Des Weiteren wird auch wie bei [ARIGA83] nachgewiesen,

dass diese Stérungen zu einer Verminderung der Druckerhdéhung flihren.

Ein erzwungener Drall am Eintritt des Radiallaufrads durch einen Drallregler fiihrt eben-

falls zu einer Minderung der Druckerh6hung und des Wirkungsgrads [PiLTz74, S. 210].

2.5.6 Zusammenfassung der Literaturiibersicht

Die Analyse der Literaturstellen zeigt, dass die Methoden zur Berechnung der resultie-
renden Leistungsdaten von seriell angeordneten Radialventilatoren auf theoretischen
Ansatzen ohne experimentelle Validierung basieren. Des Weiteren werden in den
unterschiedlichen Quellen abweichende Berechnungsmethoden vorgestellt, die bei
Anwendung auf dieselben Ausgangsdaten zu unterschiedlichen Ergebnissen fuhren.
Obwohl konstruktive Ausfihrungen zu seriellen Verbundbetrieben in Quellen zu finden
sind, wie beispielsweise [KARRER17A], die bereits vor tber 100 Jahren verfasst wurden,
ist die lufttechnische Vermessung eines Einzelgerats und anschlieRende Verbindung zu

einem seriellen Verbundbetrieb mit erneuter Vermessung nicht aufgefihrt.

Neuere Untersuchungen wie beispielsweise [DIECKHOFF99] beschaftigen sich rechne-
risch und experimentell mit seriellen Verbundbetrieben, konzentrieren sich dabei jedoch

auf Betriebsbereiche, die sich fernab des Nennbetriebspunkts befinden.

Eine gestorte Stromung am Eintritt eines Ventilators wirkt sich auf die Druckerhéhung
und den Wirkungsgrad aus. Dies ist insbesondere fur die nachgeschalteten Stufen
innerhalb eines Verbundbetriebs zu berucksichtigen.

2.6 Numerische Stromungsberechnung

Die Vorauslegung von Radialventilatoren anhand konventioneller Methoden, wie in
Kapitel 2.4 beschrieben, geht von einer vereinfachten idealisierten Stromung aus und
vernachlassigt die realen und komplexen Strémungsverhéltnisse innerhalb der Stro-

mungsmaschine.

Des Weiteren weisen die analytischen Auslegungsmethoden nur im Bereich des Nenn-
betriebspunkts eine ausreichende Genauigkeit auf. Bei abweichenden Volumenstromen

ist eine Berechnung der Kennlinie nur ndaherungsweise mdaglich. Mit Hilfe numerischer



2.6 Numerische Strémungsberechnung -33-

Methoden konnen die Stromungsvorgdnge innerhalb der Stromungsmaschine bei
unterschiedlichen Betriebspunkten berechnet und ausgewertet werden. Hierbei wird das
zu untersuchende Stromungsgebiet in endliche Abschnitte unterteilt und durch die
Festlegung der stromungsmechanischen Eigenschaften charakterisiert. Anschliel3end
werden die mathematischen Grundgleichungen, die in Kapitel 2.3 beschrieben sind, mit
Hilfe von LoOsungsvorschriften geldst. Somit beschreibt die numerische Lésung eine
Annaherung an die realen Strémungsverhéltnisse. Verfahrensbedingt ist die Genauig-
keit der L6sung abhangig von den gewahlten Einstellungen und der Diskretisierung des

Losungsgebiets.

Der Ablauf numerischer Stromungsberechnungen gliedert sich in die Abschnitte Geo-
metrieerzeugung, die raumliche Diskretisierung, die Turbulenzmodellierung, die
zeitliche Diskretisierung mit Festlegung der zu I6senden Gleichungssysteme, die eigent-
liche Losung der Gleichungen und die abschlieBende Uberprifung und Interpretation
der Ergebnisse. Inshesondere die Geometrieerzeugung, die Turbulenzmodellierung und
die raumliche und zeitliche Diskretisierung vor der eigentlichen Lésung der Gleichungs-
systeme beeinflussen das Ergebnis der Simulation mafl3geblich und verlangen aus

diesem Grund einer sorgfaltigen Arbeitsweise.

Das im Rahmen dieser Arbeit verwendete Lésungsverfahren und auch die verwendeten
Randbedingungen werden in den nachfolgenden Kapiteln lediglich kurz beschrieben, da
diese zwar angewendet, aber nicht weiterentwickelt wurden. An den entsprechenden

Stellen sind Quellenangaben zu weiterfuhrenden Literaturstellen aufgefihrt.

2.6.1 Geometrieerzeugung

Die Geometrien der untersuchten Radialventilatoren kdnnen aus den CAD-Modellen als
dreidimensionales Modell entnommen werden. In einem ersten Schritt erfolgt die Ex-
traktion des Luftvolumens durch eine bool’sche Subtraktion. Dieser Vorgang ist in Bild
2.9 anhand des Laufrads dargestellt. Hierbei wird im ersten Schritt ein geschlossener
Vollkorper, ausgehend von der Geometrie des Laufrads, erzeugt. Um den geschlosse-
nen Vollkdrper zu erzeugen, werden alle Ein- und Austrittséffnungen des Laufrads
verschlossen und die innenliegenden HohlrAume ausgefillt. AnschlieRend erfolgt die
Subtraktion der Laufradgeometrie vom geschlossenen Vollkérper. Das Ergebnis dieser
Rechenoperation stellt den durchstromten Raum dar. Dieses Vorgehen wird analog bei
allen weiteren Bauteilen des Radialventilators durchgefiihrt, sodass dadurch die Stro-

mungskontur fir das gesamte Stromungsgebiet erzeugt werden kann.
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geschlossener Vollkérper Geometrie des Laufrads Strémungsgebiet

Bild 2.9: Bool'sche Subtraktion zur Erzeugung des Stromungsgebiets

Zusatzlich dazu muss das spatere Rechengebiet um zusatzliche Luftvolumina (Eintritts-
und Austrittsvolumen) erweitert werden, um die notwendigen Randbedingungen auf-
bringen zu kénnen. Das resultierende Stromungsgebiet ist anhand eines seriellen
Verbundbetriebs in Bild 2.10 dargestellt.
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Bild 2.10: Untersuchtes Stromungsgebiet des seriellen Verbundbetriebs mit Ein- und

Austrittsvolumen

Uber die Kontrollflachen der offenen Systemgrenze tritt der Massenstrom in das System

ein bzw. aus.

2.6.2 Raumliche Diskretisierung des Stromungsgebiets

Nachdem das zu untersuchende Luftvolumen erstellt ist, erfolgt die Diskretisierung des
Rechengebiets. Hierfur wird das Luftvolumen in Teilbereiche bzw. Gitter untergliedert.
Anschlieend werden die notwendigen Randbedingungen gesetzt, damit das Glei-

chungssystem berechnet werden kann.
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Die Topologie des Gitters lasst sich in strukturierte und unstrukturierte Gitter unterteilen
[SCHAFER99, S. 54]. Die Vorteile eines unstrukturierten Gitters sind die einfachere
Modellierung von komplexen Geometrien, der hoherer Automatisierungsgrad bei Be-

rechnungen und die Anpassung der Gitterauflosung in lokalen Bereichen, die
unabhangig von der globalen Gitterauflésung erfolgen kann.

Allerdings muss bei Verwendung von unstrukturierten Gittern von einer langeren Re-
chenzeit fur das Gitter und der Lésung des Gleichungssystems ausgegangen werden
und auch die Lage der Knoten und die Nachbarbeziehungen missen explizit ausge-
drickt werden, was zu einem erhéhten Speicheraufwand flhrt [SCHAFER99, S. 56],
[FERZINGEROS8, S. 35]. Aufgrund der Komplexitat der in dieser Arbeit vorliegenden Stro-

mungsgebiete erfolgt die Diskretisierung durch unstrukturierte Tetraedernetze.

Eine Schnittansicht durch ein Laufrad mit unstrukturiertem Gitter und 06rtlich verfeinerten
Gitterpunkten ist in Bild 2.11 dargestellt. In den Randschichten wird die Gitterdichte

erhoht, um die Stromungsgrof3en in diesem Bereich genauer auflésen zu konnen.
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Bild 2.11: Schnittansicht durch das unstrukturierte Gitter eines Laufrads

Die Erstellung der verwendeten Netze erfolgt mit der ANSYS Workbench Version 17.1
[ANSYs16A]. Fur weitergehende Ausfihrungen bezlglich der Vernetzung und damit

verbundenen Eigenschaften sei auf [FERZINGERO8] und [LECHLER18] verwiesen.

Zur Lo6sung der Navier-Stokes-Gleichungen sind Angaben zu den Randbedingungen
notwendig. Hierzu missen an den Randern des Rechengebiets entweder Stréomungs-

groRen oder die Ableitung von Stromungsgrof3en vorgeschrieben werden. Wird die
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Stromungsgrélle angegeben, handelt es sich um eine Dirichlet-Randbedingung, bei
Festlegung der Ableitung einer StromungsgrofRe um eine Neumann-Randbedingung.
Bei instationdren Berechnungen sind zusatzlich Anfangsbedingungen vorzugeben, wie
beispielsweise das Ergebnis aus einer stationdren Rechnung. Insgesamt muss darauf
geachtet werden, dass fur die Konvergenz des Losungsverfahrens die korrekte Wabhl
und die korrekte Anzahl an Randbedingungen getroffen wird. Falsch definierte Randbe-
dingungen fuhren entweder zum Abbruch der Berechnung oder physikalisch

unbrauchbaren Ergebnissen [LAURIEN13, S. 49].

Fur die Bereiche der Strémung, die direkt an die Geometrie angrenzen, wird die soge-
nannte ,Haftbedingung“ angesetzt. Diese beschreibt, dass sich das Fluid in
unmittelbarer Wandnahe mit der Geschwindigkeit der Wand bewegt. Liegt eine festste-
hende Wand vor, sinkt die Stromungsgeschwindigkeit des Fluids an der Wand auf Null
ab.

In der Definition der Navier-Stokes-Gleichungen wird der Druck p nur als Ableitung
bericksichtigt. Aus diesem Grund ist es notwendig, an einer Stelle des Stromungsge-

biets einen vorherrschenden Druck zu definieren [LAURIEN13, S. 51].

2.6.3 Turbulenzmodellierung

Mit den Navier-Stokes-Gleichungen, wie sie in Kapitel 2.2 beschrieben wurden, kann
das turbulente Stromungsverhalten eines Fluids in einer Stromungsmaschine vollstan-
dig beschrieben werden. Allerdings sind die Anforderungen an die notwendige
raumliche und zeitliche Auflosung so hoch, dass die exakte Berechnung der Gleichun-
gen nur unter hohem Zeit- und Rechenaufwand mdoglich ist. Aufgrund dieser
Beschrankungen ist die direkte Berechnung der Navier-Stokes-Gleichungen, die auch
als Direkte Numerische Simulation (DNS) bezeichnet wird, nur fir wenige Sonderfélle
anwendbar [SPALARTO0, S. 260]. Abhilfe schafft die Modellierung der Turbulenz durch
einen vereinfachten Ansatz. Hierbei wird davon ausgegangen, dass eine Strémungs-
groéRe Q einen zeitlich gemittelten Anteil Q aufweist und einen Fluktuationsanteil Q‘, der
ein oszillierendes Schwanken um diesen zeitlichen Mittelwert bewirkt. Somit l&sst sich

die Stromungsgrof3e in einen statischen und einen schwankenden Anteil trennen:
Q=Q+Q (2.29)

Durch Einsetzen dieses Ansatzes in die Navier-Stokes-Gleichungen ergeben sich die
Navier-Stokes-Gleichungen in Reynolds-gemittelter Form (Reynolds-averaged Navier-
Stokes - RANS). Die Einfuhrung der zusatzlichen Terme fuhrt dazu, dass in den Impuls-
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und Energiegleichungen zusatzliche Unbekannte auftreten. In der Impulsgleichung
werden diese Unbekannten als turbulente Spannungen oder Reynoldsspannungen
bezeichnet, in der Energiegleichung als turbulente Warmestrome oder Reynoldsfliisse
[HERwIG15]. Die RANS-Gleichungen in kartesischen Koordinaten sind im Anhang A.1
aufgefinhrt.

Durch zusatzliche Turbulenzmodelle werden diese Unbekannten gel6st. Fir industrielle
Anwendungen werden uberwiegend Zwei-Gleichungs-Transportmodelle aufgrund ihrer
hoheren Genauigkeit gegeniiber Null- oder Ein-Gleichungsmodellen verwendet. Eine
Ubersicht zu Turbulenzmodellen und deren Eigenschaften geben beispielsweise

[LAURIEN13] und [LECHLER18].

Die gangigsten Zwei-Gleichungs-Transportmodelle sind das k-e-Modell, das k-w-Modell
und das k-w-SST-Modell. Alle genannten Modelle beinhalten empirische Konstanten,
die durch den Benutzer gewahlt werden konnen. Das k-e-Modell eignet sich zur Be-
schreibung von Turbulenzen, die sich fernab von Wéanden befinden. In Wandnahe liefert
das k-w-Modell bessere Ergebnisse. Fir die numerische Berechnung von Ventilatoren
eignet sich das k-e-Modell nur fir Untersuchungen im Bereich des Nennbetriebspunkts
[YuO05], [BALLESTEROS-TAJADURAOG]. Die aul3erhalb des Nennbetriebspunkts entstehen-
den Stréomungsablosungen innerhalb des Laufrads konnen damit nur unzureichend

beschrieben werden.

Das k-w-SST-Turbulenzmodell nach [MENTER92] vereint das k-¢- und das k-w-Modell
und wendet in wandnahen Schichten das k-w-Modell und in wandfernen Schichten das
k-e-Modell an. Im Rahmen der hier durchgefuhrten Untersuchungen wurde ausschliel3-
lich das k-w-SST-Modell verwendet, welches fur Simulationen von Radialventilatoren
als Stand der Technik anzusehen ist (z. B. [Boosel4], [Luciusl3], [SAILER16],
[STONJEK15], [WALTER17]). Fur weiterfuhrende Informationen zur Modellierung von

Turbulenz sei auf [HERWIG15], [MENTER92] und [WiLcox88] verwiesen.

2.6.4  Zeitliche Diskretisierung des Stromungsgebiets und Lésung

Fur die Losung der Erhaltungsgleichungen wird Ansys CFX in der Version 17.1 verwen-
det [ANSysl1l6B]. Bei der Ldsung numerischer Stromungsberechnungen kann das
Ergebnis entweder unabhangig von der Zeit sein, sodass sich nach einer gewissen
Simulationszeit ein stationarer Zustand einstellt, oder das Ergebnis ist zeitabh&ngig

bzw. transient.



- 38 - 2 Der Stand der Technik und der Forschung

Somit benétigen stationare Berechnungen keine echte Zeitinformation, um gelost zu
werden, und sind damit schneller und weniger speicherintensiv im Vergleich zu tran-
sienten Berechnungen. Fur die LOsung transienter Simulationen werden eine
Zeitangabe bzw. eine Gesamtzeit und deren Zwischenschritte benotigt. Transiente
Simulationen werden dann eingesetzt, wenn sich beispielsweise Randbedingungen
unmittelbar andern oder das gesamte Stromungsproblem nur durch transiente Vorgéan-

ge beschrieben werden kann [LECHLER18].

Soll beispielsweise der Anfahrvorgang einer Stromungsmaschine beschrieben werden,
muss dies durch eine transiente Simulation erfolgen. Arbeitet die Strémungsmaschine
anschlielend in einem konstanten Betriebspunkt nahe des Nennbetriebspunkts, kann
das Verhalten durch eine stationare Simulation ausreichend beschrieben werden.
Insgesamt gilt es zu beachten, dass die Ergebnisse einer transienten und stationéren
Berechnung bei ansonsten identischen Einstellungen nicht exakt Ubereinstimmen, da
bei stationdren Rechnungen zeitabhangige Vorgange vereinfacht bzw. vernachlassigt
werden (im vorliegenden Fall des Radialventilators wird beispielsweise bei stationaren
Berechnungen die Drehung des Laufrads relativ zum Geh&use vernachlassigt). Oftmals
sind zudem Ergebnisse wie die Druckerhéhung und der Wirkungsgrad bei Stromungs-
maschinen, die mit transienten Methoden berechnet wurden, hoher als die Ergebnisse

aus stationaren Berechnungen [Lucius10, S. 177].

Fur die im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten numerischen Stromungsberechnungen
werden komplette Systeme, bestehend aus einem oder mehreren Laufradern (Rotoren)
und den dazugehdrigen Gehausen (Statoren), simuliert. Um eine gleichzeitige Betrach-
tung von Rotoren und Statoren zu ermdéglichen, missen mehrere Koordinatensysteme
eingefiihrt werden (,multiple frame of reference“ = MRF). Hierbei werden die Statoren
im Absolutsystem und die Rotoren im mitrotierenden Relativsystem beschrieben. Ver-
fahrensbedingt entstehen hierbei Grenzflachen innerhalb des Rechenmodells, an denen
die Stromungsgrof3en vom Absolut- in das Relativsystem oder umgekehrt Ubergeben
werden (bspw. Eintritt/Austritt in das Laufrad). Zur Modellierung dieser Schnittstellen
bietet Ansys CFX drei Mdglichkeiten, die nachfolgend erldutert werden. Die Rotor-
Stator-Verbindung wird bei transienten/instationaren Simulationen angewendet. Dabei
wird die Rotation des Laufrads beriicksichtigt und damit auch die Position der einzelnen
Schaufeln innerhalb des Modells in Abhangigkeit der Zeit verandert. Aufgrund der
Relativbewegung der Netze zueinander, missen die Strémungsgrof3en Uber interne

Grenzflachen zwischen den Koordinatensystemen (ibertragen werden. Die Ubergabe
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der StromungsgrofRen an den Grenzflachen erfolgt unmittelbar. Um somit transiente
Effekte und Wechselwirkungen zwischen Rotor und Stator korrekt abbilden zu kénnen,
muss bei transienten Berechnungen die Grenzflache als Rotor-Stator Interface model-

liert werden [ANSYS16B].

Bei stationaren Berechnungen kann die Schnittstelle zwischen dem stationdaren und
dem mitrotierenden Koordinatensystem uber den sog. ,Frozen-Rotor“- oder den ,Mi-
xing-Plane“-Ansatz verknlpft werden. Bei beiden Ansatzen verandert sich die relative
Ausrichtung zwischen Rotor und Stator wahrend der Simulation nicht. Lediglich durch
die Drehung des Koordinatensystems des Rotors wird die Stromung innerhalb des
Laufrads beeinflusst. Somit ist das Ergebnis einer Simulation davon abhangig, in wel-
cher Lage sich der Rotor relativ zum Gehause befindet [Luciusl0, S. 177]. Der
Unterschied zwischen ,Frozen-Rotor* und ,Mixing-Plane“ liegt in der Ubergabe der
StromungsgroRen an den Grenzflachen. Bei der Verbindung ,Frozen-Rotor* findet eine
direkte Ubertragung der StromungsgroRen an den Grenzflachen, vergleichbar zum
Rotor-Stator Interface, statt. Bei der Verbindung ,Mixing-Plane® werden die Strémungs-
groRen Uber die Verbindungsflachen gemittelt. Das bedeutet, dass beispielsweise ein
asymmetrisches Geschwindigkeitsprofil, wie es am Laufradaustritt vorliegt, als gemittel-
te Geschwindigkeit Uber die Austrittsflache an den Stator Ubergeben wird [DURST12].
Dieser Ansatz bildet den Zustand im realen Ventilator besser ab, da sich durch die
Rotation des Laufrads eine Mittelung der Stromungsgréf3en unmittelbar nach dem

Laufrad einstellt.

2.6.5 Fehlerbetrachtung

Nach Festlegung der zeitlichen Diskretisierung kann die Berechnung der Lésung ge-
startet werden. Um den Losungsfortschritt und die Entwicklung der Residuuen
Uberwachen zu koénnen, ist die Definition von Kontrollgro3en notwendig. Numerische
Berechnungen stellen Annaherungen an reale Vorgange dar, wofur sich somit auch
unterschiedliche Fehlerquellen identifizieren und teilweise berechnen bzw. abschatzen

lassen.

Die Genauigkeit eines Rechners bei mathematischen Operationen ist begrenzt. Somit
kommt es bei der Berechnung der Erhaltungsgleichungen von Energie, Masse und
Impuls zwangsweise zu Rundungs- und Abbruchfehlern. Durch verbesserte Rechnerar-
chitekturen und Erweiterungen des moglichen Zahlenraums verliert diese Art an Fehlern

zunehmend an Bedeutung. Neben Rundungsfehlern entstehen auch Berechnungsfehler
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aufgrund der Differenz zwischen der exakten analytischen Differentialgleichung und der
numerischen LOsung, da die Taylor-Entwicklung zur Bestimmung der LOsung nach
einigen Gliedern abgebrochen wird. Diese beiden Arten von Fehlern kénnen durch den
Benutzer nicht beeinflusst werden. Alle nachfolgend genannten Fehler kénnen in ge-
wissen Grenzen durch den Benutzer gesteuert bzw. beeinflusst werden [OERTEL15, S.
368ff].

Wie bereits in Kapitel 2.6.3 zur Turbulenzmodellierung aufgezeigt wurde, muissen
stellenweise physikalische Zusammenhénge durch Modellvorstellungen vereinfacht
werden. Neben der Wahl des Turbulenzmodells kénnen Vereinfachungen wie bei-
spielsweise die Annahme von Reibungsfreiheit oder Inkompressibilitat die Losung
beeinflussen. Durch die Nachbildung des Stromungsraums entstehen aufgrund unge-
nauer Beschreibung oder vereinfachter Darstellung Modellfehler.

Die L6sung der Erhaltungsgleichungen an diskreten Gitterpunkten innerhalb des Stro-
mungsraums erzeugt den Diskretisierungsfehler aufgrund der Gittergenerierung. Dieser
beschreibt die Abweichung der numerischen Losung von der exakten LOosung des
Stromungsproblems. Um den Einfluss des numerischen Gitters auf die exakte Losung
zu bestimmen, wird im Rahmen dieser Arbeit auf den Gitter-Konvergenz-Index (GCI)
zuruickgegriffen [CELIKO8]. Das Berechnungsverfahren des GCI beruht auf der Richard-
son-Extrapolation und ermoglicht die Abschatzung der exakten Loésung eines
charakteristischen Werts, basierend auf einer Gitterverfeinerung und Auswertung die-
ses charakteristischen Werts in den einzelnen Gittern [RICHARDSON11], [RICHARDSON27].
Dieses Verfahren wurde bereits von Archimedes verwendet, um die Kreiszahl 1 zu
approximieren [WESSELINGO1, S. 564]. Ein Vorteil des GCI liegt darin, dass sich dieser
auch auf funktionale Lésungen wie beispielsweise einen Verlustbeiwert anwenden lasst
[SALVADORIL19, S.41ff]. Notwendige Voraussetzungen fur dieses Verfahren sind eine
monotone Konvergenz der Losungen in den einzelnen Rechennetzen und die Differenz
der Losungen in den unterschiedlichen Netzen muss sich von Null unterscheiden. Fir
weitere Informationen zu Fehlerguellen und der Berechnung des Diskretisierungsfehlers

sei auf [FERZINGERO8], [SCHAFER99], [CELIKO8], [ROACHE98] und [ALIO9] verwiesen.

Die einzelnen Rechenschritte zur Ermittlung des GCI sind im Anhang A.2 beschrieben.
Fur die numerischen Ergebnisse im Rahmen dieser Arbeit wird der GCI als Fehlerbal-

ken zu der ermittelten Lésung dargestellt.
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2.7 Einfuhrung in die Entropieproduktion

Wie in Kapitel 2.3 ausgefuhrt, wird aufgrund der komplexen Stromungszustande haufig
die Leistungsfahigkeit eines Ventilators anhand von idealisierten Stromungsverhaltnis-
sen und empirisch hergeleiteten Zusammenhéngen fir den Nennbetriebspunkt
analytisch ermittelt. Ausgehend von der Euler'schen Hauptgleichung werden schrittwei-
se die Verlustanteile wie beispielsweise der Spaltverlust abgezogen. Eine andere
Moglichkeit, die innerhalb des Systems entstehenden Verluste zu beschreiben, bietet
die Entropieproduktion. Wie spater noch gezeigt wird, werden hierbei neben den Ge-
schwindigkeiten bzw. Geschwindigkeitsgradienten zusatzlich das vorliegende Tem-
peraturniveau, die Temperaturgradienten, die Viskositat und die Warmeleitfahigkeit des
Fluids bertcksichtigt. Somit eignet sich die Auswertung der Entropieproduktion nicht nur
fur stromungsmechanische Fragestellungen, sondern bietet gleichzeitig auch die Mog-
lichkeit, Warmeubertragungsprozesse zu bewerten. [BEJAN82, S. IX] beschreibt die
Entropieproduktion als Kopplung zwischen den Bereichen der Thermodynamik, der
Stromungsmechanik und der Warmeubertragung.

Die Entropie S stellt eine Zustandsgrof3e vergleichbar zur Temperatur T oder dem
Druck p dar. Ein charakteristisches Merkmal der Entropie im Vergleich zur Zu-
standsgrofRe Energie ist, dass die Entropie innerhalb eines Systems vergréf3ert werden
kann. Eine Abnahme der Entropie im betrachteten System kann ausschlief3lich durch

Transportprozesse erreicht werden [HERWIG12, S. 6].

Wie bereits in Kapitel 2.6.3 aufgezeigt wurde, handelt es sich bei turbulenten Stromun-
gen um komplexe Stromungsverhaltnisse, die sich durch hohe Geschwindigkeits- und
Druckschwankungen charakterisieren lassen. Durch das Einbringen mechanischer
Energie auf ein Fluid (bspw. in einem Ventilator) entstehen Wirbel, deren Gré3e durch
die durchstromte Geometrie begrenzt ist. Diese grof3skaligen Wirbel zerfallen in einem
sogenannten Kaskadenprozess fortlaufend zu kleineren Wirbeln [HERwIG12, S. 86ff].
Dieser Zerfallsprozess endet damit, dass die kinetische Energie der kleinsten Wirbel
durch Dissipation in innere Energie umgewandelt wird. Diese Form der inneren Energie
ist nutzbar, solange ein Temperatur- und/oder Druckunterschied zu den Umgebungsbe-
dingungen herrscht. Dieser irreversible Prozess hangt maRgeblich von der Viskositat
des Fluids ab.

Ausgehend vom zweiten Satz der Thermodynamik lasst sich die Transportgleichung fir
Entropie wie folgt ausdriicken [SPURK10, S. 73ff], [SCHLICHTING17, S. 69ff]:
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Die Bestimmung der lokalen Entropieproduktion in [Kock03, S. 51F] basiert ebenfalls
auf dieser Transportgleichung. Um diese allgemeine Formulierung der Transportglei-
chung lésen zu kénnen, sind die momentanen und damit zeitabhangigen Werte der
Entropie, der Temperatur und der Geschwindigkeitskomponenten notwendig. Wie
bereits im vorherigen Kapitel zur Turbulenzmodellierung aufgezeigt, liegen diese Gro-
Ben jedoch nur bei direkten numerischen Simulationen vor. Aus diesem Grund leitet
[Kock03], vergleichbar zu den Turbulenzmodellen, eine zeitlich gemittelte Transport-
gleichung fur die Entropie her. Die Kennzeichnung der zeitlich gemittelten Grof3en

erfolgt durch einen hochgestellten Querstrich (O) und die Kennzeichnung der Schwan-
kungsgroéRe durch ein Hochkomma (O°).

Im weiteren Verlauf wird lediglich auf die Entropieproduktion durch Reibung bzw. Dissi-
pation eingegangen, da keine Warmeubertragungsprozesse innerhalb des Verbunds
stattfinden. Dies entspricht in der Gleichung 2.30 dem Term ®/T bzw. (®/T) als zeitlich
gemittelte GroRBe [Kock04]. Die Entropieproduktion (®/T) aufgrund von Dissipation

wiederrum lasst sich ausdriicken als:

<$> = SB + SD' (231)

mit:



2.7 Einfihrung in die Entropieproduktion -43 -

Sp: Entropieproduktion der zeitlich gemittelten Grol3en
Sp': Entropieproduktion der Schwankungsgrofen

Die Entropieproduktion Sg aufgrund Dissipation der zeitlich gemittelten Gré3en lautet:
ou\ (av 2 faw\
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Nyis: dynamische Viskositat

S5 (2.32)

mit:

Dieser Term wird auch als direkte Dissipation bezeichnet. Die Bestimmung von Sg kann
in numerischen Simulationen direkt im Post-Processing durchgefihrt werden, da die
notwendigen zeitgemittelten Geschwindigkeiten und Gradienten vorliegen. Die Entro-

pieproduktion Sp aufgrund Dissipation der Schwankungsgréf3en lautet:

_ ou' 2 ov' 2 ow' 2
2 R + | — + | —
Nyi OX ay 0z
Sp = == - (2.33)
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Die Entropieproduktion Sp. wird auch als indirekte Dissipation bezeichnet. Wie bereits in

Kapitel 2.6.3 aufgezeigt wurde, wird die Turbulenz bei RANS-Simulationen nicht aufge-
|6st, sondern durch Modelle angenahert. Somit liegen keine Informationen zu den fir
die Berechnung von Sp notwendigen Schwankungsgré3en vor. Daher muss Sp eben-
falls modelliert werden. [HERwIG12, S. 95] approximiert die indirekte Dissipation Sp
durch die Dissipationsrate €, welche bereits im k-w-SST-Modell berechnet werden
muss. Die Rate beschreibt die Auswirkung der Reibung bzw. Dissipation auf turbulente
Strukturen (Wirbel). Somit vereinfacht sich Gleichung 2.33 zu [Kock05]:

_P¢

So= —

(2.34)

[HERWIG12] merkt an, dass dieser Zusammenhang nur fir den Grenzfall einer unendli-
chen Reynoldszahl gilt. Dennoch kann diese Vereinfachung auch bei Anwendungsfallen
mit endlicher Reynoldszahl als zulassige Approximation angewendet werden. Somit
lasst sich die Entropieproduktion (®/T) als Summe von direkter und indirekter Dissipati-

on aus dem Losungsfeld einer RANS-Simulation bestimmen. Durch Umstellen der
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Gleichung 2.31 nach der Dissipation der kinetischen Energie aufgrund der mittleren
Bewegung ® und Integration Uiber das betrachtete Volumen kénnen die Verlustleistun-

gen aufgrund direkter Dissipation Pg und indirekter Dissipation Py bestimmt werden:

Ps= f T SgdV (2.35)
\Y

Py= f T -Sp dV (2.36)
\%

[BOHLEL16] untersucht anhand einer Simulation eines Seitenkanalverdichters die Auswir-
kungen des verwendeten Turbulenzmodells auf die Entropieproduktion. Verglichen
werden das k-¢-, das k-w- und das k-w-SST-Modell. Die Ergebnisse von [BOHLE16]
zeigen, dass mit allen Turbulenzmodellen eine qualitative Aussage Uber die Entropie-
produktion und deren Entstehungsorte innerhalb der Strémungsmaschine maoglich ist.
Da im k-e-Modell die StromungsgrofRen in wandnahen Schichten nur unzureichend
beschrieben werden konnen, fuhrt die Berechnung zu héheren Verlusten als bei An-
wendung des k-w- oder des k-w-SST-Modells. Des Weiteren gestaltet sich die
Validierung durch Messungen schwierig, da die lokalen Bereiche messtechnisch nicht

zuganglich sind bzw. die Messsonde das Stromungsgebiet beeinflussen kann.
Um unterschiedliche Betriebspunkte einer Stromungsmaschine miteinander vergleichen
zu konnen, fuhrt [BOHLEL16] den dimensionslosen Verlustkoeffizienten (p ein:
_ T ) SD' ) D2

: 2.37

%

Fur den Verlustkoeffizienten wird lediglich die indirekte Dissipation berticksichtigt, da
der Betrag der direkten Dissipation bei den betrachteten Strdomungsmaschinen in
[BOHLEL16] vernachlassigbar klein ist. Des Weiteren bietet der Verlustkoeffizient den

Vorteil, die raumliche Verteilung der indirekten Dissipation grafisch darzustellen.

[BEJANT8], [BEJANT9], [BEJANBO] und [HERWIGO7] zeigen Anwendungen auf, bei denen
die Entropieproduktion genutzt werden kann, um Aussagen Uber die Effizienz und damit

den Wirkungsgrad von technischen Systemen zu treffen.
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3 Experimentelle Voruntersuchungen

Im vorherigen Kapitel 2.5 wurde aufgezeigt, dass lediglich einfache theoretische Be-
trachtungen [BoOHL83] oder Konstruktionsbeispiele [WIESMANN30] von seriellen
Verbundbetrieben mit Radialventilatoren in der Literatur zu finden sind. In den wenigen
Beispielen, bei denen Messungen eines Verbundbetriebs durchgefiihrt wurden, sind nur
die Kennlinien des Verbunds ohne Vermessung des Einzelgeréats bzw. der Einzelgerate
zu finden [PILTZ75]. Alternativ wurde ausgehend von der Messung des Einzelgerats auf
die Verbundkennlinie nach [BoHL83] geschlossen, ohne eine anschlieRende experimen-

telle Validierung dieser Annahme.

Um die Berechnungsvorschrift von [BoHL83] zu Uberprifen, wird ein Einzelgerat sowie
ein serieller Verbundbetrieb, bestehend aus zwei identischen Geraten, aufgebaut und
lufttechnisch vermessen. Fir die experimentellen Untersuchungen steht ein Rohrprif-
stand zur Verfugung, der den Anforderungen nach [DIN EN ISO 5801 2011] entspricht

und nachfolgend im Detail erklart wird.

3.1 Leistungsprufstand fur Ventilatoren nach ISO 5801:2011

[DIN EN ISO 5801 2011] beschreibt unterschiedliche Konzepte, wie die Leistungsdaten
eines Ventilators erfasst werden konnen. Insbesondere wird hierbei zwischen dem
Aufbau des Prifstands als Kammer- oder Rohrprifstand und der Anschlussart des

Ventilators an den Prifstand in druck- und saugseitiger Anordnung unterschieden.

Der Vorteil eines Kammerprufstands liegt in der meist kompakteren Bauweise im Ver-
gleich zum Rohrpriufstand. Allerdings muss bei der Konstruktion der Kammer bereits
festgelegt werden, ob die zu untersuchenden Geréate druck- oder saugseitig ange-
schlossen werden. Ein Rohrprufstand bietet die Moglichkeit, dass mit geringem
Aufwand das zu untersuchende System druck- und saugseitig angeschlossen werden
kann [DIN EN 1SO 5801 2011].

Die im Rahmen der Arbeit erzeugten Ergebnisse werden an einem Rohrprifstand
ermittelt. Hierfur stehen drei unterschiedliche Rohrmessstrecken zur Verfligung, die sich
in ihrem Rohrdurchmesser und ihrer Rohrlange unterscheiden. Der gesamte Aufbau

und auch eine Prinzipskizze ist in Bild 3.1 dargestellt.

Der Anschluss des zu untersuchenden Ventilators bzw. des Verbunds an die Versuchs-
anlage erfolgt druckseitig. Am Auslass des Ventilators bzw. der Ventilatoren im Verbund
werden die Temperaturen und der statische Druckaufbau tber Wanddruckbohrungen
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erfasst. Die Blende, die sich in etwa mittig in der Rohrmessstrecke befindet, ermdglicht
die Bestimmung des vorliegenden Massen- und Volumenstroms. Am Ende der Mess-
strecke kann der Widerstand der gesamten Rohrmessstrecke mittels einer
Drosseleinheit entweder stufenlos Uber einen Kegel oder mit Hilfe von definierten Blen-
den eingestellt werden. Die Erfassung der Messwerte erfolgt Uber eine
Erfassungseinheit.

N b oy R0

Erfassungseinheit [ -

Por T @ P1, Ty P2, Tz Ps: T3 Pa
—~| | |
(E RN
1. Stufe Y\z, Stufe ~ Blende
let, 15 Pei, s ler.2s Pei2, Drosseleinheit

COS Qg 1, i1 COS Pg 2, fey 2

Bild 3.1: Versuchsaufbau zur Leistungsmessung von Ventilatoren nach [DIN EN ISO
5801 2011]

Wahrend der lufttechnischen Messung werden folgende Daten aufgenommen:

Umgebungsbedingungen:
e Barometrischer Luftdruck Pu
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¢ Umgebungstemperatur Ty
e Luftfeuchtigkeit Pu

Ubergang Ventilator — Messstrecke:
e Statischer Druck P2
e Ausblastemperatur T,

Bestimmung des Volumenstroms (Blende):

e Statischer Druck vor der Blende P3
e Temperatur vor der Blende T3
e Differenzdruck tber die Blende P3 — P4

Bestimmung der Leistungsaufnahme:

e Elektr. Stromaufnahme let, 12
e Elektr. Leistung Pel,12
e Phasenverschiebung COS Pel,1/2
e Frequenz des Drehfeldes fel,1/2

Zusatzlich bei Messungen im Verbund:
e Statischer Druck zwischen den Ventilatoren  p;
e Temperatur zwischen den Ventilatoren T,

Bis auf die zusatzlich angebrachten Messstellen fir den Verbund (Erfassung von Tem-
peratur und Druck zwischen den einzelnen Stufen) entspricht dies den Anforderungen
nach [DIN EN ISO 5801 2011]. Die maximalen Messunsicherheiten fir die Messung

des Volumenstroms betragen + 2,0 % und fur die Messung der Druckerhéhung + 1,4 %.
Fir die weiteren Messunsicherheiten sei auf [DIN EN ISO 5801 2011, S. 76ff.] bzw.
erganzend auf [ISO 5168 2005] und [DIN V 19218 2008] verwiesen.

Um die an das Laufrad abgegebene mechanische Leistung zu ermitteln, wird diese
indirekt Gber die vom Motor aufgenommene elektrische Antriebsleistung bestimmt. In
einem separaten Versuchsaufbau werden hierfiir die elektrische Aufnahmeleistung und
die abgegebene Wellenleistung des Motors nach [DIN EN 60034-2-1 2015] erfasst. Fur

weiterfihrende Informationen sei auf [DIN EN 60034-2-1 2015] verwiesen.

3.2 Versuchsaufbau und Ergebnisse

Fur die experimentellen Voruntersuchungen und die im weiteren Verlauf dieser Arbeit
angestellten Untersuchungen werden zwei Ventilatortypen verwendet. Um den Einfluss
aufgrund eines unterschiedlichen geometrischen Aufbaus der Ventilatoren auf das
Messergebnis auszuschlielRen, werden zunachst Verbundbetriebe bestehend aus

baugleichen Geraten untersucht. Im weiteren Verlauf werden zuséatzlich die unter-
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schiedlichen Ventilatorausfiihrungen miteinander kombiniert. Die Auswahl der Gerate
erfolgt anhand des Nennbetriebspunkts, der fur die beiden Gerate im Bereich von 30 —

35 m3¥/min liegt. Die weiteren Spezifikationen der Ventilatoren sind in Tabelle 3.1 zu-

sammengefasst.

Bezeichnung S-XP 240/40 HRD 60 Boosted
Max. Volumenstrom [m3/min] 38 70

Max. Totaldruckerhdéhung [Pa] 16.500 14.800
Nennbetriebspunkt [m3/min] | [Pa] 30 | 15.500 35113.200

Max. Antriebsleistung [kKW] 11 15

Nominelle Antriebsdrehzahl [min™] | 11.850 7.450
Laufradauendurchmesser [mm] 240 378

Tabelle 3.1: Kenngrof3en der verwendeten Ventilatoren [ELEKTROR18]

Die Laufrader beider Ausfihrungen sind konstruktiv vergleichbar ausgefuhrt:

e Das Laufrad ist direkt auf der Motorwelle montiert.

e Die Trag- und die Deckscheibe sind planparallel angeordnet.

e Die Schaufeln in den Laufradern sind senkrecht zwischen Trag- und Deckschei-
be angebracht.

e Die Schaufeln sind rickwartsgekrimmt ausgefuhrt.

Mit diesen Ventilatoren ergeben sich bei einem zweistufigen Verbundbetrieb somit vier
unterschiedliche Anordnungsmaglichkeiten, welche in Bild 3.2 dargestellt sind. Das Bild
3.2 a) zeigt den Verbundbetrieb bestehend aus 2 x HRD 60 Boosted, das Bild 3.2 b)
den Verbundbetrieb bestehend aus 2 x S-XP 240/40, das Bild 3.2 c) und das Bild 3.2 d)
Verbundbetriebe bestehend aus je einem HRD 60 Boosted und einem S-XP 240/40, die
sich jeweils in der Reihenfolge der Gerate unterscheiden. Die Verbindung zwischen den
Geraten ist moglichst kurz gewahlt, um den Bauraum des Verbundbetriebs gering zu
halten.

Zunéchst wird der Verbundbetrieb 2 x HRD 60 Boosted (Bild 3.2 a)) ndher untersucht.
Die Ergebnisse aus den Untersuchungen zu den weiteren Geratekombinationen werden

in Kapitel 7 vorgestellt.
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Bild 3.2: Verbundbetrieb bestehend aus
a) 2 x HRD 60 Boosted in 1. und 2. Stufe,
b) 2 x S-XP 240/40 in 1. und 2. Stufe,
c) 1. Stufe HRD 60 Boosted und 2. Stufe S-XP 240/40,
d) 1. Stufe S-XP 240/40 und 2. Stufe HRD 60 Boosted.

Das Bild 3.3 a) zeigt die Totaldruckerhohung und das Bild 3.3 b) den Gesamtwirkungs-
grad Uber dem Volumenstrom eines einzelnen Ventilators (grine Dreiecke) und dem
Verbundbetrieb (rote Rauten). Da die Messung der einzelnen Ventilatoren naherungs-
weise deckungsgleiche Ergebnisse in Druckerh6éhung und Wirkungsgrad aufweist, ist
aus Grunden der Ubersichtlichkeit in Bild 3.3 nur eine Messung eines Einzelgerats
eingetragen.

Ausgehend von der Totaldruckerhéhung des Einzelgerats wird die Totaldruckerhéhung
in einem zweistufigen seriell angeordneten Verbundbetrieb entsprechend [BoHL83]
berechnet (Verdopplung des Totaldrucks bei konstantem Volumenstrom). Der Vergleich
zwischen der Berechnung nach [BoHL83] und den Messergebnissen weist Abweichun-
gen auf. Beispielsweise erzeugt das Einzelgerat bei einem Volumenstrom von
20 m3/min eine Totaldruckerhéhung von 14.600 Pa. Nach [BoHL83] erreicht die Total-
druckerhéhung im Verbund somit 29.200 Pa. Die gemessene Totaldruckerhéhung
betragt allerdings 30.650 Pa, was einer prozentualen Abweichung von ca. 5 % ent-
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spricht und damit deutlich tber dem berechneten Wert liegt. Mit abnehmender Total-
druckerh6hung bzw. zunehmendem Volumenstrom verringert sich die Abweichung
zwischen der Berechnung nach [BoHL83] und der Messung. In [BoHL83, S. 116ff] findet
sich aul3erdem der Hinweis, dass die Berechnung anhand der Verdopplung des Total-
drucks (bei zwei identischen Geraten) einer idealisierten Vorstellung entspricht, die in
der Realitat nicht erreichbar ist. Durch die experimentelle Untersuchung konnte diese

Aussage nicht bestatigt werden.

3 35000 b g9 =
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& 25000 < w
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< 20000 > i
215000 é 40 / /
3 [ =30 \9
< 10000 = //
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5000 310 /
0 0
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Volumenstrom V [m3/min] Volumenstrom V [m3/min]
A Messung Einzelgeréat A Messung Einzelgerat
¢ Messung Verbundbetrieb ¢ Messung Verbundbetrieb
——[BOHLS83]

Bild 3.3: Verlauf von a) Totaldruckerhéhung und b) Lufttechnischer Wirkungsgrad

Uber dem Volumenstrom beim HRD 60 Boosted

Die Berechnung des Wirkungsgrads von seriellen Verbundbetrieben ist in keiner der
gesichteten Quellen beschrieben. Der lufttechnische Wirkungsgrad des Einzelgerats
erreicht bei ca. 35 m3min sein Maximum von 74,4 %. Durch die Verschaltung der
Gerate zu einem Verbundbetrieb verringert sich der maximale Wirkungsgrad auf
70,6 %. Auffallend ist hierbei, dass der Wirkungsgrad lediglich um ca. 4 % abnimmt und

sich der Nennbetriebspunkt um 2 — 3 m3/min zu héheren Volumenstrémen verschiebt.

Die Voruntersuchungen zeigen somit, dass die experimentellen Ergebnisse nicht aus-
reichend mit dem Stand der Technik erklart werden kdnnen. Bei Bestimmung der
Druckerhéhung des Verbunds kommt es teilweise zu deutlichen Abweichungen zwi-
schen dem Ansatz nach [BoHL83] und der Messung. In einem weiten Bereich der

Kennlinie liegt die maximale Totaldruckerh6hung tber den Werten nach [BOHL83].
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4 Konkretisierung der Zielsetzung und Vorgehensweise

Basierend auf den experimentellen Voruntersuchungen zu Radialventilatoren und deren
Betrieb in einem seriellen Verbund wird im Folgenden die konkrete Zielsetzung der
Arbeit abgeleitet und deren Umsetzung anhand einer strukturierten Vorgehensweise

erlautert.

4.1 Konkretisierung der Zielsetzung

In der Literatur zu Ventilatoren sind vereinfachte Verfahren zur Ermittlung der Kennlinie
vorhanden. Experimentell dokumentierte Ergebnisse, die diese belegen, fehlen jedoch
bisher. Wie in Kapitel 3 gezeigt wurde, ist die Genauigkeit des Verfahrens nach
[BoHL83] im Vergleich zu den experimentellen Ergebnissen unzureichend. Des Weite-
ren sind die EinflussgrofRen, die bei der Auslegung eines seriellen Verbundbetriebs zu
bertucksichtigen sind, meist nur qualitativ beschrieben.

Wesentliche Auslegungskriterien eines Verbundbetriebs sind die statische bzw. die
totale Druckerhéhung und der Wirkungsgrad. Um die Genauigkeit der rechnerischen
Vorauslegung zu erhdhen, wird ein analytischer Berechnungsansatz ausgearbeitet.
Zusatzlich zu den Untersuchungen zur lufttechnischen Leistung auf experimentellem
und numerischem Weg, soll auf die Einflussgréf3en eingegangen werden, die zusatzlich
durch die Verschaltung beachtet werden muissen (welche wiederum den Gesamtwir-
kungsgrad beeinflussen). Im Speziellen sind hierbei auftretende Verluste zwischen dem
Einzelgerat und den Stufen des Verbunds zu untersuchen. Die Verluste werden anhand
der in Kapitel 2 vorgestellten Entropieproduktion analysiert und anschlie3end Maf3nah-

men vorgestellt, wie diese verringert werden kdnnen.

Die Forderung nach einer zielgerichteten Auslegung von Verbundsystemen lasst sich
anhand der folgenden Forschungsfragen erarbeiten:

e Wie kann die lufttechnische Leistung und der Wirkungsgrad eines Verbundbe-
triebs, basierend auf den Kenndaten der verwendeten Einzelgeréate, berechnet
werden?

e Wie wirkt sich die resultierende Kennlinie auf unterschiedliche Anlagenkennlinien
aus?

e Unter welchen Bedingungen ist der Einsatz eines Verbunds dem eines Einzelge-
rats vorzuziehen?

o Gibt es Gerate, die fur den Einsatz im seriellen Verbund zu bevorzugen sind?
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e Welche Auswirkungen hat eine gestdrte Zustromung auf die nachgeschalteten
Stufen?

e Gibt es zusatzliche Verluste, die durch die Verschaltung beachtet werden mus-
sen? Wo treten diese zusatzlichen Verluste auf und wie kénnen diese minimiert

werden?

Aus den genannten Forschungsfragen definiert sich das Ziel der vorliegenden Ausarbei-
tung wie folgt: Dem Konstrukteur von Radialventilatoren soll mit Hilfe der vorgestellten

Untersuchungen und Ergebnisse ermoglicht werden,

e die Leistung des Verbunds und dessen Wirkungsgrad zu berechnen,

e die Vorteile und Einsatzmdglichkeiten eines Verbundbetriebs aufzeigen,

e den Einfluss der Ventilatorauslegung auf die resultierende Kennlinie und deren
Wechselwirkungen mit der Anlagenkennlinie einzuschatzen,

e die zusatzlich auftretenden Verluste zu identifizieren und diese zu minimieren.

4.2 \Vorgehensweise

Die im vorherigen Kapitel genannten Teilziele gliedern die Arbeit in die in Bild 4.1 aufge-
fuhrten Teilschritte. In Kapitel 5 wird ein analytischer Ansatz, der die Berechnung der
lufttechnischen Leistung und den Wirkungsgrad eines Verbundbetriebs ermdoglicht,
vorgestellt. Fur diese Berechnungsmethode sind die Kennlinien der Einzelgerate tber
den gesamten Volumenstrombereich notwendig. Hierflir werden empirisch ermittelte
Zusammenhange aufgestellt, die es dem Konstrukteur ermdglichen, anhand der geo-
metrischen Abmessungen und der Leistungsdaten im Nennbetriebspunkt eine
Abschatzung der kompletten Einzelgeratkennlinien durchzufiihren. Anschlielend wer-
den drei geometrisch unterschiedliche Laufrader auf denselben Betriebspunkt
ausgelegt. Dies zeigt den Einfluss der Ventilatorauslegung auf die resultierende Ver-

bundkennlinie bzw. die Wechselwirkungen mit der Anlagenkennlinie auf.

In Kapitel 6 werden numerische Werkzeuge dazu verwendet, den Verbundbetrieb aus
den Voruntersuchungen im Detail zu analysieren und zu optimieren. Aufbauend auf
diesen Erkenntnissen werden die weiteren Geratekombinationen aus dem Kapitel 3
gezielt untersucht. Die experimentelle Validierung der numerischen Ergebnisse erfolgt
in Kapitel 7. Das Kapitel 8 fasst die Ergebnisse aus den Kapiteln 5 — 7 in Form von
Empfehlungen zusammen. Die Kapitel 9 und 10 bilden den Abschluss dieser Arbeit in

Form einer Zusammenfassung und dem Ausblick.
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m Problemstellung

Ldsung

Kapitel 1 -3

Serielle Verbundbetriebe durch Kombination von Einzelgeraten werden bereits
praktisch eingesetzt. Voruntersuchungen bestatigen den Forschungsbedarf,
Analytische Berechnungsansatze sind fur den Druckaufbau vorhanden,
beschreiben das Verhalten jedoch unzureichend.

Kapitel 4

Druckerhdhung und Wirkungsgrad lassen sich analytisch beschreiben. Die
geometrischen Abmessungen und Betriebsdaten der gewahlten Ventilatoren
beeinflussen das Verhalten des Verbunds.

Kapitel 5

Erstellung einer optimierten
analytischen Berechnungsmethode,
die auf den Kennlinien der
Einzelgerate aufbaut. Validierung der
Methode durch Ergebnisse aus
Voruntersuchung.

Abschatzung der Kennlinie des
Einzelgerats aus dessen
Abmessungen und Betriebsdaten

Vergleich von unterschiedlichen
Laufradern mit gleichem
Nennbetriebspunkt und deren
Wechselwirkungen mit der
Anlagenkennlinie

Allgemeine qualitative Betrachtungen

Kapitel 6

Detaillierte numerische
Untersuchung des Verbunds aus
Voruntersuchungen

Analyse und ldentifikation der
Verluste im System, da
geometrisch gleiche Gerate im
Verbund ein unterschiedliches
Verhalten zeigen
(je nach Anordnung)

Minimierung der Verluste um den
Wirkungsgrad im Verbund zu
erhéhen

Numerische Untersuchung von
weiteren Geratekombinationen
(S-XP 240/40 & HRD 60 Boosted)
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Bild 4.1: Struktur und Vorgehensweise der vorliegenden Arbeit
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5 Analytische Untersuchungen zur Auslegung von seriellen
Verbundbetrieben

Die Zusammenfassung der relevanten Literaturstellen fir den seriellen Verbundbetrieb
in Kapitel 2.5 hat gezeigt, dass die Berechnung der resultierenden Luftleistung meist
nur unvollstdndig beschrieben ist. Die in den Literaturstellen theoretisch beschriebenen
Verfahren verwenden die Druck-Volumenstrom-Kennfelder der Einzelgerate, um die
kumulierte Gesamtkennlinie des Verbunds zu berechnen. Allerdings fehlt der experi-
mentelle Nachweis zu den theoretischen Berechnungen. Wie bereits in den
Voruntersuchungen zu seriellen Verbundbetrieben gezeigt wurde, treten teilweise

deutliche Abweichungen zu den nach der Literatur berechneten Luftleistungen auf.

Aufgrund der unzureichenden analytischen Beschreibung des seriellen Verbundbetriebs
soll ein neues Berechnungsverfahren entwickelt werden, das die Abweichungen zwi-

schen Messung und Berechnung minimiert.

5.1 Voriuberlegungen

Zunachst soll die Berechnung fir einen seriellen Verbundbetrieb nach [BoHL83] anhand
des Ersatzschaltbildes in Bild 5.1 erlautert werden. Durch das Einbringen von Energie
wird die Luft vom Druck p; auf den Druck p, verdichtet. Dies fuhrt dazu, dass sich die
Temperatur von Ty auf T, erhdoht. Gemaf [DIN EN ISO 5801 2011] bezieht sich die

Angabe des Volumenstroms auf den Eintrittsvolumenstrom in den Ventilator.

P1, Ty P2, T, P, Ty Pa, T4
Vi, my  V,, my V;, my Vy, My
1. Stufe 2. Stufe

Bild 5.1: Ersatzschaltbild fir Berechnung eines seriellen Verbundbetriebs

Die Totaldruckerh6hung in der 1. Stufe ist definiert als die Differenz der Driicke p, — p:1
und ist eine Funktion des Volumenstroms. Der Verlauf der Ventilatorkennlinie ist ab-
hangig von den Ansaugbedingungen (Druck, Temperatur). Bei konstantem
Volumenstrom ist die Totaldruckerh6hung somit von diesen GrofRen abhéngig. Die
Berechnung eines seriellen Verbundbetriebs nach [BoHL83] geht von einer Verdopplung
des Totaldrucks bei konstantem Volumenstrom aus. Die hierfir notwendigen Voraus-
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setzungen sind, dass der Druck p3 und die Temperatur T3 dem Druck p; und der Tem-
peratur T; entsprechen. Lediglich bei dieser Annahme bleibt der Volumenstrom
konstant und die Druckerh6hung ist in beiden Stufen gleich. Im realen Betrieb liegt ein
hiervon abweichendes Verhalten vor. Wie bereits erwahnt, erhdht sich bei der Durch-
stromung der ersten Stufe der Druck von p; auf p, und die Temperatur von T, auf T».
Befindet sich zwischen der 1. Stufe und der 2. Stufe beispielsweise eine Querschnitts-
anderung in der Rohrleitung, andern sich der Druck von p, auf pz und die Temperatur
von T, auf Ts. Der Druck p3 und die Temperatur T3 sind somit die Eintrittsbedingungen
fur die 2. Stufe und unterscheiden sich von den Eintrittsbedingungen in der 1. Stufe. Bei
der Durchstromung des gesamten Verbunds muss die Erhaltung des Massenstroms
gelten. Somit kann nicht von einem konstanten Volumenstrom durch die Stufen ausge-
gangen werden und auch die Druckerhéhung unterscheidet sich zwischen den Stufen.
Zusatzliche Stromungsverluste durch Verbindungselemente oder ungleichméaRig verteil-
te Stromungsgeschwindigkeiten sind hierbei vernachlassigt.

5.2 Theoretisches Vorgehen

Das nachfolgende Berechnungsverfahren orientiert sich an der Auslegung von Pumpen,
wobei zusatzlich die Dichtednderung bertcksichtigt wird [GULICH13, S. 814]. Die spezifi-
sche Energie, die ein stromendes inkompressibles Fluid besitzt, ist entlang seiner
Stromlinie konstant und kann durch die Bernoulli-Konstante E angegeben werden
[PFLEIDEREROS, S. 13].

2
Vv

E=E+E+g-h (5.1)

mit:

p: statischer Druck des Fluids

p: Dichte des Fluids

Vi Stromungsgeschwindigkeit
g Erdbeschleunigung

h: geodatische Hohe

Aufgrund des geringen Hohenunterschiedes zwischen dem Eintrittsquerschnitt in den

Ventilator und dem Austrittsquerschnitt aus dem Ventilator kann die geodéatischen Hohe
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h vernachlassigt werden. Durch Multiplikation mit der Dichte p lasst sich die Gleichung
5.1 in der Druckform darstellen. Hierflr setzt sich der Totaldruck p, als die Summe aus
dem statischen Druck p und dem dynamischen Druck p, zusammen:
2
pv
Pe=P+P=P+ — (5.2)
Der Volumenstrom V wiederum berechnet sich aus dem Quotienten des Massenstroms
m und der Dichte p bzw. als Produkt aus dem durchstromten Querschnitt A und der
Geschwindigkeit v:

V=—=v-A (5.3)

o3

AulRerdem wird die spezifische Nutzarbeit Y benétigt, welche die auf die Masse bezo-
gene nutzbare Energiedifferenz zwischen Ein- und Austritt des Ventilators beschreibt
[BoHL83, S. 13]:

Y= f dp (5.4)

Fur den Begriff der spezifischen Nutzarbeit werden in der Literatur auch die Begriffe
isentrope Enthalpiedifferenz [PiLTz75], spezifische Forderarbeit [VDI2044 2002], Stut-
zenarbeit [PFLEIDERERO5] oder adiabatische Forderhohe [ECKERT61] synonym

verwendet.

Unter der Annahme einer polytropen Zustandsanderung gilt:

p - v" = konst. (5.5)
mit:
Vi spezifisches Volumen
n: Polytropenexponent
Damit kann das Integral in der Gleichung 5.4 gel6st werden:
n-1
=p_1.L<&>”_1 (5.6)
p1 n-1 p1

Nach [MARCINOWSKI76, S. 3] darf die Gleichung 5.6 fur Ventilatoren bis zu einem Druck-

verhaltnis von p,/p, = 1,3 durch den Quotient aus dem Totaldruck und dem Mittelwert
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aus der Dichte am Eintritt p, und der Dichte am Austritt p, des Ventilators angenahert
werden:
_ 2-Ap,
TP tp,

(5.7)

Der durch die Naherung verursachte Fehler liegt unterhalb von 0,2 % im Vergleich zur
exakten Losung aus der Gleichung 5.6 [MARCINOWSKI76, S. 5]. Anhand der Gleichung
5.7 lasst sich die Kennlinie mit der Druckerhéhung tGber dem Volumenstrom auch als

Kennlinie mit der spezifischen Nutzarbeit Giber dem Volumenstrom darstellen.

Mit Hilfe der gezeigten Formeln und den angestellten Voriberlegungen kann die Be-
rechnung der Druckerhéhung fur serielle Verbundbetriebe erfolgen. In Bild 5.2 ist der
Ablauf der Auslegungsmethode in einzelnen Prozessschritten grafisch dargestelit.
Dieser wird nachfolgend genauer erlautert.
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Bild 5.2: Ablaufdiagramm zur Auslegung eines Verbundbetriebs fur druckseitige An-

wendungen
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Nach der Definition der notwendigen Leistungsdaten werden die verwendeten Ventilato-
ren anhand der Berechnung von [BoHL83] vorausgewahlt. AnschlieBend wird die
Totaldruckerh6hung der Einzelgerate in die spezifische Nutzarbeit gemafR der Glei-

chung 5.7 umgerechnet.

Im nachsten Schritt werden diskrete Werte fir den Massenstrom, an dem die Drucker-
hoéhung in den einzelnen Stufen bzw. dem Verbund berechnet werden soll, festgelegt.
Fir jeden Massenstrom wird anschlie3end iterativ die Druckerh6éhung berechnet. Auf-
grund der unterschiedlichen Dichten am Einlass des jeweiligen Ventilators im Verbund
wird hier mit Massenstrémen und nicht wie Ublich mit Volumenstrémen gerechnet.
Anschliel3end werden bei einem konstanten Massenstrom die Eintrittsbedingungen am
1. Ventilator des seriellen Verbundbetriebs definiert und die Austrittsbedingungen tber
die zugefuhrte spezifische Forderarbeit berechnet. Als Startwert fir die iterative Be-
rechnung der StrémungsgrofRen nach der Verdichtung wird zunachst eine konstante
Dichte angenommen. Die Temperaturerhhung aufgrund der Verdichtung kann mit Hilfe
der zugefuhrten elektrischen Leistung abgeschétzt werden [DIN EN ISO 5801 2011,
S. 48]:

T,=T,+ Pa (5.8)
2 1 m'Cp .

Da die spezifische Forderarbeit von den Dichten an Ein- und Austritt des Ventilators
abhangt, muss die Druckerhdhung iterativ berechnet werden. Nach Erreichen eines
definierten Abbruchkriteriums, wie beispielsweise der prozentualen Anderung des
Drucks am Austritt des Ventilators zwischen den einzelnen Iterationsschritten in Abhan-
gigkeit der Dichte, sind die Austrittsbedingungen (Druck, Temperatur, Dichte,...) an
Ventilator 1 bekannt und dienen gleichzeitig als Eintrittsbedingungen fir Ventilator 2.

Dieser Sachverhalt soll nochmals mit Bild 5.3 verdeutlicht werden.
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1. Iteration:
( Start ) Eintrittsdichte Dichte Ein- & Austritt
identisch
v v v
Festlegung Eintrittsvolumen- Spez. Forderarbeit
. > P berechnen
m strom berechnen Y,
I
f f !
Austritts- auf Druckerhthung
Eintrittsbedingungen berechnen
umrechnen Apy;
Temperatur am Dichte am Austritt fiir
Austritt berechnen neue Druckerhoh ung

A
Weiterer Letzter *
Betriebs- Ventilator im Dichte am Austritt

Punkt? Verbund? berechnen

Nein 4 v

Druckerh6hung
berechnen
Apyjisg
A 4
( Ende )

Bild 5.3: Ablaufdiagramm zur iterativen Berechnung der Ein- und Austrittsgré3en

Uber die festgelegten Massenstrome und der Eintrittsdichte in den 1. Ventilator kann
der Eintrittsvolumenstrom berechnet werden. Da bei der ersten Iteration kein Wert fir
die Dichte am Austritt verfligbar ist, werden Ein- und Austrittsdichte gleichgesetzt.
Anschlie3end kann uber die spezifische Forderarbeit mit der Gleichung 5.7 die Druck-
erhohung berechnet werden. Danach folgt die Berechnung der Temperaturerh6hung
und der Austrittsdichte. Durch Einsetzen der Austrittsdichte in die Gleichung 5.7 ergibt
sich eine neue Druckerh6hung. Weicht die Druckerh6hung aus dem vorherigen Iterati-
onsschritt Apy; nur geringfligig vom nachfolgenden Iterationsschritt Apgj.1 ab, ist die
Berechnung fir dieses Gerat abgeschlossen. In den Untersuchungen zu dem Berech-
nungsverfahren hat sich gezeigt, dass eine ausreichende Genauigkeit gegeben ist,
wenn die Abweichung von Ap; zu Ap;i+1 kleiner 1 % ist. Weichen die Ergebnisse hiervon
ab, muss mit der Austrittsdichte aus dem aktuellen Iterationsschritt erneut die Schleife
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zur Berechnung der Austrittsbedingungen durchlaufen werden. Das Vorgehen fiur die
nachste Stufe und alle weiteren Stufen zur Berechnung der Ein- und Austrittsbedingun-
gen erfolgt analog. Nachdem die Berechnung der Druckerh6hung fir einen definierten
Massenstrom erfolgt ist, ist der nachste Massenstrom zu wahlen und damit die weiteren
Berechnungsschritte durchzufiihren. Die lufttechnische Auslegung ist beendet, sobald
alle definierten Massenstrome in den vorhandenen Stufen berechnet wurden. Das hier
beschriebene Vorgehen soll nun anhand experimenteller Versuchsdaten von Verbund-

betrieben validiert werden.

5.3 Validierung des analytischen Rechenmodells

Das analytische Rechenmodell wird auf den Verbundbetrieb aus der Voruntersuchung
angewendet. Ausgehend von den Messungen des Einzelgerats des HRD 60 Boosted
wird daraus die Kennlinie eines zweistufigen seriellen Verbundbetriebs berechnet. Die
Ergebnisse der Totaldruckerh6hung tber dem Volumenstrom sind in Bild 5.4 darge-
stellt. Die roten Rauten entsprechen den experimentellen Messergebnissen aus Kapitel
3. Die schwarze Volllinie beschreibt die Berechnung der Luftkennlinie nach [BoHL83]

und die blaue Volllinie zeigt die Ergebnisse des Berechnungsansatzes aus Kapitel 5.2.

35000 |
Nennbetriebspunkt
— 30000 ,ﬂi‘% y
.D_'. 4
2— 25000 ~
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c
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<
‘O
=
& 15000
o
2
T 10000 .
[ @ Messung Verbundbetrieb \
= 5000 - — Berechnung
——[BOHLS3] \
0 !
0 20 40 60 80

Volumenstrom V [m3/min]

Bild 5.4: Totaldruckerh6hung Uber Volumenstrom des zweistufigen Verbunds aus
HRD 60 Boosted
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Wie in Bild 5.4 zu erkennen ist, sind die Ergebnisse der Messung und des Berech-
nungsansatzes aus Kapitel 5.2 im Bereich des Nennbetriebspunkts nahezu
deckungsgleich. Ab einem Volumenstrom von ca. 45 m3/min weichen die Messergeb-
nisse geringfligig von der Berechnung ab und liegen zwischen den Ergebnissen der
Berechnung und den Ergebnissen nach [BoHL83]. Somit bleibt festzuhalten, dass im
Bereich des Nennbetriebspunkts die Genauigkeit fur die Berechnung der Totaldrucker-
hoéhung mit Hilfe der hier vorgestellten Berechnungsvorschrift deutlich erhéht werden
kann. Fernab des Nennbetriebspunkts kommt es bei Volumenstrémen unterhalb von
18 m3/min und Volumenstromen oberhalb von 55 m3/min zu Abweichungen zwischen
der Berechnungsvorschrift und den Messergebnissen. Allerdings ist hierbei zu beach-
ten, dass bei hohen Volumenstrémen die spez. Nutzarbeit abnimmt. Dies hat zur Folge,
dass die Dichten zwischen Ein- und Austritt sich nur geringfiigig unterscheiden. Somit
nahern sich auch die Ergebnisse aus der Berechnung und die Ergebnisse nach

[BOHL83] an und schneiden sich im maximalen Volumenstrom.

Neben der Berechnung der verfigbaren Druckerhdéhung ist auch der Wirkungsgrad des
Verbunds fur eine vollstandige Auslegung notwendig. Die Berechnung des Wirkungs-
grads ist in Bild 5.5 dargestellt. Da nach dem Stand der Technik keine
Berechnungsvorschrift zur Berechnung des Wirkungsgrads bekannt ist, sind in Bild 5.5

lediglich die Ergebnisse fur die vorgestellte Berechnung und die Messergebnisse dar-

gestellt.
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Bild 5.5: Lufttechnischer Wirkungsgrad tiber dem Volumenstrom des zweistufigen
Verbunds aus HRD 60 Boosted
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Der Wirkungsgrad im Nennbetriebspunkt liegt nach der Messung bei einem Volumen-
strom von ca. 35 m3/min und betragt 70,9 %. Die Ergebnisse der Berechnung weisen
einen maximalen Wirkungsgrad von 71,3 % auf. Allerdings liegt der berechnete Nenn-
betriebspunkt bei ca. 38 m3/min. Im Volumenstrombereich unterhalb von 30 m3/min wird
ein kleinerer Wirkungsgrad im Vergleich zur Messung berechnet. Die Abweichungen
liegen hierbei im Bereich von maximal 4 %. Bei Volumenstromen oberhalb von
40 m3/min weichen die Ergebnisse aus der Berechnung und der Messung zunehmend
ab. Im Bereich von 60 m3/min betragt die Abweichung Gber 20 %. Fur die untersuchte
Verbundkombination kann somit der Wirkungsgrad im Bereich des Nennbetriebspunkts

ausreichend genau berechnet werden.

Die vorliegenden Ergebnisse zeigen somit, dass die Druckerh6hung im seriellen Ver-
bund durch die Berechnungsvorschrift aus dem Kapitel 5.2 gegentiber der Berechnung
nach [BoHL83] genauer bestimmt werden kann. Der Wirkungsgrad im Nennbetriebs-
punkt lasst sich fur den untersuchten Verbundbetrieb ausreichend genau rechnerisch
ermitteln. Mit zunehmender Entfernung vom Nennbetriebspunkt nehmen die Abwei-
chungen zwischen den Ergebnissen der Messung und der Berechnung zu.
Insbesondere bei hohen Volumenstromen sinkt der gemessene Wirkungsgrad im Ver-
gleich zur Berechnung deutlich ab. Hierbei ist anzumerken, dass sich
Stromungsverluste insbesondere bei hohen Volumenstromen negativ auf den Wir-
kungsgrad auswirken. Die Untersuchungen zu dieser Abweichung in diesem Bereich

werden in Kapitel 6 weitergefihrt.

5.4 Vergleich der Rechenmodelle

Nachdem das analytische Berechnungsmodell durch die experimentellen Ergebnisse
bestétigt ist, erfolgt die Auswertung von Zwischenergebnissen des Berechnungsmodells
fur den untersuchten Verbundbetrieb. Dadurch sollen die Abweichungen zwischen der
vorgestellten Berechnung und der Berechnung nach [BoHL83] erklart werden. In Bild
5.6 a) ist die spezifische Nutzarbeit und in Bild 5.6 b) der Totaldruckverlauf jeweils tber
dem Volumenstrom der einzelnen Stufen des Verbunds dargestellt. Die aufgefihrten
Datenpunkte stammen aus dem analytischen Berechnungsansatz und zeigen in roten
Dreiecken die Betriebspunkte der 1. Stufe und in griinen Rauten die Betriebspunkte der
2. Stufe. Die Nummerierung kennzeichnet zugehorige Betriebspunkte der einzelnen
Stufen, bei denen der Massenstrom durch beide Stufen des Verbunds identisch ist. Mit

zunehmendem Volumenstrom ist zu erkennen, dass die Abweichung der Betriebspunk-



5.4 Vergleich der Rechenmodelle - 65 -

te bei konstantem Massenstrom (gleiche Nummerierung) in Bezug auf die spezifische
Nutzarbeit zunimmt. Aufgrund der unterschiedlichen Dichten in den beiden Stufen
fordern diese deshalb abweichende Volumenstrome. Die 2. Stufe fordert im Vergleich

zur 1. Stufe niedrigere Volumenstréme.
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Bild 5.6: a) Spez. Nutzarbeit und b) Totaldruckerh6hung tiber dem Volumenstrom im
Verbund des HRD 60 Boosted

Die zunehmende Abweichung bei einem hohen Volumenstrom ist darauf zurtickzufih-
ren, dass die Kennlinie in diesen Bereichen eine betragsmafig grol3ere Steigung
aufweist. Beispielsweise betragt in Punkt 4 die Differenz im Volumenstrom zwischen der
1. und der 2. Stufe ca. 2 m*/min bei einer Differenz der spezifischen Nutzarbeit von ca.
90 m?/s® wohingegen in Punkt 9 die Differenz im Volumenstrom ca. 1,5 m%min und bei
der spezifischen Nutzarbeit ca. 400 m?/s? betragt. Bei Umrechnung der spezifischen
Nutzarbeit auf die Totaldruckerhéhung in Bild 5.6 b) ist zu erkennen, dass im zweiten

Gerat ein hoherer Totaldruck vorliegt.

Anhand der Ergebnisse aus dem Bild 5.6 lassen sich somit die Abweichungen zwischen
dem Berechnungsmodell aus dem Kapitel 5.2 und der Berechnung nach [BoHL83]
erklaren. Grundlage fur die Berechnung nach [BoHL83] ist der Totaldruck der 1. Stufe.
Fur einen zweistufigen Verbundbetrieb wird dieser bei konstantem Volumenstrom
verdoppelt. Folglich ist die Abweichung der Berechnungsergebnisse zu [BoHL83] auf die
2. Stufe zurlckzufuhren. Die rechnerisch ermittelten Ergebnisse lassen sich auch
anhand der experimentellen Untersuchung in Bild 5.7 a) bestatigen. Hierbei ist zu
erkennen, dass die 2. Stufe hohere Totaldriicke erzeugt und einen niedrigeren Volu-

menstrom fordert. Bei niedrigen Volumenstrémen bis ca. 10 m3/min ist die Differenz im
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Volumenstrom zwischen den Stufen nur gering, steigt dann mit zunehmendem Volu-
menstrom an und verringert sich ab ca. 30 m3/min wieder. Die Abweichung ist als
Differenz V4- V, in Bild 5.7 b) ausgewertet. Die gezeigten Werte sind (iber dem Volu-
menstrom der 1. Stufe aufgetragen.
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am Austritt, Volumenstromdifferenz und Totaldruckdifferenz tber dem Volu-

menstrom im Verbund des HRD 60 Boosted

Der Verlauf der Volumenstromabweichung lasst sich damit erklaren, dass bei geringen

Volumenstrémen (bis ca. 10 m3/min) eine hohe Temperaturdifferenz zwischen dem
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Austritt der 1. Stufe und dem Austritt der 2. Stufe vorliegt. Dies hat zur Folge, dass die
Dichte in der 2. Stufe absinkt und folglich der geférderte Volumenstrom ansteigt. Mit

zunehmendem Volumenstrom sinkt die Temperaturdifferenz zwischen den Stufen

deutlich ab und die Totaldruckdifferenz Ap, , g™ AP 1 swre NMMt zu. Die maximale

Abweichung im Volumenstrom zwischen den Stufen betragt ca. 1,8 m3/min im Bereich
des Nennbetriebspunkts. Ab ca. 40 m3/min ndhern sich die Volumenstrome der Gerate
wieder an, da insgesamt die Totaldruckerhéhung in den einzelnen Stufen abnimmt
(siehe Bild 5.7 a)).

Somit kann festgehalten werden, dass sich die analytische Berechnungsmethode unter
der Verwendung der spezifischen Nutzarbeit zur Beschreibung von seriellen Verbund-

betrieben insbesondere im Bereich des Nennbetriebspunkts eignet.

Abschliel3end soll die Abweichung in Abhangigkeit der Totaldruckerhéhung zwischen
den Berechnungsmethoden nach [BoHL83] und der hier beschriebenen Methode abge-
schatzt werden. Hierfur wird ein beliebiger Verbundbetrieb, der aus zwei identischen
Geraten aufgebaut ist, herangezogen. Die Kennlinie des Einzelgerats ist bekannt. Aus
den Daten des Einzelgerats wird die resultierende Druckerhéhung nach [BoHL83] und
der Methode aus dem Kapitel 5.2 berechnet. Die Abweichung E zwischen den Ergeb-

nissen wird wie folgt berechnet:

E = Apt Verbund, Neues Verfahren™ Apt Verbund, nach [BOHL83]

100 % (5.9)
APy verbund, nach [BoHL83]

Wie in Bild 5.6 gezeigt, befindet sich der Betriebspunkt der 2. Stufe bei einem héheren
Druck im Vergleich zur 1. Stufe. Durch den geringeren Volumenstrom in der 2. Stufe
fuhrt dies auch zu einer hoheren spezifischen Nutzarbeit. Fur die Berechnung der
Abweichung E wird jedoch angenommen, dass die spezifische Nutzarbeit in den einzel-
nen Stufen des Verbunds konstant bleibt. Diese Annahme (der konstanten spezifischen
Nutzarbeit Uber die einzelnen Stufen) ist als konservativ und zulassig einzustufen. Die
Ergebnisse der Abweichung E in Abhéangigkeit der Druckerhéhung des Einzelgerats
sind in Bild 5.8 dargestellt.

Wie zu erkennen ist, steigt die Abweichung zwischen der hier vorgestellten Methode
und den Ergebnissen nach [BoHL83] mit zunehmender Druckerh6hung an. Je nach
Charakteristik der Kennlinie der verwendeten Ventilatoren kann die Abweichung zwi-

schen den beiden Berechnungsmethoden noch héher sein (siehe bspw. Bild 5.6 b)
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Punkt ,3%). Bei abnehmendem Totaldruck, wie es beispielsweise bei hohen Volumen-

stromen vorkommt, néhern sich die Ergebnisse der Berechnungsmethoden an.
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Bild 5.8: Abweichung E zwischen den Berechnungsmethoden in Abhangigkeit der

Druckerhdéhung des Einzelgeréts

Damit lasst sich zusammenfassen, dass durch die iterative Berechnungsmethode aus
Kapitel 5.2 die Genauigkeit bei der analytischen Vorausberechnung von seriellen Ver-
bundbetrieben verbessert werden kann. Anhand dieser Betrachtung kann auch gezeigt
werden, dass die Gerate innerhalb des Verbundbetriebs in unterschiedlichen Betriebs-

punkten auf der Kennlinie arbeiten.

Die Abweichung E zwischen den Berechnungsmethoden héngt von der Totaldrucker-
h6éhung der verwendeten Einzelgerate ab und steigt mit zunehmender Druckerhdhung

des Einzelgerats mindestens linear an.

5.5 Analytische Abschéatzung des Kennlinienverlaufs

Fur die Berechnung von seriellen Verbundbetrieben anhand des vorgestellten Vorge-
hens sollte die gesamte Kennlinie des Einzelgerats vorliegen. Die klassischen
Auslegungsverfahren fur Einzelgerate berechnen die Druckerhéhung und den Volu-
menstrom meist ausschlief3lich im Bereich des Nennbetriebspunkts. Um dennoch vom
berechneten Nennbetriebspunkt auf die Kennlinie zuriickzuschlieRen, werden vorhan-
dene Messungen (ca. 40 Einzelmessungen) von Einzelgeraten der Fa. Elektror
ausgewertet und auf Zusammenhange zu den Auslegungsdaten analysiert. Uber diese
soll im Anschluss an die analytische Auslegung eines Einzelgerats ausgehend vom
Nennbetriebspunkt eine Berechnung der Kennlinie tiber den gesamten Betriebsbereich

ermoglicht werden.
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In Bild 5.9 sind die Nennbetriebspunkte der ausgewerteten Messungen im Cordier-
Diagramm dargestellt. Wie beim Vergleich mit dem Diagramm in Bild 2.4 zu erkennen

ist, stammen alle Messergebnisse von Radialventilatoren.
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Bild 5.9: Lage der ausgewerteten Messungen im Cordierband

Fir die Auswertung der Messungen und die weitere Berechnung gelten die folgenden
Kriterien:

¢ Die totale Druckerhéhung des Einzelgerats Ubersteigt 4000 Pa in mindestens ei-
nem Betriebspunkt.

e Die Laufrader weisen rickwartsgekrimmte Kreisbogenschaufeln auf und die
Trag- und Deckscheibe sind planparallel ausgefuhrt.

e Fur Ventilatoren, die aufgrund einer begrenzten Motorleistung den Betriebspunkt
Vax Nicht anfahren kénnen, wird V. aus den vorhandenen Messpunkten tiber

ein Polynom 2. Grades interpoliert. Dieses Vorgehen gilt auch fur die aufgenom-
mene Motorleistung.
e FuUr die gesamte lufttechnische Kennlinie wird hierbei vorausgesetzt, dass der

Verlauf einer parabolischen Funktion folgt [SCHADEO7, S. 114].

Neben dem Nennbetriebspunkt (Apy.» Vienns Pnenn) Werden fiir die weiteren Analysen
auch die Extremwerte bei minimalem Volumenstrom (ApO,VO (= 0 m3/min), Py) und

maximalem Volumenstrom (Ap__. (=0 Pa), Vinax, Pmax) Verwendet.

max

Die Ergebnisse der Auswertungen sind in Bild 5.10 dargestellt. Das Bild 5.10 a) zeigt
das relative Druckverhaltnis po/pnenn Uber der Druckzahl w. Damit kann in Abhangigkeit
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der Druckzahl y die Druckerh6hung im Betriebspunkt bei einem Volumenstrom von
0 m3/min bestimmt werden. Es ist zu erkennen, dass mit zunehmender Druckzahl das
relative Druckverhaltnis abnimmt. Bei einer Druckzahl gy = 1,2 entspricht die Druckerh6-

hung im Nennbetriebspunkt der Druckerhéhung bei minimalem Volumenstrom.

Fir die Auswertung des maximalen Volumenstroms V., missen zusatzlich die
Durchmesser des Laufrads am Eintritt D; und Austritt D, bertcksichtigt werden. Der
Zusammenhang zwischen dem Volumenstromverhaltnis und der Lieferzahl ¢ ist in Bild
5.10 b) dargestellt. Uber die geometrische Festlegung des Laufrads (¢, g, D1, D;) kann
der maximale Volumenstrom abgeschatzt werden. Das Bestimmtheitsmald der Aus-

gleichspolynome in den Bild 5.10 a) und b) betragt ca. 95 %.

In Bild 5.10 c¢) sind die relativen Leistungsverhaltnisse bei minimalem und maximalem
Volumenstrom Uber der Laufzahl o dargestellt. Daraus lasst sich die Leistungsaufnah-
me bei minimalem und maximalem Volumenstrom ableiten. Auch hier sind die

Laufradeintritts- und Laufradaustrittsdurchmesser D; und D, zu bericksichtigen.

Mit Hilfe der aufgezeigten Zusammenhénge in den Bild 5.10 a) bis c) kann folgendes
Vorgehen ermdglicht werden. Im ersten Schritt erfolgt die Auslegung eines Einzelgerats
im Nennbetriebspunkt anhand des Stands der Technik, wie in Kapitel 2.4 beschrieben.
Anschliel3end lasst sich die gesamte Kennlinie mit den in Kapitel 5.5 ermittelten Zu-
sammenhangen bestimmen. Damit kann die Auslegung von seriellen Verbundbetrieben
erfolgen. Dieses Vorgehen wird nachfolgend dafur verwendet, geometrisch unterschied-
liche Laufrader, die auf denselben Betriebspunkt ausgelegt sind, im Verbundbetrieb

miteinander zu vergleichen.
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Bild 5.10: a) Rel. Druckverhaltnis po/pnenn Uber der Druckzahl
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5.6 Auswirkungen unterschiedlicher Laufradgeometrien auf den
Verbundbetrieb

Der Einfluss der geometrischen Gestaltung bzw. die Auslegung eines Radialventilators
auf dessen Eignung als Verbundventilator wird nachfolgend untersucht. Hierzu werden
drei Laufrader nach dem validierten Vorgehen von [RECKER15], welches auf dem in
Kapitel 2.4 dargestellten Stand der Technik aufbaut, ausgelegt. Als Nennbetriebspunkt
wird ein Volumenstrom von 40 m3/min und eine Totaldruckerh6hung von 12.000 Pa
festgelegt. Die geometrischen Abmessungen und Drehzahlen der drei Laufrader sind so
gewahlt, dass diese uber den Bereich der ausgewerteten Messungen in Kapitel 5.5
verteilt liegen. Die wichtigsten geometrischen Abmessungen der einzelnen Laufrader

sind in Tabelle 5.1 zusammengefasst.

Bezeichnung Laufrad L Laufrad M Laufrad S
Drehzahl n [1/min] 5.000 6.000 8.000
Aulendurchmesser D, [mm)] 475 400 308
Laufradbreite b [mm] 32 35 39
Eintrittswinkel $1 [°] 32 28 22
Austrittswinkel B, [°] 45 43 41
Schaufelanzahl Z [-] 10 11 11

Tabelle 5.1: Geometrische Hauptabmessungen der ausgelegten Laufrader

Die Lage der drei ausgelegten Laufrader im Vergleich zu den Messungen in Kapitel 5.5
zeigt das Bild 5.11 a). Die drei Laufrader werden mit unterschiedlichen Drehzahlen von
jeweils 5.000, 6.000 und 8.000 1/min angetrieben. Um den geforderten Auslegungs-
punkt zu erreichen, missen fiur die unterschiedlichen Drehzahlen die
Hauptabmessungen der Laufrader, wie z. B. Eintritts- und Aufl3endurchmesser des
Laufrads D; bzw. D, und die Laufradbreite b, angepasst werden. Die Aul3enkonturen
der unterschiedlichen Laufrader sind in Bild 5.11 b) dargestellt. Das Laufrad mit der
hochsten Drehzahl weist dabei den kleinsten Au3endurchmesser D, bei gréf3ter Breite
b des Laufrads auf. Mit abnehmender Drehzahl nimmt der Auf3endurchmesser zu, damit
der geforderte Druck erreicht werden kann. Neben den Hauptabmessungen unterschei-
den sich die Laufrader geringfigig in den Schaufelwinkeln und Schaufelanzahlen. Fur
die weiteren Auswertungen sind zur Unterscheidung der einzelnen Auslegungen ledig-
lich Bezeichnungen Laufrad ,S* ,M“ oder ,L stellvertretend fiir die jeweilige Auslegung
genannt und farblich durchgehend codiert.



5.6 Auswirkungen unterschiedlicher Laufradgeometrien auf den Verbundbetrieb - 73 -

a 025 \ b)|01mI
0,20 %‘
= ¥ o
bo 0,15 N ° \' i L‘:
< P
@ -
£ 010 11 e Messungen | 7T T
® B Laufrad S P o
0,05 ¢ Laufrad M :‘ i s
A laufrad L P P
——Cordierband b
0,00 T T I ! i
30 40 50 60 70 L

Durchmesserzahl &, [-]

Bild 5.11: a) Lage der drei ausgelegten Laufrader im Vergleich zu den ausgewerteten

Messungen, b) Kontur der unterschiedlichen Laufrader

Die unterschiedliche geometrische Gestaltung der Laufrader auf denselben Ausle-
gungspunkt fuhrt dazu, dass sich die Kennlinien fernab des Auslegungspunkts
unterscheiden. Der Verlauf der lufttechnischen Kennlinien und der dazugehorige Wir-
kungsgrad sind in Bild 5.12 dargestellt. Die Berechnung der Kennlinie erfolgt nach dem
in Kapitel 5.5 dargestellten Verfahren. Im Bereich des Nennbetriebspunkts verlauft die
Steigung der Kennlinie des Laufrads ,L“ flacher als beim Laufrad ,M“ und ,S*. Somit
kommt es bei Anderungen des Anlagenwiderstands im Bereich des Nennbetriebspunkts
beim Laufrad ,L“ zu geringeren Druck- und Volumenstromschwankungen im Vergleich
zu den Laufradern ,M“ und ,S*. Den hochsten Druck mit 14.000 Pa erreicht das Laufrad
.S, welches etwa 1.500 Pa uber dem Maximaldruck des Laufrads ,L“ liegt. Der maxi-
male Volumenstrom ist beim Laufrad ,L* mit ca. 108 m3/min im Vergleich zu 75 m3/min
beim Laufrad ,S* deutlich héher. Alle drei Gerate sind so ausgelegt, dass ein lufttechni-

scher Wirkungsgrad von 79 % im Einzelbetrieb erreicht wird.
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Bild 5.12: a) Kennlinien der unterschiedlichen Laufrader, b) Verlauf Wirkungsgrad Gber

mehrere Stufen

Das Bild 5.12 b) zeigt den Verlauf des Wirkungsgrads bei Hintereinanderschaltung von
maximal funf Geraten auf. Fir den Anlagenwiderstand wird hierbei angenommen, dass
dieser durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgeréats verlauft und Ventilatoren der

gleichen Auslegung hintereinander geschaltet werden.

Bei einem Verbund bestehend aus zwei Stufen sinkt der Wirkungsgrad des Gesamtsys-
tems unter Voraussetzung eines quadratisch verlaufenden Anlagenwiderstands
[BoHL83, S. 58] auf ungeféahr 72 %. Mit zunehmender Anzahl an Stufen zeigt sich, dass
der Gesamtwirkungsgrad des Systems bei Verwendung der Laufrads ,S“ energetisch

gunstiger verlauft als bei Verwendung des Laufrads ,L*“.

Allerdings ist zu beachten, dass durch die Hintereinanderschaltung in den verschiede-
nen Verbundbetrieben nicht mehr derselbe Betriebspunkt erreicht wird. Dies soll in Bild
5.13 nochmals anhand eines 2-stufigen Aufbaus verdeutlicht werden. Der Anlagenwi-
derstand, der durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgerats verlauft, schneidet die
Verbundkennlinie des 2-stufigen Verbunds mit dem Laufrad ,S“ bei geringerem Volu-
menstrom und Druckaufbau als der 2-stufige Aufbau mit dem Laufrad ,L“. Dies
kennzeichnet einen niedrigeren Wirkungsgrad beim Laufrad L im Vergleich zum
Laufrad ,S“. Insgesamt stehen mit dem 2-stufigen Verbund des Laufrads ,L“ ein héherer

Totaldruck sowie ein hoherer Volumenstrom zur Verfliigung.
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Bild 5.13:  Wirkungsgradvergleich beim 2-stufigen Aufbau

Um den Verlauf des Wirkungsgrads néher untersuchen zu konnen, erfolgt die Auswer-
tung anhand der lufttechnischen Kennlinien in Abhangigkeit der verwendeten Stufen
gemalR dem Bild 5.14. Auch bei dieser Auswertung wird lediglich das Laufrad ,S* und
das Laufrad ,L" betrachtet, da die Ergebnisse fir das Laufrad ,M“ zwischen den Ergeb-
nissen der Laufrader ,S* und ,L* verlaufen. Fir das Laufrad ,L sind die Luftkennlinien
bei Verwendung von einer bis funf Stufen, fir das Laufrad ,S* die Kurven fur eine und
fur funf Stufen dargestellt. Zusatzlich ist der quadratisch verlaufende Anlagenwider-
stand, der durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgeréts verlauft, eingezeichnet. Wie
in Bild 5.14 zu erkennen ist, stellt sich bei Verwendung von funf Stufen beim Verbund
des Laufrads ,S“ ein deutlich niedrigerer Betriebspunkt ein, als bei Verwendung des
Laufrads ,L“ (ebenfalls funf Stufen). Bereits mit drei Stufen des Laufrads ,L“ wird ein
hoher liegender Betriebspunkt erreicht als mit funf Stufen des Laufrads ,S*. Somit gilt
auch fur den Vergleich des Wirkungsgrads der unterschiedlichen Laufrader, dass aus
energetischer Sicht drei Stufen des Laufrads ,L“ mit einem Gesamtwirkungsgrad von
64 % gegeniber funf Stufen des Laufrads ,S“ mit einem Wirkungsgrad von 56 % zu
bevorzugen sind (vgl. Bild 5.12 b)).
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Bild 5.14: Kumulierte lufttechnische Kennlinien bei unterschiedlicher Stufenanzahl

Da fur die serielle Verschaltung neben dem maximal mdglichen Wirkungsgrad auch die
Anderungen in Bezug auf den erreichbaren Druck und die Veranderung des Volumen-
stroms von Bedeutung sind, werden diese nachfolgend in Bild 5.15 ausgewertet. Es
wird dabei wieder von einer parabelféormigen Anlagenkennlinie durch den Nennbe-
triebspunkt ausgegangen. In Bild 5.15 sind die prozentualen Anderungen fur alle drei
Laufrader ausgewertet. Als Bezugswert dient der Druck bzw. Volumenstrom des Ein-
zelgerats im Nennbetriebspunkt. Wie in Bild 5.15 a) zu erkennen ist, kann bei einem
zweistufigen Verbund keine Verdopplung des Drucks erzielt werden. Das Laufrad ,L*
erreicht eine Druckerh6hung von ca. 88 % verglichen mit dem Einzelgerat, wohingegen
mit dem Laufrad ,S“ eine Druckerh6hung von 62 % erzeugt wird. Mit zunehmender
Stufenanzahl fallen die Kennlinien starker ab, wie in Bild 5.14 zu erkennen ist. Dies
bedeutet fir das Laufrad ,S“ dass die erreichbare Druckanderung bei Verwendung
zusatzlicher Stufen mit weiterer Stufenanzahl abnimmt. Dies lasst sich damit erklaren,
dass im Unterschied zum Laufrad ,L“ (Bild 5.13) der lufttechnische Kennlinienverlauf
des Laufrads ,S* gestaucht ist und aufgrund seiner geometrischen Abmessungen einen

geringeren maximalen Volumenstrom aufweist.

Beim Laufrad ,L“ ist nach funf Stufen noch keine ausgepragte Sattigung in Bezug auf
die prozentuale Druckéanderung zu erkennen. Insgesamt zeigt sich, dass mit drei Stufen
die prozentuale Druckanderung beim Laufrad ,S“ mit 100 % verdoppelt, beim Laufrad

,L“ sogar um den Faktor 150 % gesteigert werden kann.
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Bild 5.15: a) Prozentuale Druckéanderung tber der Anzahl verwendeter Stufen

b) Prozentuale Volumenstromanderung Uber der Anzahl verwendeter Stufen

Des Weiteren ist bei der prozentualen Anderung des Volumenstroms in Bild 5.15 b) zu
erkennen, dass bei einer Verschaltung des Laufrads ,L“ ein hdherer Volumenstrom
(81 % nach funf Stufen) erreicht wird im Vergleich zu einer Verschaltung des Laufrads
.S (52 % nach funf Stufen). Das Laufrad ,M“ liegt sowohl in der prozentualen Druckan-
derung als auch in der prozentualen Volumenstromanderung zwischen den Laufradern
,S“und L

Die bisherigen Betrachtungen besitzen Gultigkeit unter der Annahme, dass der Anla-
genwiderstand durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgerats verlauft. Zusatzlich soll
untersucht werden, wie sich eine Anderung des Anlagenwiderstands auf das Betriebs-

verhalten des Verbunds auswirkt.

Die geanderten Anlagenwiderstande beziehen sich auf einen Volumenstrom von

V. 300,= 0,7 * Vo UNd Vipgo,= 1,2 -V des Nennvolumenstroms bezogen auf das

Nenn Nenn

Einzelgerat mit Laufrad ,S“. Die daraus resultierenden Kennlinien sind in Bild 5.16 a)
zusammengefasst. Die Verlaufe des Wirkungsgrads, der prozentualen Druck&nderung
und der prozentualen Volumenstromanderung durch die veranderten Anlagenkennlinien
zeigen die Bild 5.16 b) — d). Zum Vergleich sind hochmals die Verlaufe bei einem Anla-

genwiderstand durch den Nennbetriebspunkt (NBP) eingetragen.
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Bild 5.16: a) Variation des Anlagenwiderstands

b) Verlauf der Wirkungsgrade bei unterschiedlichen Anlagenwiderstanden

c) Prozentuale Druckanderung bei unterschiedlichen Anlagenwiderstanden

d) Prozentuale Volumenstroméanderung tber mehrere Stufen bei unter-

schiedlichen Anlagenwiderstanden
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Beim Betrieb des Verbunds aul3erhalb des Nennbetriebspunkts (des Einzelgerats) ist
der Wirkungsgrad geman Bild 5.16 b) bereits ab der 1. Stufe niedriger als beim Betrieb
im Nennbetriebspunkt. Dies trifft fir beide Anlagenwiderstande (+ 20 % und - 30 %) zu.
Bei einer steileren Anlagenkennlinie (- 30 %) zeigt sich, dass der Gesamtwirkungsgrad
vom einstufigen Gerat zum zweistufigen Verbund von 75 % auf 77 % ansteigt. Dies
hangt damit zusammen, dass infolge der steileren Anlagenkennlinie der 2-stufige Ver-
bund ndher am Nennbetriebspunkt betrieben wird. Dies ist sowohl fir das Laufrad ,S*
als auch das Laufrad ,L“ zu beobachten. Verglichen mit dem Wirkungsgrad der Anla-
genkennlinie, die durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgerats verlauft, fallt der
Wirkungsgrad bei steileren Anlagenkennlinien bei zunehmender Stufenanzahl nicht so
stark ab. Bei der flacheren Anlagenkennlinie (+ 20 %) fallt der Wirkungsgrad starker ab,
was darauf zurtckzufiihren ist, dass mit steigender Anzahl an Stufen der sich einstel-

lende Betriebspunkt zu niedrigeren Wirkungsgraden verschoben wird.

Fir die prozentuale Druck- und Volumenstroménderung ist der Nennbetriebspunkt als
Bezugswert gewahlt, um die Werte untereinander vergleichen zu kénnen. Sowohl bei
der steilen Anlagenkennlinie (- 30 %) als auch der flachen Anlagenkennlinie (+ 20 %)
zeigt sich, dass das Laufrad ,L* fir den Verbundbetrieb besser geeignet ist, da sowohl
die prozentuale Drucké&nderung als auch die Volumenstromanderung fur alle Stufenzah-

len Uber den Werten des Laufrads ,S“ liegen.

5.7 Qualitative Betrachtungen

In Bild 5.17 sollen die gezeigten Ergebnisse nochmals qualitativ zusammengefasst
werden. Ausgehend von zwei unterschiedlichen Ventilatoren, die auf denselben Nenn-
betriebspunkt ausgelegt sind und sich in der Drehzahl und dem LaufradauRendurch-
messer unterscheiden, werden mehrstufige Verbundbetriebe aufgebaut. Um die Uber-
sichtlichkeit in Bild 5.17 a) zu gewahrleisten, sind bei den lufttechnischen Kennlinien
lediglich drei Stufen eingezeichnet. In den Auswertungen zum Wirkungsgrad in Bild
5.17 b), der relativen Volumenstromanderung in Bild 5.17 c) und der relativen Druckén-
derungen in Bild 5.17 d) werden funf Stufen bertcksichtigt. Als Bezug fir die relative
Anderung des Volumenstroms und des Drucks werden die Leistungsdaten im Nennbe-

triebspunkt des Einzelgerats verwendet.

Der Verbund aus schnelldrehendem und damit kleinem Laufrad ist durch die gestrichel-
ten Linien in den Bild 5.17 a) — d) dargestellt, der Verbund aus langsam drehendem und
somit grofRerem Laufrad durch die durchgezogenen Linien. Aul3erdem sind in Bild 5.17
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a) drei unterschiedliche Anlagenwiderstande eingezeichnet (W1 — W3), die sich in ihrer

Steigung unterscheiden.
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Bild 5.17:  Qualitative Zusammenfassung der Ergebnisse
a) Totaldruckerhéhung Gber dem Volumenstrom
b) Wirkungsgrad tber der Anzahl an Stufen
c) Relative Volumenstromanderung Uber der Anzahl an Stufen
d) Relative Totaldruckerh6hung tber der Anzahl an Stufen
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Der Anlagenwiderstand W1 verlauft fernab des Nennbetriebspunkts des Einzelgerats,
der Anlagenwiderstand W2 durch den Nennbetriebspunkt des Einzelgerats und der
Anlagenwiderstand W3 durch den Nennbetriebspunkt des 2-stufigen Verbunds. Bei
Vorliegen des Anlagenwiderstands W1 (griine Kurven) liegt der Wirkungsgrad bereits
bei einer Stufe unterhalb des maximal mdglichen Wirkungsgrads (Bild 5.17 b)). Mit
zunehmender Anzahl an Stufen fallt der Wirkungsgrad ab. Verglichen mit dem Anla-
genwiderstand W2 zeigt sich, dass die relative Volumenstromanderung héher und die
relative Totaldruckerh6hung niedriger verlaufen (Bild 5.17 c¢) und d)). Aul3erdem klaffen
die Verlaufe von relativer Volumenstrom- und relativer Totaldruck&nderung zwischen
der schnell drehenden und der langsam drehenden Ausfiihrung mit zunehmender
Anzahl an Stufen auseinander. Da Anlagenwiderstand W2 durch den Nennbetriebs-
punkt des Einzelgerats verlauft, liegt der hochste Wirkungsgrad bei einer Stufe. Der
Wirkungsgrad des schnelldrehenden Laufrads ist verglichen mit dem langsamdrehen-
den Laufrad Uber die zunehmende Anzahl an Stufen hoher. Relative
Volumenstromanderung und relative Totaldruck&nderung fallen beim schnelldrehenden

Laufrad allerdings geringer aus. Die Ursache hierfur ist bereits in Bild 5.13 erklart.

Bei Vorliegen des Anlagenwiderstands W3 (rote Kurven) ist der Wirkungsgrad bei
Verwendung eines zweistufigen Verbunds hoher als bei Verwendung eines Einzelge-
rats, da der Wirkungsgrad zwischen einer Stufe und zwei Stufen ansteigt (sowohl beim
langsamdrehenden als auch beim schnelldrehenden Laufrad). Die Volumenstromande-
rung fallt im Vergleich zum Einzelgerat ab, wohingegen der Druckaufbau steigt. Des
Weiteren ist zu beobachten, dass sich die Verlaufe bei Vorliegen des Anlagenwider-
stands W3 zwischen der schnell drehenden Ausfuhrung und der langsam drehenden
Ausfuhrung schneiden, was bei den Verlaufen fir den Anlagenwiderstand W1 bzw. W2

nicht vorliegt.

Die Markierung ,a“ in Bild 5.17 a) weist darauf hin, dass sich der Schnittpunkt zwischen
den Verbundkennlinien mit zunehmender Stufenanzahl zu hdéheren Volumenstromen
verschiebt. Mit steigender Verdichtung nimmt der Volumenstrom in den héheren Stufen
ab, sodass bei Durchstromung einer hoheren Stufe in deren Nennbetriebspunkt die

vorherigen Stufen ihren Nennvolumenstrom bereits Gberschritten haben.

Die Markierung ,b“ in Bild 5.17 a) soll verdeutlichen, dass der 2-stufige langsam dre-
hende Verbund den gleichen Betriebspunkt erreichen kann, wie der schnell drehende 3-

stufige Verbund. Der Vergleich der Wirkungsgrade in Bild 5.17 b) (2-stufig blaue Linie
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zu 3-stufig blaue Strichlinie) zeigt, dass aus energetischer Sicht der 2-stufige Verbund
zu bevorzugen ist (Markierung ,c”).

AulRerdem nimmt der maximale Wirkungsgrad n in Bild 5.17 b) mit zunehmender

max
Anzahl an Stufen ab. Die Abnahme ist abhangig von der Verdichtung des jeweiligen
Geréts, da durch diese der geforderte Volumenstrom in den héheren Stufen geringer
wird. Je hoher die Verdichtung in den Stufen, umso gréRer ist die Veranderung des
gefoérderten Volumenstroms. Eine Abschatzung, wie hoch die maximal erreichbaren
Wirkungsgrade in einem mehrstufigen Verbund sind, ist in Bild 5.18 dargestellt. Es ist
zu erkennen, dass bei einem Verbund, bestehend aus Einzelgeraten, die jeweils eine
Nutzarbeit von ca. 4000 J/kg erreichen, der erreichbare Wirkungsgrad mit zunehmender
Stufenzahl um 1,5 % (je Stufe) sinkt. Bei einem Verbund aus Geraten mit einer Nutzar-

beit von 9000 J/kg sinkt der Wirkungsgrad je Stufe um ca. 2,5 %.
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Bild 5.18:  Abschatzung maximaler Wirkungsgrad im seriellen Verbundbetrieb

5.8 Wirtschaftlichkeit von Verbundbetrieben

Wie die vorherigen Untersuchungen zeigen, sollte bei der Auslegung von Ver-
bundbetrieben darauf geachtet werden, dass der Anlagenwiderstand aus energetischer
Sicht méglichst durch den Nennbetriebspunkt des Verbunds verlauft. Fir die Untersu-
chung der Wirtschaftlichkeit werden nachfolgend mehrstufige Verbundbetriebe mit
Einzelgeraten verglichen. In Bild 5.19 a) ist die Druckerhéhung Giber dem Volumenstrom

von Radialventilatoren der Firma Elektror in ihrem Nennbetriebspunkt dargestellt.



5.8 Wirtschaftlichkeit von Verbundbetrieben -83-

Um eine Wirtschaftlichkeitsbetrachtung durchzufiuhren, werden beispielhaft drei mdgli-
che Konfigurationen jeweils mit &hnlichen Nennvolumenstromen ausgewahlt (G, R, S).
Dabei soll Uberpruft werden, ob die Gerate mit der Endung ,1“ durch einen Verbund aus
zwei bzw. drei Stufen der Gerate mit der Endung ,2“ ersetzt werden kénnen, sodass
bspw. G1 durch den 3-stufigen Verbund aus G2, R1 durch den 2-stufigen Verbund aus
R2 und S1 durch den 3-stufigen Verbund aus S2 substituiert wird. Die ausgewahlten
Geratekombinationen erstrecken sich Uber unterschiedliche Volumenstrome. Fir die
Betrachtung der Wirtschaftlichkeit werden die Gesamtkosten ausgewertet, die sich aus
dem Kaufpreis und einer angenommenen Betriebszeit von 10.000 h bei einem Strom-
preis von 0,05 €/kWh bei Betrieb im Nennbetriebspunkt ergeben. Die anfallenden

Gesamtkosten sind in Bild 5.19 b) zusammengefasst.
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Bild 5.19: a) Druckerhéhung tber dem Volumenstrom von unterschiedlichen Geréten in
ihrem Nennbetriebspunkt, b) Gesamtkosten im Vergleich zwischen Einzelge-

rat und Verbund bei drei unterschiedlichen Kombinationen

Bei allen drei Kombinationen zeigt sich, dass der Verbund aus Sicht der Gesamtkosten
Uber die Dauer hohere Kosten verursacht als ein vergleichbares Einzelgerat. Somit ist
die Verwendung eines Verbundbetriebs erst dann wirtschaftlich sinnvoll, wenn der
geforderte Betriebspunkt nicht mit einem Einzelgerat (welches konstruktiv &ahnlich

ausgefuhrt ist) erreicht werden kann.
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5.9 Zusammenfassung des Kapitels

Ausgehend von den Voruberlegungen zur Auslegung von seriellen Verbundbetrieben
wurde ein analytisches Rechenmodell entwickelt, das die Genauigkeit der Berechnung
im Vergleich zu Berechnungsmodellen aus der Literatur verbessert. Die Validierung des

Berechnungsansatzes wurde anhand experimenteller Messergebnisse nachgewiesen.

Anschlieend wurden der Berechnungsansatz und das Vorgehen gemal3 Literatur
gegenubergestellt mit dem Ergebnis, dass insbesondere die Druckerhéhung in den
nachfolgenden Stufen durch den neuen Berechnungsansatz genauer abgebildet wer-
den kann. Voraussetzung fur die Anwendung des Berechnungsansatzes ist die
Kenntnis der Kennlinien Gber einen mdglichst grol3en Betriebsbereich der verwendeten
Ventilatoren. Um die Kennlinien bereits bei der Auslegung abschéatzen zu kénnen, sind

entsprechende Korrelationen aus vorhandenen Messungen abgeleitet worden.

Mit Hilfe des validierten Berechnungsansatzes und der ermittelten Korrelationen wurden
drei unterschiedliche Laufrader auf denselben Nennbetriebspunkt ausgelegt und hin-
sichtlich ihrer Eigenschaften im Verbund untersucht. Hierbei hat sich gezeigt, dass sich
insbesondere bei Anlagenwiderstanden, die nicht durch den Nennbetriebspunkt des
Verbunds verlaufen, erhebliche Unterschiede zwischen den Laufréadern auftreten kon-
nen. AbschlieRend wurden diese Ergebnisse nochmals qualitativ zusammengefasst und
eine Wirtschaftlichkeitsbetrachtung angestellt. Hieraus konnte geschlossen werden,
dass der Einsatz eines Verbunds wirtschaftlich sinnvoll ist, wenn sich der Betriebspunkt

nicht mehr durch ein Einzelgerat erreichen lasst.
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6 Numerische Untersuchungen zu Verbundbetrieben

Die experimentelle Untersuchung von Ventilatoren bzw. Verbundbetrieben erméglicht
die Bestimmung von Zustandsgrof3en wie beispielsweise des Drucks oder der Tempe-
ratur vor und nach der Verdichtung. Hierbei beschrankt sich die Auswertung auf die
lokale Bestimmung der jeweiligen GréfRe. Um die innerhalb der Ventilatoren ablaufen-
den Prozesse zu analysieren, werden im Folgenden numerische Untersuchungen
angestellt. Hierbei erfolgt im ersten Schritt die numerische Modellbildung anhand der
Kriterien aus dem Kapitel 2.6 mit anschlieBender Validierung durch die experimentellen
Voruntersuchungen. Darauf aufbauend erfolgt die Analyse der Strémungsvorgange im
Gesamtsystem und in den einzelnen Komponenten. Ziel des Kapitels ist es, die Str6-
mungsvorgange innerhalb der Geréte detailliert zu untersuchen und die auftretenden

Verluste in den einzelnen Stufen zu identifizieren.

6.1 Numerische Modellbildung

Fir die Simulation des Verbundbetriebs werden sowohl stationdre als auch transiente
Berechnungen durchgefiihrt. Die Konfiguration der numerischen Berechnungen sind in
Tabelle 6.1 zusammengefasst.

Stationare Berechnung Transiente Berechnung

Elementanzahl (in Mio.) im

o feinen Gitter 19 7

e mittleren Gitter 15 5

e groben Gitter 10 3
Kopplung der Grenzflachen am

e LR-Eintritt Frozen-Rotor Rotor-Stator

e LR-Austritt Mixing-Plane Rotor-Stator
Randbedingungen

e Eintritt Vorgabe eines relativen Totaldrucks (0 Pa)

e  Austritt Vorgabe eines Massenstroms
Fluideigenschaften

e Eintrittstemperatur 293,15 K

e Referenzdruck 1013,25 hPa

e Kompressibilitat ja
Turbulenzmodell k-w-SST

Tabelle 6.1: Konfiguration der numerischen Berechnungsgitter

Die stationaren Berechnungen ermdglichen im Vergleich zur transienten Berechnung
eine deutlich héhere Netzauflésung. Insbesondere bei der Verlustanalyse anhand der
Entropiebetrachtung ist dies notwendig. Da bei den stationaren Ergebnissen die physi-

sche Drehung des Laufrads vernachlassig wird, dienen die Ergebnisse der transienten
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Berechnungen dazu, den Einfluss der Drehung des Laufrads auf den Wirkungsgrad und
die Totaldruckerhohung untersuchen zu kénnen. Die Drehrichtung des Laufrads ist
Uberwiegend als linksdrehendes Laufrad ausgefuhrt (mit Ausnahme von Kapitel 6.4.3).
Die Kopplung der Grenzflachen erfolgt bei den stationaren Berechnungen am Eintritt
des Laufrads durch den Frozen-Rotor-Ansatz. Dadurch werden die Stromungsgrof3en in
Betrag und Richtung vom stehenden System in das rotierende System Ubergeben. Die
Kopplung am Austritt des Laufrads in das Gehause erfolgt durch den Mixing-Plane-
Ansatz, um die Strémungsgrof3en gemittelt zwischen Laufradaustritt und Gehause zu
Ubergeben. Die Wahl der Randbedingungen erfolgt vergleichbar zur Messung nach
[ISO 5801 2014]. Alle Ergebnisse, die sich auf die transienten Berechnungsmodelle
beziehen, sind Uber drei Umdrehungen des Laufrads gemittelt. Insgesamt werden
Betriebspunkte ab einem Volumenstrom von 20 m3/min simuliert, da unterhalb von 20
m3/min bereits instationdre Stromungsphanomene einsetzen, die das Konvergenzver-
halten der numerischen Berechnungen nachteilig beeinflussen. Des Weiteren ist der

dauerhafte Betrieb der Ventilatoren bei sehr geringen Volumenstrémen zu vermeiden.

6.2 Validierung der numerischen Untersuchungen

In Bild 6.1 ist der lufttechnische Wirkungsgrad des Verbundbetriebs aus zwei
HRD 60 Boosted uUber dem Volumenstrom dargestellt. Die aufgefiihrten Fehlerbalken
entsprechen der Abschéatzung des Diskretisierungsfehlers mit Hilfe des GCI (s. Kap.
2.6.5). Hierbei sind die statischen (Vernachlassigung zeitabhangiger Berechnungsgro-
Ren) und transienten (Berucksichtigung der zeitabhangigen Berechnungsgrofien)

Simulationsergebnisse sowie die Messergebnisse dargestellt.
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Bild 6.1: Lufttechnischer Wirkungsgrad des Verbundbetriebs tiber dem Volumenstrom

Der maximale Wirkungsgrad der Messung im Nennbetriebspunkt betragt 71 % und liegt
bei einem Volumenstrom von ca. 35 m3/min. Sowohl die statische als auch die transien-
te Simulation weisen ein Wirkungsgradmaximum in diesem Bereich auf. Allerdings wird
bei der statischen Berechnung der maximale Wirkungsgrad im Vergleich zur Messung
um ca. 5 % niedriger berechnet. Die transiente Simulation ist im Nennbetriebspunkt
anndhernd deckungsgleich zur Messung. Mit zunehmendem Volumenstrom sinkt der
lufttechnische Wirkungsgrad ab. Bei héheren Volumenstromen ab ca. 50 m3/min ist die
Abweichung zwischen der Messung und der statischen Simulation geringer, als zwi-
schen der Messung und der transienten Simulation.

Die Druckerh6hung des gesamten Verbunds ist in Bild 6.2 dargestellt. Der Nennbe-
triebspunkt bei ca. 35 m3min wird sowohl durch die transiente als auch durch die
statische Simulation mit ausreichender Genauigkeit beschrieben. Mit zunehmendem
Volumenstrom liegen die Ergebnisse der transienten Simulation minimal Uber den
Ergebnissen der statischen Simulation. Insgesamt lasst sich die Druckerh6hung sowohl
durch die transiente als auch die stationdare Simulation mit ausreichender Genauigkeit

berechnen.
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Bild 6.2: Druckerhdhung tber dem Volumenstrom des gesamten Verbunds

Die vorliegenden numerischen Ergebnisse zeigen im Vergleich zu den experimentellen
Ergebnissen eine ausreichende Ubereinstimmung, sodass das numerische Berech-

nungsmodell zur detaillierten Untersuchung verwendet werden kann.

6.3 Lufttechnische Betrachtung

Die innerhalb dieses Kapitels vorgestellten Ergebnisse beziehen sich auf die transien-
ten Simulationsergebnisse, da diese insbesondere den Wirkungsgrad des Verbund-

betriebs mit einer héheren Genauigkeit abbilden.

Die Auswertung der Druckerhéhung der einzelnen Stufen im Verbund und die Simulati-
on eines Einzelgerats sind in Bild 6.3 dargestellt. Die Validierung des Einzelgerats
wurde bereits in [NUDISCHER178B] durchgefuhrt. Zunachst sei angemerkt, dass sich diese
Auswertung entsprechend [DIN EN ISO 5801 2011] auf den Volumenstrom am Eingang
des Verbundbetriebs bezieht. Hierbei ist zu beachten, dass der Volumenstrom durch die
2. Stufe aufgrund der Verdichtung niedriger ist als in der Darstellung ausgewiesen. Die
gewahlte Darstellungsweise besitzt den Vorteil, dass die Betriebspunkte der einzelnen

Gerate bei einem konstanten Volumenstrom direkt abgelesen werden kénnen.
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Bild 6.3: Druckerh6hung tber dem Volumenstrom der einzelnen Stufen

Die Druckerh6hung in der 2. Stufe ist bei gleichem Volumenstrom héher als in der 1.
Stufe. Des Weiteren ist anzumerken, dass bei einem Volumenstrom von 60 m3/min der
statische Druck der 1. Stufe des Verbunds im negativen Bereich liegt (Druck ggu.
Umgebung von ca. - 500 Pa). In der 2. Stufe des Verbunds erreicht die statische Druck-
erhéhung noch ca. 50 Pa. Deshalb findet die Berechnung des Einzelgerats lediglich bis

zu einem Volumenstrom von 55 m3/min statt, beim Verbund hingegen bis 60 m3/min.

Der Verlauf der lufttechnischen Wirkungsgrade des gesamten Verbunds sowie dessen
1. und 2. Stufe und des Einzelgerats sind in Bild 6.4 aufgefiuihrt. Der Wirkungsgrad des
Gesamtsystems verlauft zwischen den Wirkungsgraden der 1. und 2. Stufe. Bei gerin-
gen Volumenstromen sind die Wirkungsgrade der einzelnen Stufen annéhernd gleich.
Mit zunehmendem Volumenstrom nimmt die Differenz zwischen den Wirkungsgraden
zu und erreicht beim hoéchsten Volumenstrom die grof3te Differenz. AuRerdem ist zu
erkennen, dass der Wirkungsgrad der 2. Stufe bei hohen Volumenstromen stark abfallt.
Somit ist davon auszugehen, dass sich innerhalb der 2. Stufe zusatzliche Verluste
einstellen, die mit ansteigendem Volumenstrom zunehmen. Die Verluste werden im
nachsten Kapitel anhand der Entropieproduktion untersucht. Des Weiteren zeigt sich,
dass die Verlaufe der Wirkungsgrade der 1. Stufe und des Einzelgerats tber weite
Bereiche identisch sind. Dies lasst den Schluss zu, dass sich die 1. Stufe innerhalb des

Verbundbetriebs vergleichbar zu einem Einzelgerat verhalt.
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Bild 6.4: Lufttechnischer Wirkungsgrad Uber dem Volumenstrom des Einzelgerats,

des Verbunds und dessen einzelne Stufen

In der stationaren Berechnung sind die Verlaufe qualitativ mit dem Bild 6.4 vergleichbar.
Der maximale Wirkungsgrad der 1. Stufe liegt ebenfalls bei 35 m3/min und betragt 71 %,
der maximale Wirkungsgrad der 2. Stufe liegt bei ca. 30 m3/min und betragt 69 %. Da
ansonsten keine weiteren Erkenntnisse aus der stationédren Berechnung in Bezug auf

die Wirkungsgradverlaufe zu ziehen sind, wird auf die Darstellung verzichtet.
6.4 Verlustanalyse

6.4.1 Lokale Entropieproduktion infolge Dissipation

Um die Abweichungen zwischen den Wirkungsgraden der 1. und der 2. Stufe genauer
untersuchen zu kénnen, erfolgt die Auswertung der Entropieproduktion im Gesamtsys-
tem und dessen einzelnen Komponenten gemalf der Darstellung aus Kapitel 2.7. Die
gezeigten Ergebnisse sind aufgrund der hoheren Netzauflosung den stationaren Be-
rechnungen entnommen. Die Verlaufe von indirekter und direkter Dissipationsleistung
des Gesamtsystems uber dem Volumenstrom sind nachfolgend in Bild 6.5 aufgefthrt.
Die indirekte Dissipationsleistung ist an der priméren Ordinate (grin) abgetragen und
die direkte Dissipationsleistung auf der sekundéren Ordinate (rot). Die direkte Dissipati-

onsleistung weist einen deutlich kleineren und damit vernachlassigbaren Anteil von
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max. 25 W auf. Deshalb findet im Weiteren keine Berechnung der direkten Dissipations-
leistung statt. Die indirekte Dissipationsleistung betragt bei maximalem Volumenstrom
ca. 3.400 W. Die hohe Differenz der beiden Werte liegt darin begriindet, dass die indi-
rekte Dissipationsleistung den Schwankungsanteil der Strémungsgrof3en (hohe
Verluste) beinhaltet, wohingegen die direkte Dissipationsleistung den Mittelwert der

StromungsgrofRen (geringe Verluste) wiedergibt.
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Bild 6.5: Direkte und indirekte Dissipationsleistung im Gesamtsystem

Im Bereich des Nennbetriebspunkts betragt die Verlustleistung aufgrund indirekter
Dissipation ca. 1.400 W. Im weiteren Verlauf steigt diese Uber dem Volumenstrom

inshesondere ab 40 — 45 m3/min deutlich an.

Im nachsten Schritt werden die einzelnen Baugruppen des Gesamtsystems naher
untersucht. Das Bild 6.6 a) zeigt den Verlauf der indirekten Dissipationsleistung in den
Laufradern der einzelnen Stufen. Zum Vergleich ist der Verlauf der indirekten Dissipati-
onsleistung im Einzelgerat aufgezeigt. Dabei zeigt sich, dass sich die
Dissipationsleistung in der 1. Stufe vergleichbar zum Einzelgerat verhalt. Bei beiden
weist der Verlauf der Dissipationsleistung im Bereich des Nennbetriebspunkts ein
Minimum auf. Folglich ist anhand der Dissipationsleistung der optimale Wirkungsgrad
des Laufrads (in der Einbausituation mit dem vorliegenden Gehause) erkennbar. Des
Weiteren bestatigen die vorliegenden Ergebnisse die Folgerung aus dem Kapitel 5,

dass die 1. Stufe des Verbundbetriebs sich ahnlich zu einem Einzelgeréat verhalt.
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In der 2. Stufe sind die Verluste innerhalb des Laufrads deutlich héher. Der Anstieg
nimmt mit steigendem Volumenstrom quadratisch zu. Ein Sattelpunkt im Bereich des
Nennbetriebspunkts ist nicht zu erkennen. Bei einem Volumenstrom von 60 m3/min
haben sich die Verluste durch die indirekte Dissipationsleistung im Laufrad der 2. Stufe

im Vergleich zum Laufrad der 1. Stufe bzw. des Einzelgeréats vervierfacht.
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Bild 6.6: Indirekte Dissipationsleistung a) im Laufrad und b) im Gehause

Die Verlustleistungen innerhalb des Geh&uses in der 1. und 2. Stufe sowie des Einzel-
gerats sind in Bild 6.6 b) dargestellt. Die Verlaufe zwischen 1. Stufe und Einzelgerat
sind nahezu deckungsgleich. Weiterhin ist zu erkennen, dass die Verluste innerhalb der
Gehause in der 1. Stufe und dem Einzelgeréat Uber den Betriebsbereich nahezu kon-
stant bleiben. Im Gegensatz dazu nehmen die Verluste in der 2. Stufe mit steigendem
Volumenstrom zu und haben sich bei einem Volumenstrom von 60 m3/min im Vergleich
zur 1. Stufe anndhernd verdoppelt. Dennoch ist festzustellen, dass bei hohen Volumen-
stromen der Verlust im Gehause der 2. Stufe deutlich geringer ausféllt als im Laufrad
der 2. Stufe. AbschlieBend bleibt festzuhalten, dass die Verluste innerhalb der 2. Stufe
sowohl im Laufrad als auch im Gehause tGber dem Volumenstrom starker ansteigen als
in der 1. Stufe.

Neben den Laufradern und Gehausen wird auch das Ubergangsstiick zwischen den
beiden Geraten analysiert. Die Verlustleistung im Ubergangsstiick ist in Bild 6.7 darge-
stellt. Auch hier steigen die Verluste nahezu quadratisch mit dem Volumenstrom an. Mit

einer Dissipationsleistung von 600 W bei einem Volumenstrom von 60 m3/min sind die
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Verluste im Vergleich zu den Verlusten im Gehause deutlich héher. Daraus lasst sich
schlieRen, dass eine Optimierung des Ubergangsstiicks im Vergleich zum Gehause
vorzuziehen ist. AuBerdem ist hervorzuheben, dass die Verluste im Bereich des Nenn-

betriebspunkts mit 100 W gering sind.
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Bild 6.7: Indirekte Dissipationsleistung im Ubergangsstiick
Die vorliegenden Ergebnisse zeigen, dass im weiteren Verlauf das Laufrad der 2. Stufe

und das Ubergangsstiick detailliert betrachtet werden miissen.

6.4.2 Lokalisierung der Laufradverluste

Um die Verluste innerhalb des Laufrads lokalisieren zu kénnen, soll der Verlustbeiwert
(p ausgewertet werden. Damit ist es moglich, die raumliche Verteilung der Verluste
auszuwerten und miteinander zu vergleichen. Ein niedriger Wert von {p entspricht
geringen Stromungsverlusten. Bei der Auswertung des Verlustbeiwerts kénnen somit

Gebiete mit niedrigen und hohen Verlusten identifiziert werden.

Das Bild 6.8 zeigt die Verteilung des Verlustbeiwerts {p innerhalb des Laufrads anhand
von Isoflachen im Nennbetriebspunkt der 1. Stufe und der 2. Stufe. Die Farbung der
Isoflachen beruht auf der turbulenten kinetischen Energie und soll hier lediglich zur
Kontrastverbesserung verwendet werden, um Details innerhalb der Isoflachen zu er-
kennen. Der absolute Wert kann fur die Auswertung vernachlassigt werden, sodass

darauf aus diesem Grund nicht mehr weiter eingegangen wird.

Eine kontinuierliche Anhebung des Verlustbeiwerts {p fuhrt dazu, dass das Laufrad
zunehmend durch die Isoflache ausgefullt ist. Die hochsten Verlustbeiwerte treten

Uberwiegend im Bereich der Grenzschicht auf. Auf die Anhebung des Verlustbeiwerts
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bis zur Erfassung der Grenzschicht wird verzichtet, da hierbei das Laufradvolumen
komplett von der Isoflache erfasst ist und keine Details zu erkennen sind. Fur beide
Stufen ist {p = 0,02 ausgewertet, was einer vergleichbaren Entropieproduktion ent-
spricht (da die Laufrader und der Betriebspunkt gleich sind). Dabei ist zu erkennen,
dass in der 1. Stufe die gesamten Laufradkanale durch die Isoflache erfasst sind wo-
hingegen in der 2. Stufe erst kleine Flachen erkennbar sind. Daraus folgt, dass in der 2.

Stufe lokal bereits hohe Verlust entstehen. Nicht farbig gefillt Bereiche haben hdhere

Verluste.

Bild 6.8: Isoflachen bei Variation von {p im Nennbetriebspunkt (35 m3/min) der
1. Stufe und der 2. Stufe

Wie anhand der Isoflache bei einem {p = 0,001 in der 1. Stufe zu erkennen ist, befinden
sich die Gebiete mit einer niedrigen Entropieproduktion im Bereich des Eintritts. Mit
ansteigendem (p bilden sich in der 1. Stufe zunehmend Hiillflachen aus, die vom Eintritt
Uber die Schaufeln bis zum Austritt ausgebildet werden. In der 2. Stufe hingegen zeigt
sich, dass die Isoflachen erst bei deutlich héheren {p-Werten und demnach héheren
Verlusten sichtbar werden. Zudem besitzen die sichtbaren Flachen ein abweichendes
Aussehen im Vergleich zur 1. Stufe. Insbesondere die Verluste am Eintritt und an der
Schaufelvorderkante (rote Kreise in Bild 6.8) bilden sich erst bei deutlich hheren Wer-

ten von (p aus.

In Bild 6.9 sind die Isoflachen mit konstantem (p bei Variation des Betriebspunkts der 1.

und 2. Stufe dargestellt. Der Verlustbeiwert ist so gewahlt, dass Uber den betrachteten
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Volumenstrombereich dauerhaft eine Isoflache sichtbar ist. Dazu wird in der 1. Stufe
(p=0,01 und in der 2. Stufe {5 = 0,01 und {p = 0,04 ausgewertet.

In den einzelnen Kanélen des Laufrads der 1. Stufe bildet sich mit zunehmendem
Volumenstrom eine nahezu gleichmaRige Struktur in allen Schaufelkandlen aus. Des
Weiteren legt sich bei niedrigen Volumenstromen die Isoflache an der Druckseite der
Schaufeln an. Bei hohen Volumenstromen hingegen verschiebt sich die Isoflache an die
Saugseite der Schaufeln. In der 2. Stufe sind bei {p = 0,01 nur minimale Isoflachen in
allen Betriebspunkten sichtbar. Bei einem {p = 0,04 sind bis zu einem Volumenstrom
von 45 m3/min deutliche Isoflachen zu erkennen. Jedoch ist die Struktur unregelméiiger
verglichen zur 1. Stufe. Bei einem Volumenstrom von 60 m3/min ist die Isoflache mini-
mal, sodass zwischen 45 m3min und 60 m3min ein starker Anstieg der
Entropieproduktion vorliegt. Insgesamt zeigen die Ergebnisse, dass die Durchstrémung
in den beiden Laufradern trotz geometrischer Gleichheit unterschiedlich verlauft. Insbe-
sondere beim Vergleich der Isoflachen zwischen 1. und 2. Stufe bei einem
Volumenstrom von 40 m3/min und 45 m3/min sind die Isoflachen der 2. Stufe zwischen
Eintritt und Schaufelvorderkante nicht verbunden (rote Kreise in Bild 6.8). Dies deutet

darauf hin, dass besonders in diesem Bereich hohe Verluste vorliegen.
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Bild 6.9: Isoflachen bei konstantem {p und Variation des Betriebspunkts der 1. und
2. Stufe
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In Bild 6.10 ist die Verteilung von (p Uber den Kanalquerschnitt im Bereich der Schau-
felvorder- und der Schaufelhinterkante der 1. und 2. Stufe im Nennbetriebspunkt

dargestellt.
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Bild 6.10: Verlauf von (p Uber dem Schaufelkanal im Bereich der Schaufelvorder- und
der Schaufelhinterkante in der a) 1. Stufe und b) 2. Stufe bei einem Volu-

menstrom von 35 m3/min im Verbund des HRD 60 Boosted
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Die Farbskalierung in Bild 6.10 ist fur die betrachteten Flachen beider Stufen identisch
gewahlt und logarithmisch aufgetragen. In der 1. Stufe tritt die Strémung an der Schau-
felvorderkante auf der Druckseite verlustarm in das Laufrad ein. Lediglich im Bereich
der Grenzschichten und im Bereich der Saugseite erhoht sich der Verlustkoeffizient
sichtbar. Der Verlust in den Grenzschichten ist darauf zurtickzufuhren, dass dort hohe
Geschwindigkeitsgradienten vorliegen. Im Bereich der Schaufelhinterkante treten auf
der Druckseite die geringsten Verlustbeiwerte auf. In azimuthaler Richtung hin zur
Saugseite nimmt der Verlustkoeffizient zu und erreicht in etwa mittig zwischen zwei
Schaufeln den Hochstwert. Wie nachfolgend gezeigt wird, kommt es aufgrund von
Stromungsablésungen zu diesen hohen Verlusten.

In der 2. Stufe sind die Verlustkoeffizienten deutlich gréf3er. Insbesondere an der
Schaufelvorderkante ist dies Uber den gesamten Eintrittsquerschnitt sichtbar. Der
Verlustkoeffizient verlauft in azimuthaler Richtung annéhernd konstant und nimmt von
der Trag- zur Deckscheibe zu. Neben den héheren Verlusten in der Grenzschicht kann
ebenfalls ein hoher Verlust an der Schaufelvorderkante im Bereich der Saugseite identi-
fiziert werden. Dieser erhdhte Verlust ist zwar auch in der 1. Stufe erkennbar, ist in der
2. Stufe aber flachenmafdig gréf3er ausgepragt. Auf die Entstehung dieses erhdhten

Verlusts wird nachfolgend genauer eingegangen.

Der Verlust im Bereich der Saugseite lasst sich auf die Ausbildung einer Wirbelstruktur
zurUckfuhren, die sich U-formig an der Schaufelvorderkante ausbildet. Zur Darstellung
dieser Wirbelstrukturen wird das Q-Kriterium nach [HuNT88] gewéhlt, welches auf der
Auswertung der lokalen Unterschiede zwischen dem Rotations- und Scherspannungs-
tensor des Stromungsfeldes basiert. Fur die exakte mathematische Beschreibung sei
auf [HunT88] verwiesen. Das Q-Kriterium lasst sich direkt in Ansys CFX auswerten. Die
Visualisierung dieser Wirbelgebiete erfolgt in Bild 6.11 in Form von Isoflachen (Q =
0,002) fur die 1. und 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 35 m3min. Um die U-
formigen Wirbel darzustellen, ist die Deckscheibe ausgeblendet. Des Weiteren sind die
Isoflachen mit der Relativgeschwindigkeit eingefarbt. Es ist zu erkennen, dass sich an
allen Schaufel bzw. den Schaufelvorderkanten Wirbel ausbilden (rote Linien). Auffallig
ist hierbei, dass die Bereiche der Wirbel, die sich auf der Saugseite der Schaufeln
befinden, hohe Relativgeschwindigkeiten aufweisen und dadurch hohe Verluste erzeu-

gen.
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a)

Velocity
Q Kriterium 0.002

- 120.0
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Q Kriterium 0.002

-120.0

Bild 6.11: Visualisierung der Wirbelstrukturen mittels Q-Kriterium im Laufrad in der a)
1. Stufe und b) 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 35 m3/min (Die unter-
schiedlichen Graustufen der Schaufeln werden durch die perspektivische

Darstellung verursacht und kdnnen vernachlassigt werden)
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An der Schaufelhinterkante ist im Bereich zwischen den Schaufeln ein erhdhter Verlust-
koeffizient erkennbar (siehe Bild 6.10). Uber die lokalen Geschwindigkeiten lassen sich
Ruckschlisse auf die Verluste ziehen. Hierfur werden die Laufrader der 1. und 2. Stufe
anhand eines Radialschnitts analysiert. Eine Skizze zur Herleitung der Darstellung im
Radialschnitt zeigt Bild 6.12 a). Bei der Darstellung als Radialschnitt wird die Rotation
des Laufrads als lineare Bewegung von oben nach unten und die Durchstrdomung von

links nach rechts ausgewertet.

Es ist zu beachten, dass der Abstand zwischen den Schaufeln verzerrt dargestellt wird.
Fur den Radialschnitt wird die Ebene gewabhlt, die sich mittig zwischen der Trag- und
Deckscheibe befindet. Die Bild 6.12 b) und c) zeigen diese abgewickelte Ansicht der 1.

und 2. Stufe bei zwei Schaufelkanalen im Detail.

Sowohl in der 1. als auch in der 2. Stufe ist das Ablésen der Stromung und die Ausbil-
dung von Wirbelgebieten sichtbar. Durch die Ablésung der Strébmung an der Saugseite
der Schaufeln, erkennbar an den erhdhten Verlustkoeffizienten im Bereich der Schau-
felhinterkante (vgl. Bild 6.10), wird der Stromungskanal nur in Teilbereichen durch-
stromt. In den Bereichen, in denen sich die Wirbelstrukturen gebildet haben, kommt es

zu erhodhten Verlusten.

Des Weiteren ist im Bereich der Schaufelvorderkante (rot gestrichelte Linie) in beiden
Stufen zu erkennen, dass die Schaufel nicht im optimalen Winkel angestréomt wird. Dies
fuhrt trotz des Betriebs im Nennbetriebspunkt zu Abldsungen im Laufrad. Nur im ersten
Drittel der Schaufel liegt die Stromung an der Saugseite der Schaufel an, bevor die
Stromung ablost. Dies ist in allen Schaufelkandlen sichtbar. Die Darstellung aller

Schaufelkanéle ist dem Anhang beigefigt (s. Anhang A.4).
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a) Schnitt durch das Laufrad: Darstellung im Radialschnitt:
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Bild 6.12: a) Skizze Herleitung Radialschnitt mittig zwischen Trag- und Deckscheibe,
b) Radialschnitt in 1. Stufe und c) Radialschnitt in 2. Stufe mit Darstellung der
Absolutgeschwindigkeit bei einem Volumenstrom von 35 m3/min

Die Auswertung der Absolutgeschwindigkeit in der Schnittansicht mittig zwischen Trag-

und Deckscheibe ist in Bild 6.13 a) und b) bei einem Volumenstrom von 35 m3/min

dargestellt. Im Bereich der Schaufelvorderkante ist auch hier das Ablésen der Stromung

kurz nach dem Eintritt in den Schaufelkanal auf der Saugseite zu erkennen. In der 1.

Stufe verlaufen die Stromlinien in allen Kanalen vergleichsweise &hnlich und annahernd
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schaufelkongruent wohingegen in der 2. Stufe in einigen Kanalen ein Ablosen der
Stromung an der Druckseite der Schaufeln sichtbar ist (bspw. Bild 6.13 b) Schaufelka-
nal Nr. 4).

Velocity
120.0

Velocity
g 120.0

Bild 6.13: Darstellung der Absolutgeschwindigkeit anhand von Stromlinien im Laufrad
mittig zwischen Trag- und Deckscheibe in der a) 1. Stufe und der b) 2. Stufe

bei einem Volumenstrom von 35 m3/min
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Die Ablosegebiete bilden sich in Form von Dreiecken aus, die in allen Kanalen in etwa
den gleichen Bereich abdecken. Am Schaufeleintritt der 1. Stufe erfahrt die Strémung
eine Beschleunigung und wird anschliel3end im weiteren Verlauf des Strémungskanals
verzogert. In der 2. Stufe unterscheiden sich die Verlaufe der Stromlinien in den einzel-
nen Kanélen deutlich. Beispielsweise kann im rot gestrichelt hervorgehobenen
Schaufelkanal die Stromung der Schaufelkontur an der Druckseite nicht folgen. Dies
fuhrt zu einer schlechteren Umlenkung, was den erhdhten Verlust in Bild 6.10 b) erklart.
Auch die Bereiche der Stromungsablésungen sind unterschiedlich ausgebildet. Fir die
2. Stufe kann festgehalten werden, dass eine ungleichmallige Geschwindigkeitsvertei-
lung zu erhdhten Verlusten in der Durchstromung fuhrt.

Die Auswertung des Totaldrucks als Radialschnitt ist in Bild 6.14 dargestellt. Hierbei ist
zu erkennen, dass in der 2. Stufe eine ungleichmalliger Totaldruck im Bereich vor den

Schaufeln vorliegt, der sich bis in den beschaufelten Laufradbereich auswirkt.

Total Pressure Total Pressure
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Bild 6.14: Totaldruck mittig zwischen Trag- und Deckscheibe in der a) 1. Stufe und der
b) 2. Stufe

Nachdem die Laufrader partiell auf die Verlustquellen untersucht wurden, folgt eine

integrale Betrachtungsweise. Hierfur wird das Integral der indirekten Dissipationsleis-

tung Pp Uber dem Laufraddurchmesser ausgewertet und als prozentualer Verlust Pp el

Uber dem normierten Laufraddurchmesser D. von der Laufradachse (D: = 0) bis zum

Laufradaufendurchmesser D, (D, = 1) in Bild 6.15 aufgetragen. Zusatzlich zum Nenn-
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betriebspunkt (35 m3/min) ist der Betriebspunkt bei maximalem Volumenstrom ausge-
wertet (60 m3/min). Des Weiteren sind auch die Durchmesser der Schaufelvorder- und

Hinterkante eingezeichnet.

In der 1. Stufe ist zu erkennen, dass sich der prozentuale Verlust an der Schaufelvor-
derkante bei Anhebung des Volumenstroms von 35 m3/min auf 60 m3/min von 15 % auf
10 % verringert. In der 2. Stufe steigt dieser hingegen von 25 % auf 35 % an. Anschlie-
Bend nehmen in beiden Stufen die prozentualen Verluste Uber dem
Laufraddurchmesser anndhernd linear zu. Die vorliegenden Ergebnisse belegen, dass
insbesondere der Eintrittsbereich des Laufrads der 2. Stufe vergleichsweise hohe

Verluste aufweist.

100 I I I
=@=-1. Stufe: 35 m3/min
%90 1 =0=1. Stufe: 60 m3/min
—, 80 +H=a—2. Stufe: 35 m3/min °
é’ Q
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‘i{ 70 T =
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o o]
I 2
= )
o 50 5 A 9
& 5 /y / :
o &} ¥
< 40 LN ko)
S : c
% 30 : // %
N : q:=s
20 // P 3
0 ! :

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
Laufraddurchmesser D, [-]
Bild 6.15: Prozentuale Verlustverteilung Pp e Uber dem dimensionslosen Laufrad-
durchmesser D. in der 1. und 2. Stufe
Die Auswertung der absoluten indirekten Dissipationsleistungen Pp: Uber dem dimensi-
onslosen Laufraddurchmesser D. ist in Bild 6.16 dargestellt. Hierbei ist zu erkennen,
dass der Verlust vom Einstrombereich bis zur Schaufelvorderkante in der 1. Stufe ca.
30 W betragt und nahezu unabhéngig vom Betriebspunkt ist. In der 2. Stufe hingegen
steigt der Verlust von 100 W bei 35 m3/min auf tiber 400 W bei 60 m3/min an.
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1400 : : : : :
=m=1. Stufe: 35 m3/min g ‘)
E 1200 {=e=1. Stufe: 60 m3min i :
- L :
oo =a—2. Stufe: 35 m3/min j=$ 2
> 1000 _ S S
c =@—2. Stufe: 60 m3/min D =
3 5i / 2
7 800 2 =
() o / e=
- ni L
» 600 : 8
£ 400 :
S
2 200
0 .@—» L

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
Laufraddurchmesser D, [-]

Bild 6.16: Indirekte Dissipationsleistung Pp in der 1. und 2. Stufe Uber dem Laufrad-
durchmesser D.
Die erhdhten Verluste unmittelbar nach der Schaufelvorderkante haben sich bereits in
Bild 6.8 gezeigt. Bei einem Verlustbeiwert {p = 0,04 sind in der 2. Stufe in diesem Be-
reich keine Isoflachen zu erkennen, obwohl im hinteren Bereich des Schaufelkanals
bereits Isoflachen ausgebildet sind. Die integrale Betrachtungsweise der Verlustvertei-
lung deutet somit darauf hin, dass bereits der (schaufellose) Eintrittsbereich in das
Laufrad erhebliche Verluste erzeugt. Um dies genauer untersuchen zu kénnen, erfolgt
die Auswertung des Geschwindigkeitsprofils unmittelbar vor dem Eintritt in das Laufrad.
Um die Eintrittsgeschwindigkeiten zu vergleichen, werden diese Uber den Volumen-
strom V und die Eintrittsfliche A, dimensionslos ausgewertet und in die axiale und

radiale Geschwindigkeitskomponente cax und c,¢ aufgeteilt:

Cax =

(6.1)

Crad = (6.2)

F|<|

At
Bei Vorliegen einer drallfreien Stromung betragt die radiale Stromungskomponente

Crad = 0. Die Auswertung der Eintrittsgeschwindigkeiten ist in Bild 6.17 dargestellt.
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Bild 6.17: a) cax in 1. Stufe am Eintritt bei 35 m3/min
b) cax in 2. Stufe am Eintritt bei 35 m3/min
C) Crag In 1. Stufe am Eintritt bei 35 m3/min
d) Craq In 2. Stufe am Eintritt bei 35 m3/min
e) + f) cax in der 1. und 2. Stufe am Eintritt bei 60 m3/min (Skalierung analog
zu den Bildern a) + b))
g) + h) Crag in der 1. und 2. Stufe am Eintritt bei 60 m3/min (Skalierung analog
zu den Bildern c) + d))
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Um lokale Verteilung in den einzelnen Bildern besser sichtbar zu machen, wurden
verschiedene Skalierungen verwendet. Bei der radialen Geschwindigkeitskomponente
ist neben dem Betrag auch die Stromungsrichtung als Vektor dargestellt. Zusatzlich zu
den Geschwindigkeitsverteilungen ist auch die Lage des Laufrads zum Gehause einge-
zeichnet. In der 1. Stufe ist in axialer Richtung zu erkennen, dass sich die
Geschwindigkeitsverteilung bei den Volumenstrémen 35 m3/min und 60 m3/min ahnlich
ausbildet (siehe die Bild 6.17 a) und e)). Diese ist in beiden Betriebspunkten ahnlich
und gilt auch fur die Geschwindigkeitsverteilung in radialer Richtung (siehe die Bild 6.17
c) und g)). In beiden Richtungen bilden sich die Geschwindigkeitsprofile radialsymmet-

risch aus.

In der 2. Stufe sind hohe lokale Gradienten festzustellen. Die axiale Strémungsge-
schwindigkeit sinkt im oberen Bereich des Eintrittsquerschnitts auf nahezu Null ab
(siehe die Bild 6.17 b) und f)). Im unteren Bereich stellen sich dagegen hohe axiale
Geschwindigkeiten ein. Diese ungleichférmige Verteilung ist in beiden Betriebspunkten
zu erkennen. Die Auswirkungen der erhéhten axialen Eintrittsgeschwindigkeit zeigt das
Bild 6.13 b), aus dem ersichtlich ist, dass die Stromlinien der Schaufelkrimmung nicht
mehr folgen kénnen. Zusammenfassend konnte damit gezeigt werden, dass die nor-
mierte Geschwindigkeitsverteilung in der 1. Stufe sowohl in radialer als auch in axialer
Richtung unabhangig vom Volumenstrom ist, wohingegen in der 2. Stufe in beide Rich-
tungen ein gestortes Geschwindigkeitsprofil vorliegt.

Das ungleichformige Stromungsprofil in axialer Richtung wurde auch in Stromungsfeld-
messungen fur den untersuchten Verbundbetrieb nachgewiesen [MELEKIDIS16]. Die
Ergebnisse der axialen Geschwindigkeit am Eintritt der 2. Stufe sind in Bild 6.18 zu
sehen. Die Messungen wurden mit Hilfe einer Prandtl-Sonde durchgefihrt, die in achs-
paralleler Ausrichtung in den Strémungsquerschnitt eingebracht wurde. Insbesondere
die Trennung der Gebiete mit hohen und niedrigen axialen Strémungsgeschwindigkei-
ten ist in der Messung eindeutig zu erkennen. Die Ausrichtung des Gehé&uses ist

identisch zu den Simulationen.
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Bild 6.18: Gemessenes Geschwindigkeitsprofil am Eintritt der 2. Stufe im Nennbe-

triebspunkt [MELEKIDIS16]

6.4.3 Einfluss der Laufraddrehrichtung

Der Verlauf der Schaufeln in den bisherigen Auswertungen ist als linksdrehendes
Laufrad ausgefiihrt. Um den Einfluss der Drehrichtung des Laufrads (LR) auf das Ge-
schwindigkeitsprofil in der 2. Stufe zu untersuchen, wird eine weitere Simulation mit
rechtsdrehendem Laufrad im Nennbetriebspunkt bei 35 m3/min durchgefuhrt. Hierfur
wird die 2. Stufe inkl. des Gehauses gespiegelt und an das bisherige Modell ange-
bracht. Die weiteren Einstellungen werden unverandert beibehalten. Die Ergebnisse
dieser Simulation sind in der Tabelle 6.2 zusammengefasst. Der Einfluss der Drehrich-

tung des Laufrads der 2. Stufe ist nur minimal.
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Linksdrehendes LR Rechtsdrehendes LR Anderung
Wirkungsgrad (stationar) 70,9 % 70,3 % -0,8 %
Totaldruckerhéhung 26.120 Pa 26.378 Pa +1,0 %
Indirekte Dis. Leistung
e imLR 474 W 508 W +7,2 %
e im Gehause 282 W 312 W +10,6 %

Tabelle 6.2: Einfluss der Drehrichtung der 2. Stufe

Durch die Zunahme der Totaldruckerh6hung um 1,0 % bei gleichzeitiger Erh6hung der
Verluste im Laufrad und im Geh&use um 7,2 % bzw. 10,6 % reduziert sich der Wir-

kungsgrad absolut um 0,6 % (relativ 0,8 %).

Die Auswertung des Geschwindigkeitsprofils am Eintritt der 2. Stufe ist in Bild 6.19
dargestellt. Beim rechtsdrehenden Laufrad bilden sich erneut Zonen mit niedrigen und
hohen Geschwindigkeitsanteilen in axialer Richtung aus. Allerdings sind diese Zonen im

Vergleich zum linksdrehenden Laufrad um ca. 45° gedreht angeordnet.

Somit bleibt festzuhalten, dass die Drehrichtung des Laufrads bzw. des Ventilators nur
geringfugige Auswirkungen auf die Leistungsfahigkeit des Verbundbetriebs besitzt.
Allerdings ist anhand der Stromungsverlaufe in den Bild 6.19 zu erkennen, dass das

Laufrad der 2. Stufe bzw. dessen Drehsinn sich auf die Stromungsverteilung stromauf-

warts vor dem Laufrad auswirkt.

Bild 6.19: a) Cax und b) craq in der 2. Stufe bei rechtsdrehendem Laufrad im Nennbe-
triebspunkt
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6.5 Optimierung des Verbundbetriebs 2 x HRD60 Boosted

Die vorliegenden Ergebnisse zeigen, dass sich trotz geometrischer Gleichheit der
Gerate in der 1. und 2. Stufe ein unterschiedliches Betriebsverhalten einstellt. Im Nenn-
betriebspunkt sind die Verluste in der 2. Stufe verglichen mit der 1. Stufe deutlich hoher.
Dies konnte durch die Auswertung der indirekten Dissipationsleistung quantifiziert
werden. Auch die Untersuchung der Verlustkoeffizienten und der Stromungsgeschwin-
digkeiten unmittelbar vor dem Laufradeintritt haben dies bestatigt. Insbesondere im
Eintrittsbereich des Laufrads, in dem sich noch keine Schaufeln befinden, betragen die
Verluste je nach Betriebspunkt zwischen 25 % und 35 % der gesamten Laufradverluste.
Fir die Optimierung der 2. Stufe bzw. die Minimierung der Laufradverluste werden
nachfolgend zwei Mdglichkeiten vorgestellt. Zunachst wird die Auswirkung einer ver-
besserten Zustromung untersucht, anschlieRend erfolgt die Anpassung der
Laufradabmessungen (um die Verluste zu verringern). Um die Schaufelkontur und auch
den Offnungsquerschnitt des Laufrads nicht zu verandert, wird die Breite des Laufrads
vergrol3ert. Eine Anpassung der Gehausekontur wird nicht vorgenommen. Dies ist hier
maoglich, da bei Ventilatoren das Gehause um den Faktor 2 — 4 breiter ausgefihrt ist,
als die Laufradbreite [CAROLUS12, S. 43]. Beim HRD 60 ist das Gehduse um den Faktor
3,2 breiter als das Laufrad. Infolge der angepassten Laufradbreite reduziert sich ledig-
lich der Abstand zwischen Gehausewand und Laufrad.

6.5.1 Verbesserung der Zustrombedingungen

Um die Zustromung fir das Laufrad der 2. Stufe zu optimieren, kdnnen unterschiedliche
Ldsungsansétze verfolgt werden. Bauartbedingt befindet sich zwischen dem Druckstut-
zen der 1.Stufe und dem Saugstutzen der 2. Stufe ein Diffusor, der den
Stromungsquerschnitt von 100 mm auf 140 mm vergréRert. Die bisher eingebaute
Beruhigungsstrecke besitzt eine Lange von 0,3 m. Um die Stromung vor der 2. Stufe zu
verbessern, wird eine langere Beruhigungsstrecke stromab des Diffusors verwendet,
welche das ungleichmalige Stromungsprofil stromab des Diffusors bis zum Eintritt in
die 2. Stufe glatten soll. [RIETSCHELO8, S. 241] empfiehlt eine Beruhigungsstrecke von
ca. 0,9 m, um eine gleichmalig ausgepragte Rohrstromung nach einem Ventilatoraus-
tritt zu erhalten. Deshalb wird eine Beruhigungsstrecke mit 1 m Lange eingebaut. Die
Auswirkungen dieser Verlangerung auf den Wirkungsgrad, die Druckerh6hung und die

Verluste sind in der Tabelle 6.3 zusammengefasst.
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Bei Einbau einer verlangerten Beruhigungsstrecke verringert sich bei einem Volumen-
strom von 35 m3/min der Gesamtwirkungsgrad des Verbunds um 2,5 %. Die Verluste
aufgrund von indirekter Dissipation gehen sowohl im Laufrad als auch im Gehéause um
jeweils ca. 23 % zurlick. Dies ist auf die verbesserte Zustrémung zuriickzuftihren. Der
Totaldruckaufbau verringert sich um ca. 1.000 Pa, was mit dem zusatzlichen Verlust
durch die verlangerte Rohrleitung zusammenhangt. Somit bleibt festzuhalten, dass bei
einem Volumenstrom von 35 m3/min der Einbau einer verlangerten Beruhigungsstrecke
die Verluste reduziert, insgesamt den Totaldruckaufbau und den Gesamtwirkungsgrad

jedoch verringert.

Normale Verléngerte Anderung
Beruhigungsstrecke Beruhigungsstrecke
Volumenstrom: 35 m3/min
Ges. Wirkungsgrad im VB (stationar) | 70,3 % 68,6 % -25%
Totaldruckerhéhung im VB 26.120 Pa 25.097 Pa -39%
Indirekte Dis.-Leistung in der 2. Stufe
e imLR 417 W 324 W -223%
e im Gehause 382w 201 W -23,8%
Volumenstrom: 60 m3/min
Ges. Wirkungsgrad im VB (stationar) | 53,5 % 59,2 % +10,7 %
Totaldruckerhéhung im VB 14.250 Pa 13.809 Pa -3,1%
Indirekte Dis.-Leistung in der 2. Stufe
e IimLR 1.279 W 377TW -70,5%
e im Gehause 439 W 392 W -10,7 %

Tabelle 6.3: Ergebnisse bei Einbau einer verlangerten Beruhigungsstrecke

Bei einem Volumenstrom von 60 m3/min ist der Einfluss der verlangerten Beruhigungs-
strecke erheblich. Der Wirkungsgrad steigt auf 59,2 %. Insbesondere die Verluste im
Laufrad nehmen deutlich ab. Somit bleibt festzuhalten, dass sich die verlangerte Beru-
higungsstrecke insbesondere bei hohen Volumenstromen positiv auf den Wirkungsgrad
und die Verluste innerhalb des Laufrads auswirken. Die Auswirkungen der verlangerten
Beruhigungsstrecke auf das Geschwindigkeitsprofil am Eintritt zeigt das Bild 6.20.
Hierbei ist zu erkennen, dass auch bei einer verlangerten Beruhigungsstrecke in axialer
Richtung ein gestortes Stromungsprofil vorliegt. Die radiale Stromungskomponente

kann durch die verlangerte Beruhigungsstrecke jedoch geglattet werden.

Mit der verlangerten Beruhigungsstrecke kann zwar eine Steigerung des Wirkungsgrads
bei hohen Volumenstromen erzeugt werden, dennoch soll eine weitere Mal3nahme zur
Verbesserung der Zustromung untersucht werden. Hierfir wird ein Sterngleichrichter
nach [DIN EN ISO 5801 2011] unmittelbar in den Stromungsquerschnitt vor der 2. Stufe

integriert. Der Aufbau und die Auswirkungen des Gleichrichters auf die Stromlinien
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stromab der 1. Stufe sind in Bild 6.21 zusammengefasst. Der Gleichrichter teilt die
Beruhigungsstrecke nach dem Diffusor in acht Kreissegmente. Unmittelbar nach dem

Gleichrichter tritt die Stromung in die 2. Stufe des Verbundbetriebs ein.

Bild 6.20: a) caxam Eintritt der 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 35 m3/min

b) caxam Eintritt der 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 60 m3/min
C) Crag am Eintritt der 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 35 m3/min

d) crag @am Eintritt der 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 60 m3/min
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Velocity 71 Stufe des VBs

Bild 6.21: Verlauf der Stromlinien stromab der 1. Stufe mit eingebautem Diffusor bei
einem Volumenstrom von 35 m*min
Die Ergebnisse bei Verwendung des Sterngleichrichters zwischen der 1. und 2. Stufe im

Vergleich zum Aufbau ohne Gleichrichter sind in Tabelle 6.4 zusammengefasst.

Der Gleichrichter fuihrt bei einem Volumenstrom von 35 m3/min nur zu minimalen Ande-
rungen im Gesamtwirkungsgrad. Die Totaldruckerhéhung sowie die Verluste innerhalb
des Gehauses bleiben annahrend konstant. Die Verluste im Laufrad jedoch steigen um
300 W an. Somit filhrt der Gleichrichter bei einem Volumenstrom von 35 m*min zu
hdheren Totaldriicken bei verringertem Wirkungsgrad im Vergleich zum Verbund ohne

Gleichrichter.

‘ Ohne Gleichrichter ‘ Mit Sterngleichrichter ‘ Anderung

Volumenstrom: 35 m3/min
Ges. Wirkungsgrad im VB (stationar) 70,3 % 69,2 % -16%
Totaldruckerhéhung im VB 26.120 Pa 26.384 Pa +1,0%
Indirekte Dis.-Leistung in der 2. Stufe
e iIMLR 417 W 717 W +71,9%
e im Gehause 382 W 378 W -1,0%
Volumenstrom: 60 m3/min
Ges. Wirkungsgrad im VB (stationar) 53,5% 61,5 % +15,0 %
Totaldruckerhéhung im VB 14.250 Pa 16.116 Pa +13,1%
Indirekte Dis.-Leistung in der 2. Stufe
e iMLR 1.279 W 1.115wW -12,8 %
e im Gehause 439 W 568 W +29,4 %

Tabelle 6.4: Einbau eines Sterngleichrichters zwischen 1. und 2. Stufe des Verbunds
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Bei einem Volumenstrom von 60 m*/min ist eine Verbesserung des Wirkungsgrads auf
61,5 % infolge der gleichgerichteten Stromung nachweisbar. Des Weiteren ist die
Totaldruckerh6hung um ca. 2.000 Pa héher im Vergleich zum Verbund ohne Gleichrich-
ter. Die Verluste aufgrund indirekter Dissipation vermindern sich im Laufrad und steigen
im Gehause minimal an. Fur den Sterngleichrichter bleibt festzuhalten, dass bei hohen
Volumenstrémen eine Verbesserung des Wirkungsgrads vorliegt und gleichzeitig der
verfugbare Totaldruck steigt. Die Wirkungsgradzunahme ist dabei héher als bei der

bloRen Verlangerung der Beruhigungsstrecke.

Die axialen und radialen Stromungsgeschwindigkeiten sind in Bild 6.22 dargestellt. Die
axiale Stromungsgeschwindigkeit wird durch den Gleichrichter sowohl bei 35 m3/min als
auch bei 60 m3/min in Stromungsrichtung ausgerichtet. In axialer Richtung sinkt die
Stromungsgeschwindigkeit in Achsnahe zunehmend ab. In allen Stromungsbildern ist
der Einfluss des Gleichrichters durch die sternformige Geschwindigkeitsverteilung zu
erkennen. Die Segmentteilung von 45 % lasst sich in den Strémungsbildern nachwei-

sen.

Bei der radialen Stromungsgeschwindigkeit werden die hohen Gradienten durch den
Gleichrichter minimiert. Die Stromungsrichtung in radialer Richtung bleibt dennoch

gestort, wie an den Vektoren in den Bild 6.22 c) und d) zu erkennen ist.
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Bild 6.22: a) ca in der 2. Stufe bei 35 m3/min
b) cax in der 2. Stufe bei 60 Mm3/min
C) Crag In der 2. Stufe bei 35 m3/min
d) Crag in der 2. Stufe bei 60 m3/min

Durch die Verbesserung der Zustromung in die 2. Stufe kann somit insbesondere bei
hohen Volumenstromen eine Verringerung der Verluste erreicht werden. Sowohl durch
eine Verlangerung der Zuleitung als auch eine Integration eines Sterngleichrichters
kommt es zu einer Zunahme des Wirkungsgrads bei hohen Volumenstrémen. Die
Auswirkungen des Sterngleichrichters sind hoher, allerdings ist die Integration in das

Gesamtsystem konstruktiv aufwendiger.

6.5.2 Anpassung der Laufradbreite

Als weitere Optimierungsmal3nahme erfolgt die Anpassung der Laufradabmessungen

und anschlieend die Auswertung der Laufradverluste. Wie sich bereits in Bild 6.13
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gezeigt hat, erfahrt die Stromung im Bereich der Schaufelvorderkante eine Beschleuni-

gung. Um diese Beschleunigung zu verringern, wird die Laufradbreite vergréf3ert.

Zunachst werden die Eintrittsflache in das Laufrad und die Flache vor dem Schaufelein-
tritt ermittelt. Bild 6.23 zeigt die Position dieser Flachen. Das Verhaltnis der Flache der
Schaufelvorderkante (grin) zur Flache der Eintrittséffnung (rot) betragt ca. 1,0. Theore-
tisch erfahrt die Stromung somit in der Umlenkung von der axialen in die radiale
Richtung keine Verzdgerung oder Beschleunigung. Untersuchungen in [ALBRING59],
[HONMANNG1A], [HONMANNG1B], und [HONMANNG2A], [HONMANNG2B], [HONMANNG2C],
[HONMANNG2D] haben gezeigt, dass bei einer Erh6hung dieses Verhaltnisses (Erhéhung
der Laufradbreite) zwar eine Verzégerung der Strémung eintritt, dies jedoch nicht zwin-
gend zu einer Ablésung an der Deckscheibe fuhren muss. Die in den genannten
Literaturstellen dargestellten experimentellen Untersuchungen haben ergeben, dass bis
zu einem Flachenverhéltnis von 1,7 der Wirkungsgrad gesteigert werden kann, bevor
durch weitere Erhéhung des Flachenverhéltnisses eine Abnahme des Wirkungsgrads

eintritt.

Bild 6.23: Visualisierung der Flachen am Eintritt (rot) und der Schaufelvorderkante
(griin)
Ausgehend von den vorgestellten Untersuchungen und Ergebnissen wird das Laufrad
der 2. Stufe breiter ausgefuihrt. Dabei wird die planparallele Trag- und Deckscheibe
beibehalten werden. Die Erh6hung der Laufradbreite betragt fur die nachfolgenden
Untersuchungen 20 % (von 25 mm auf 30 mm), was einer Anhebung des Flachenver-
haltnisses auf 1,2 entspricht. Die Geometrie des Gehauses wird nicht angepasst. In Bild
6.24 a) sind die Verlaufe der indirekten Dissipationsleistung im Laufrad und dem Ge-
hause der 2. Stufe dargestellt. Durch die Erhohung der Laufradbreite wird das
Verlustverhalten im Vergleich zum Ausgangslaufrad tGber den gesamten Betriebsbe-
reich beeinflusst. Bei einem Volumenstrom von 35 m3min hat sich der Verlust von



6.5 Optimierung des Verbundbetriebs 2 x HRD60 Boosted -117 -

417 W auf 299 W reduziert. Mit zunehmendem Volumenstrom steigen die Verluste zwar
an, allerdings haben sich diese bei einem Volumenstrom von 60 m3/min von 1.279 W
auf 721 W um ca. 45 % reduziert. Durch die veranderten Stromungsbedingungen im
Laufrad erhohen sich die Verluste im Gehause bei 35 m3/min auf ca. 440 W und sind
damit um 56 % hoher als im Gehause mit Serienlaufrad (280 W). Mit zunehmendem
Volumenstrom reduziert sich die Differenz der Geh&useverluste zwischen breiter Aus-

fuhrung und Serienlaufrad.
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Bild 6.24: a) Indirekter Dissipationsleistung in Laufrad und Gehause,
b) Lufttechnischer Wirkungsgrad und
c) Totaldruckerhéhung tber dem Volumenstrom

bei Verwendung des breiten Laufrads in der 2. Stufe
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Dennoch liegt das Gehause mit breitem Laufrad bei einem Volumenstrom von
60 m3/min mit 530 W um 22 % héher als das Gehduse mit Serienlaufrad (439 W). Somit
bleibt festzuhalten, dass die Vergro3erung der Laufradbreite die Verluste im Laufrad
verringert, jedoch im Gehause erhoéht. Bis zu einem Volumenstrom von 50 m3/min sind
die Verluste innerhalb des Gehauses grol3er als die Verluste im Laufrad. Dies deutet
darauf hin, dass eine weitere Verbesserung des Wirkungsgrads durch eine Optimierung

des Gehauses erreicht werden kann.

Das Bild 6.24 b) zeigt den Verlauf des lufttechnischen Wirkungsgrads der 2. Stufe und
des Gesamtsystems sowohl in der Serienausfiihrung als auch mit breitem Laufrad. Der
Wirkungsgrad des Gesamtsystems ist bei einem Volumenstrom von 35 m3/min durch
das breite Laufrad kaum veréndert. Mit zunehmendem Volumenstrom ist dieser bei
Verwendung des breiten Laufrads in der 2. Stufe hdher, sodass bei einem Volumen-
strom von 60 m3/min ein Wirkungsgrad des Gesamtsystems von 53,9 % erreicht wird.
Somit hat sich dieser im Vergleich zum Gesamtverbund mit Serienlaufrad um 13,6 %
erhoht. Des Weiteren zeigt sich, dass sich der Wirkungsgrad der 2. Stufe um tber 30 %
bei einem Volumenstrom von 60 m3/min erhéht hat. Folglich kann durch die Verbreite-
rung des Laufrads eine Erhéhung des Wirkungsgrads insbesondere bei hohen

Volumenstromen erreicht werden.

Aus der Auswertung der Totaldruckerhéhung in Bild 6.24 c) ist zu erkennen, dass sich
die gesamten Kennlinien sowohl der 2. Stufe als auch des Gesamtsystems, verglichen
mit den urspringlichen Kennlinien, deutlich verschoben haben. Die Erhohung der
Laufradbreite fuhrt dazu, dass die Totaldruckerh6hung in den einzelnen Betriebspunk-
ten zwischen 25% und 33 % bei Volumenstromen zwischen 30 — 60 m3/min
zugenommen hat. Dies wirkt sich auf die gesamte Druckerhéhung des Verbundbetriebs
aus. Diese Auswirkungen durch die Anpassung der Laufradbreite wurden bereits in
[HONMANNG2] und [ZARSCHLERO5S] experimentell nachgewiesen. Somit bleibt festzuhal-
ten, dass der Wirkungsgrad im betrachteten Bereich durch die Erhéhung der
Laufradbreite verbessert werden konnte. Allerdings wird dadurch das gesamte Verhal-

ten des Ventilators verandert.

6.5.3 Laufradverluste in der 2. Stufe mit breitem Laufrad

Wie zuvor gezeigt wurde, lasst sich die indirekte Dissipationsleistung insbesondere bei
hohen Volumenstrémen durch eine Verbreiterung des Laufrads verringern. Um die

Effizienzsteigerung im Detail zu untersuchen, sind in Bild 6.25 die prozentualen Verluste
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Ppo el Uber dem dimensionslosen Laufraddurchmesser D. bei unterschiedlichen Volu-
menstromen dargestellt. Bei einem Volumenstrom von 35 m3/min betragen die
Eintrittsverluste bis zur Schaufelvorderkante ca. 35 %. Dies entspricht einer Zunahme
von 10 % im Vergleich zur Serienkonfiguration (vgl. Bild 6.15). Bei der Auswertung der
absoluten Dissipationsleistung in Bild 6.26 zeigt sich allerdings, dass im Vergleich zum
Serienlaufrad der Eintrittsverlust bei 35 m3/min in der 2. Stufe mit 100 W ann&hernd

konstant geblieben ist.

Des Weiteren ist bei der prozentualen Betrachtung in Bild 6.25 zu erkennen, dass sich
die Eintrittsverluste mit zunehmendem Volumenstrom reduzieren. Dieses Verhalten ist
somit vergleichbar zur 1. Stufe des Verbundbetriebs (vgl. siehe Bild 6.15).
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Bild 6.25: Verteilung der prozentualen Verluste Pp ¢ Uber dem Laufraddurchmesser D.

bei Verwendung des breiten Laufrads in der 2. Stufe

Die in Bild 6.26 abgebildeten absoluten Verluste erhéhen sich im Eintrittsbereich auf
maximal 150 W bei einem Volumenstrom von 60 m3/min. Dies entspricht einer Reduzie-
rung der Eintrittsverluste um 300 W durch die Verbreiterung des Laufrads. Das
Verlustverhalten tber dem Laufraddurchmesser D, nimmt von der Schaufelvorderkante

zur Schaufelhinterkante annahernd linear zu. Des Weiteren ist zu erkennen, dass bei
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Volumenstromen zwischen 40 m3/min und 50 m3/min die Verluste innerhalb des Lauf-

rads konstant bleiben.
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Bild 6.26: Indirekte Dissipationsleistung tiber dem Laufraddurchmesser D. bei Verwen-

dung des breiten Laufrads in der 2. Stufe

In Bild 6.27 sind die Verlaufe der Geschwindigkeit und des Totaldrucks in der abgewi-
ckelten Darstellung in einer Ebene mittig zwischen Trag- und Deckscheibe erfasst.
Anhand der Geschwindigkeitsvektoren kdnnen im breiten Laufrad an der Saugseite der
Laufschaufeln Stromungsablosungen identifiziert werden. Auch beim Totaldruck liegen
Stoérungen vor, die sich bis in den beschaufelten Teil des Laufrads ausbreiten. Aller-
dings hat sich der Totaldruck im Vergleich zum Serienlaufrad am Eintritt

vergleichmaRigt (vgl. Bild 6.14).
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Bild 6.27: Auswertung der a) Geschwindigkeit und des b) Totaldrucks in der abgewi-
ckelten Ansicht in einer Ebene mittig zwischen Trag- und Deckscheibe im

breiten Laufrad (2. Stufe) bei einem Volumenstrom von 35 m3/min

6.6 Zusammenfassung der numerischen Untersuchungen

Bei den numerischen Untersuchungen hat sich gezeigt, dass sowohl der Wirkungsgrad
als auch die Druckerhbhung des vorliegenden Gesamtsystems mit ausreichender
Genauigkeit mit numerischen Methoden berechnet werden konnen. Bestétigt wurde
dies anhand der experimentellen Voruntersuchungen aus Kapitel 3. Bei der Untersu-
chung der einzelnen Stufen konnte festgestellt werden, dass die 1. Stufe
Wirkungsgrade und Druckerhéhungen erreicht, die vergleichbar zu denen eines Einzel-
gerats sind. Bei der 2. Stufe wurde ein abweichendes Verhalten insbesondere im
Wirkungsgrad festgestellt. Um die Abweichungen naher zu untersuchen, erfolgte die
Auswertung der Entropieproduktion im Gesamtsystem. Dabei wurde festgestellt, dass
die Verluste sowohl im Laufrad als auch im Gehause der 2. Stufe deutlich héher sind im
Vergleich zur 1. Stufe. Um die erh6hten Laufradverluste lokalisieren zu kénnen, wurden
der Verlustbeiwert (p ausgewertet. Anhand der Auswertung von (p konnte gezeigt

werden, dass im Bereich des Laufradeintritts bereits hohe Verluste auftreten. Als Ursa-
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chen dieser Verluste im Laufradeintritt konnten unter anderem eine ungleichmafiige

Zustromung, Wirbelgebiete und auch Stromungsablosungen identifiziert werden.

Die Verluste in der 2. Stufe kbnnen durch unterschiedliche MalRnahmen beeinflusst
werden. So kann eine Verlangerung der Zuleitung vor der 2. Stufe oder die Integration
eines Sterngleichrichters die Zustrombedingungen fir die 2. Stufe verbessern und die
Verluste im Eintrittsbereich minimieren. Dies wirkt sich insbesondere bei hohen Volu-

menstromen positiv auf den Wirkungsgrad aus.

Des Weiteren ist durch die Anpassung der Laufradbreite eine Abnahme der Verluste
innerhalb des Laufrads mdglich. Bei einer Verbreiterung des Laufrads um 20 % kann
beim Volumenstrom von 60 m3/min der Wirkungsgrad um uber 30 % gesteigert werden.
Allerdings wird durch diese Mallnahme das gesamte Betriebsverhalten des Ventilators
und auch des Verbunds verandert, weshalb eine Anpassung des Gehauses an das

veranderte Laufrad notwendig sein kann.

6.7 Untersuchung weiterer Verbundkombinationen

Ausgehend von den vorherigen Ergebnissen werden im Folgenden drei weitere Gerate-
kombinationen untersucht. Die Laufradabmessungen und Betriebsdaten der

verwendeten Geréte sind in Tabelle 6.5 aufgefiuhrt.

S-XP 240/40 HRD 60 Boosted
Nennbetriebspunkt [m3/min] | [Pa] 30 | 15.500 35| 13.200
Laufradbreite [mm] 40 25
AuRendurchmesser Laufrad [mm] 240 378
Antriebsdrehzahl [U/min] 12.000 7.500
Flachenverhaltnis Schaufelvorderkante 1,97 1,0
zu Eintritts6ffnung

Tabelle 6.5: Laufradabmessungen und Betriebsdaten von S-XP 240/40 und HRD 60
Boosted

Der Volumenstrom im Nennbetriebspunkt des S-XP 240/40 liegt mit ca. 30 m3/min in
einer vergleichbaren GroRenordnung wie beim HRD 60 Boosted. Allerdings weichen die
Abmessungen des verwendeten Laufrads im S-XP 240/40 mit einem Auf3endurchmes-
ser von 240 mm und der Laufradbreite von 40 mm deutlich von denen des HRD 60
Boosted ab. Die Antriebsdrehzahl beim S-XP 240/40 betragt 12.000 1/min und ist somit
60 % hoher als beim HRD 60 Boosted (7.500 1/min). Das Flachenverhéltnis von der
Schaufelvorderkante (geméafll dem Kapitel 6.5) zur Eintritts6ffnung im Laufrad betragt
bei diesem Geratetyp 1,97. Zunachst wird ein Verbundbetrieb bestehend aus zwei S-XP
240/40 untersucht. Neben dem reinen Verbundbetrieb aus zwei S-XP 240/40 Geraten
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werden Verbundbetriebe bestehend aus je einem HRD 60 Boosted und einem S-XP
240/40, die wechselseitig als 1. Stufe und 2. Stufe im Verbund angebracht sind, unter-
sucht. Die nachfolgend gezeigten Ergebnisse wurden mit vergleichbaren Einstellungen
hinsichtlich Randbedingungen und Netzauflésung wie in den vorherigen Kapiteln er-

zeugt.

6.7.1 Verbundbetrieb aus 2 x S-XP 240/40

Die lufttechnischen Daten wie Wirkungsgrad und Totaldruckerhéhung des Verbundbe-
triebs bestehend aus zwei Gerdten des Typs S-XP 240/40 sind in Bild 6.28
zusammengefasst. Der maximale lufttechnische Wirkungsgrad des Gesamtsystems mit
ca. 62,5 % befindet sich bei 30 m3min, siehe Bild 6.28 a). Die Wirkungsgrade des
Gesamtsystems, der 1. Stufe und der 2. Stufe liegen Uber den gesamten Betriebsbe-
reich in &hnlichen Grol3enordnungen. Eine massive Abnahme des Wirkungsgrads in der
2. Stufe bei hohen Volumenstrémen ist nicht zu beobachten. Der Verlauf des Total-
drucks Uber dem Volumenstrom im Gesamtsystem, der 1. Stufe und der 2. Stufe ist in
Bild 6.29 b) dargestellt. Beim Vergleich der Totaldruckerh6hung zwischen der 1. Stufe
und der 2. Stufe ist ein deutlicher Unterschied der Druckerhéhung in den einzelnen
Stufen erkennbar. Lediglich im Betriebspunkt bei 55 m3/min ist die Druckerhéhung in
beiden Stufen annédhrend gleich. Auf die Simulation des Betriebspunkts bei 60 m3/min
wurde verzichtet, da bei diesem Volumenstrom der statische Druck des Gesamtsystems
unterhalb des Umgebungsdrucks liegt.
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Bild 6.28: a) Lufttechnischer Wirkungsgrad und b) Totaldruckerhéhung tiber dem
Volumenstrom im Verbundbetrieb aus 2 x S-XP 240/40
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Die Auswertung der indirekten Dissipationsleistung ist in Bild 6.29 dargestellt. Die
Verluste im Gesamtsystem und in den Laufradern der 1. und der 2. Stufe steigen mit
dem Volumenstrom anndhernd quadratisch an (siehe Bild 6.29 a)). Beim Vergleich der
Verluste der Laufrader zeigt sich, dass die 2. Stufe ebenfalls die hoheren Verluste
aufweist (dies war auch beim Verbund aus 2 x HRD 60 Boosted zu beobachten, vgl.
Bild 6.6 a)). Allerdings betragen die prozentualen Abweichungen bei einem Volumen-
strom von 55 m3/min weniger als 23 %, wohingegen die Unterschiede zwischen 1. und
2. Stufe beim Verbund aus 2 x HRD 60 Boosted deutlich héher waren (vgl. Bild 6.6 a)).
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Bild 6.29: Indirekte Dissipationsleistung im a) Gesamtsystem, Laufrad der 1. Stufe,
Laufrad der 2. Stufe und b) Gehause der 1. Stufe, Gehause der 2. Stufe und

dem Ubergang aufgetragen iber dem Volumenstrom

Die Verluste innerhalb der beiden Gehéause verlaufen ahnlich (siehe Bild 6.29 b). Den-
noch sind die Verluste innerhalb des Gehauses der 2. Stufe im Vergleich zur 1. Stufe
hoher. Insgesamt kommt es durch die héhere Drehzahl und den damit verbundenen
héheren Stromungsgeschwindigkeiten im Vergleich zum HRD 60 Boosted auch zu einer

Zunahme der indirekten Dissipationsleistung.

In Bild 6.30 ist der prozentuale Verlust Py ) Uber dem dimensionslosen Laufraddurch-
messer D, von der Laufradachse (D. = 0) bis zum Laufradauf3endurchmesser D, (D+ =
1) aufgetragen. Ausgewertet werden die Betriebspunkte bei Volumenstromen von
35 m3/min und 55 m3/min. An der Schaufelvorderkante betragt der prozentuale Verlust
in der 2. Stufe bei 55 m3/min ca. 10 % der gesamten Laufradverluste. Bei den anderen
Verlaufen liegen die Verluste unterhalb von 10 %. Somit zeigt sich, dass der Eintrittsbe-

reich einen vergleichsweise geringen Anteil der Gesamtverluste im Laufrad erzeugt.
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Zum Vergleich ist der Verlust im Verbundbetrieb aus 2 x HRD 60 Boosted bei einem

Volumenstrom von 35 m3/min nochmals aufgefuhrt.
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Bild 6.30: Vergleich der prozentualen Verlustverteilung Pp ¢ Uber dem Laufraddurch-
messer D, im Verbundbetrieb 2 x S-XP 240/40

Die Verluste in den Laufradern der einzelnen Stufen des S-XP 240/40 nehmen nahezu
guadratisch Uber dem dimensionslosen Laufraddurchmesser D. zu. Dies fuhrt dazu,
dass oberhalb eines dimensionslosen Laufraddurchmessers D, = 0,81 ca. 50 — 70 % (je
nach Stufe und Volumenstrom) der Verluste entstehen. Die Auswertung der indirekten

Dissipationsleistung fur die einzelnen Laufraddurchmessern ist in Bild 6.31 dargestellt.
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Bild 6.31: Indirekte Dissipationsleistung Giber dem Laufraddurchmesser D, im Verbund-
betrieb 2 x S-XP 240/40

Die indirekte Dissipationsleistung wird ausschlaggebend durch den Volumenstrom
beeinflusst. Die Anordnung des Gerats innerhalb des Verbunds (als 1. Stufe oder 2.
Stufe) wirkt sich bei identischem Volumenstrom geringer aus, wie der Vergleich von
blauer zu griner Kennlinie bzw. blauer zu roter Kennlinie in Bild 6.31 zeigt. Des Weite-
ren hat sich im Vergleich zum Laufrad des HRD 60 Boosted gezeigt, dass die
prozentuale Verlustverteilung innerhalb des Laufrads einen qualitativ anderen Verlauf
annimmt. Insbesondere oberhalb des Laufraddurchmessers D, =0,81 entstehen im
Laufrad des S-XP 240/40 anteilig hohe Verluste.

Die Auswertung der Geschwindigkeitsvektoren in der Ebene mittig zwischen Trag- und
Deckscheibe in Bild 6.32 zeigt, dass sowohl in der 1. Stufe als auch in der 2. Stufe die

Stromung starke Abldsungen an der Saugseite aufweisen.
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Bild 6.32: Darstellung der Geschwindigkeitsvektoren in der abgewickelten Ansicht
mittig zwischen Trag- und Deckscheibe in der a) 1. Stufe und der b) 2. Stufe
bei einem Volumenstrom von 35 m3/min im Verbund 2 x S-XP 240/40

Diese Abldsungen verengen den Stromungsquerschnitt und verursachen dadurch hohe

Verluste. Vergleichbare Strémungsablésungen finden sich auch bei einem Volumen-

strom von 30 m3/min (im Nennbetriebspunkt des S-XP 240/40). Die Auswertungen

werden bei 35 m3/min durchgefihrt, um eine Vergleichbarkeit zwischen dem HRD 60

Boosted und dem S-XP 240/40 zu erméglichen.

Im Vergleich zur abgewickelten Ansicht im HRD 60 Boosted (siehe Bild 6.12) zeigt sich,
dass die Ablésungen im Verbund des S-XP 240/40 den Stromungsverlauf starker
beeinflussen. Die Verengung des Stromungskanals infolge dieser Ablésungen betragt
an der Schaufelhinterkante Uber 50 % des vorhandenen Querschnitts. Auf3erdem
entstehen die Ablosungen bereits unmittelbar an der Schaufelvorderkante. Der Verlauf
des Totaldrucks in der 1. und der 2. Stufe in der abgewickelten Ansicht ist im Anhang
A.4 beigeflgt. Vergleichbar zu den Ergebnissen im Verbund des HRD 60 Boosted sind
auch im Totaldruckverlauf beim S-XP 240/40 Stérungen in der 2. Stufe zu erkennen, die

sich bis in den beschaufelten Teil des Laufrads erstrecken.

In Bild 6.33 ist die Verteilung von {p im Kanalquerschnitt im Bereich der Schaufelvorder-
und Schaufelhinterkante in der 1. und 2. Stufe bei einem Volumenstrom von 35 m3/min
dargestellt. Die Farbskalierung ist fur alle Flachen identisch gewahlt und logarithmisch

aufgetragen.
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Bild 6.33: Verlauf von (p Giber den Schaufelkanalen im Bereich der Schaufelvorderkante
und der Schaufelhinterkante in der a) 1. Stufe und b) 2. Stufe bei einem Vo-
lumenstrom von 35 m3/min im Verbund 2 x S-XP 240/40
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An der Schaufelvorderkante der 1. Stufe nimmt der Verlustbeiwert {p niedrige Werte an.
Insbesondere im Bereich der Tragscheibe mit Ausnahme der Grenzschicht ist der
Verlustbeiwert kleiner als 0,005. Lediglich an der Saugseite am Schaufeleintritt kbnnen
erhohte Verlustbeiwerte identifiziert werden. Begriinden lasst sich dies anhand eines
Wirbels am Eintritt in den Schaufelkanal, der vergleichbar zum HRD 60 Boosted ausge-
bildet ist. An der Schaufelhinterkante der 1. Stufe treten mittig im Schaufelkanal die

hdchsten Verlustbeiwerte auf. In Richtung der Druckseite nehmen diese wieder ab.

Die Verlustbeiwerte in der 2. Stufe an der Schaufelhinterkante sind sowohl in der Vertei-
lung als auch betragsméaRig vergleichbar zur 1. Stufe. Im Bereich der
Schaufelvorderkante sind die Verlustbeiwerte nahe der Tragscheibe zwar erhéht, die
qualitative Verteilung der Verlustbeiwerte zeigt dennoch eine vergleichbare Verteilung
wie die 1. Stufe.

Fir die vorliegende Verbundkombination aus 2 x S-XP 240/40 kann gezeigt werden,
dass die Verluste innerhalb der Laufrader und auch der Geh&use in den beiden Stufen
nur geringfligig voneinander abweichen. Tendenziell sind die Verluste in der 2. Stufe
erhoht. Allerdings verlaufen die Wirkungsgrade des Gesamtsystems, der 1. und der 2.
Stufe Uber den gesamten betrachteten Volumenstrombereich in ahnlichen GréfRenbe-
reichen. Dies gilt auch fur die Verteilung der Verluste innerhalb des Laufrads. Eine
Erh6hung der Verluste am Eintrittsquerschnitt bei Variation des Betriebspunkts in der 2.
Stufe ist nicht festzustellen. Somit bleibt festzuhalten, dass die Stromung des Laufrads
bzw. die Stromung im Eintrittsbereich des S-XP 240/40-Laufrads im Vergleich zum
Laufrad des HRD 60 Boosted von Storungen nur geringfigig beeinflusst wird.

6.7.2 Verbundbetrieb aus S-XP 240/40 und HRD 60 Boosted

Abschliel3end erfolgt die Untersuchung zweier Verbundbetriebe, die sich jeweils aus
einem HRD 60 Boosted und einem S-XP 240/40 zusammensetzen. Die Auswertungen
dieser Verbundbetriebe bestehend aus zwei unterschiedlichen Geraten beschranken
sich auf die Volumenstrome 35 m3/min und 55 m3/min. Die Ergebnisse der Untersu-
chungen sind in der Tabelle 6.6 zusammengefasst. In beiden Geraten ist das
Serienlaufrad verbaut. Die nachfolgend gezeigten Ergebnisse sind mit vergleichbaren
Einstellungen hinsichtlich Randbedingungen und Netzauflosung wie in den vorherigen

Kapiteln erzeugt.
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Verbundbetrieb A Verbundbetrieb B
1. Stufe: S-XP 240/40 1. Stufe: HRD 60 Boosted
2. Stufe: HRD 60 Boosted 2. Stufe: S-XP 240/40
Volumenstrom: 35 m3/min
Ges. Wirkungsgrad (stationér) 64,2 % 67,9 %
Totaldruckerhéhung 25.378 Pa 26.930 Pa
Volumenstrom: 55 m3/min
Ges. Wirkungsgrad (stationar) 39,2 % 56,3 %
Totaldruckerhdéhung 9.953 Pa 15.956 Pa

Tabelle 6.6: Ergebnisse des Verbundbetriebs aus S-XP 240/40 und HRD 60 Boosted

Bei einem Volumenstrom von 35 m3/min zeigt sich, dass der Verbundbetrieb B einen
um 3,7 % hoheren Wirkungsgrad erreicht als der Verbundbetrieb A. Des Weiteren ist
auch die Totaldruckerhéhung im Verbundbetrieb B um ca. 1.500 Pa hdher. Bei einem
Volumenstrom von 55 m3/min vergroRert sich diese Differenz zwischen den beiden
Ausfuhrungen. Der Verbundbetrieb B erreicht einen Wirkungsgrad von 56,3 % bei einer
Druckerhéhung von 16.000 Pa, wohingegen mit dem Verbundbetrieb A lediglich ein
Wirkungsgrad von ca. 40 % bei einer Druckerh6hung von 10.000 Pa erzielt wird. Die
prozentuale Verlustverteilung im Laufrad der 2. Stufe beim Verbundbetrieb A zeigt das
Bild 6.34.
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Bild 6.34: Prozentuale Verlustverteilung Pp (e Uber dem dimensionslosen Laufrad-
durchmesser D, im Verbundbetrieb A (1. Stufe: S-XP 240/40 und 2. Stufe:
HRD 60 Boosted)
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Zum Vergleich sind nochmals die Verlustverlaufe der 2. Stufe aus dem Verbundbetrieb
mit 2 x HRD 60 Boosted aufgefuihrt. Bei dieser Verbundkombination tragen die prozen-
tualen Verluste am Laufradeintritt mit Gber 20 % zu den gesamten Laufradverlusten bei.
Bei einem Volumenstrom von 35 m3/min ist die Zunahme der Verluste nach der Schau-
felvorderkante im Vergleich zum Verbundbetrieb 2 x HRD 60 Boosted erhoht. Bei einem
Volumenstrom von 55 m3/min stellt sich nach der Schaufelvorderkante eine lineare

Zunahme der prozentualen Verluste Uber dem Laufraddurchmesser ein.

Die prozentuale Verlustverteilung im Laufrad der 2. Stufe beim Verbundbetrieb B zeigt
das Bild 6.35. Zum Vergleich sind nochmals die Verlustverlaufe der 2. Stufe aus dem
Verbundbetrieb mit 2 x S-XP 240/40 aufgefuhrt. Die Eintrittsverluste liegen auch bei
dieser Verbundkombination in der 2. Stufe unterhalb von 10 % der gesamten Laufrad-
verluste. Erst ab einem Laufraddurchmesser D, = 0,8 steigen bei beiden

Volumenstromen die Verluste stark.
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Bild 6.35: Prozentuale Verlustverteilung Pp () Uber dem dimensionslosen Laufrad-
durchmesser D, im Verbundbetrieb mit 1. Stufe HRD 60 Boosted und
2. Stufe: S-XP 240/40
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Wie die vorliegenden Ergebnisse belegen, kbnnen bei einem Verbundbetrieb, beste-
hend aus unterschiedlichen Geréten, je nach Anordnung teilweise hohe Unterschiede in
der Leistungsfahigkeit entstehen. Wie bereits bei den reinen Verbundbetrieben aus
HRD 60 Boosted (siehe das Kapitel 6.4) und S-XP 240/40 (siehe das Kapitel 6.6.1)
untersucht wurde, beeinflusst insbesondere der Eintrittsverlust am Laufrad der 2. Stufe
die Eigenschaften des Verbundbetriebs. Dies kann durch die Untersuchung an ge-
mischten Verbundbetrieben in diesem Kapitel nochmals bestatigt werden. Somit kann
zusammengefasst werden, dass es Gerate gibt, die sich besser fir einen Verbundauf-
bau eignen. Die Verwendung des S-XP 240/40 als 2. Stufe zeigt deutlich geringere
Auswirkungen auf die Betriebsweise des Gerats. Beim HRD 60 Boosted fihrt eine

Stérung am Eintritt zu deutlichen Beeintrachtigungen der Betriebsweise.

Anhand der untersuchten Kombinationen lasst sich fur den allgemeinen Fall der Ausle-
gung eines Verbundbetriebs ableiten, dass insbesondere auf die Zustrombedingungen
der nachgeschalteten Stufen geachtet werden sollte. Dies hat zunachst nichts mit der
Auswahl des Ventilators selbst zu tun, kann dessen Verhalten im Verbund dennoch
erheblich beeinflussen. Fur die verwendeten Gerate im Verbund sollte das Flachenver-
haltnis am Eintritt gepruft werden. Ein Flachenverhaltnis oberhalb von 1,0 fuhrt zu einer
Reduzierung der Strémungsgeschwindigkeit im Eintrittsbereich und damit zu einer

Reduzierung der Laufradverluste.
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7 Experimentelle Validierung

Fur die experimentelle Validierung der vorgestellten numerischen Untersuchungen
stehen die Verbundbetriebe aus dem Kapitel 3 zur Verfigung. Die Messergebnisse sind
entsprechend [DIN EN ISO 5801 2011] auf Normbedingungen umgerechnet. Alle fir den
Verbundbetrieb untersuchten Gerate wurden zuvor auch einzeln vermessen, um Ein-
flisse auf das Ergebnis des Verbunds aufgrund des unterschiedlichen
Betriebsverhaltens der Einzelgerate auszuschliel3en. Hierbei hat sich gezeigt, dass die
Geréate des gleichen Typs innerhalb der Messtoleranz dieselben Leistungswerte aufwei-

sen. Nachfolgend werden die lufttechnischen Untersuchungen ausgewertet.

7.1 Verbundbetrieb aus 2 x S-XP 240/40

Die Ergebnisse der Totaldruckerhéhung und des Gesamtwirkungsgrads sind in Bild 7.1
dargestellt. Aufgrund der begrenzten Motorleistung ist eine Messung des Verbundbe-
triebs bis zum maximalen Volumenstrom nicht moglich. Zusatzlich zu den
Messergebnissen des Einzelgeréats und des Verbunds wird die analytische Berech-

nungsmethode validiert.

D 40000 P 8o
T —
2, 35000 P i AR s T 2,70 =
s | i e
530000 &Z B N g 60 AP
£ 25000 > 50
> 0
S =
g 20000 I E 40
% 15000 ]?AML_@_ ; 30 //J_
: )
§ 10000 % 20 /
£ 5000 ® 10
O
: /
0 0
0 10 20 30 40 0 10 20 30 40
Volumenstrom V [m3/min] Volumenstrom V [m3/min]

A Messung Einzelgerat

¢ Messung Verbundbetrieb
——Berechnung
—— Literaturwert —— Berechnung

Bild 7.1: Verlauf von a) Totaldruckerhohung und b) Gesamtwirkungsgrad Gber dem
Volumenstrom beim 2 x S-XP 240/40
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Anhand des analytischen Ansatzes aus dem Kapitel 5 lasst sich die Totaldruckerho-
hung des Verbunds vorausberechnen (siehe Bild 7.1 a)). Der Verlauf des
Wirkungsgrads weist lediglich geringe Abweichungen von der Messung auf. Diese
Abweichungen sind darauf zurlckzufiihren, dass bei der analytischen Auslegung die
Verbindung zwischen den Stufen und auch die erhéhten Verluste in der 2. Stufe unbe-
rucksichtigt bleiben.

Der maximale Wirkungsgrad sowohl des Einzelgerats als auch des Verbunds liegt bei
einem Volumenstrom von ca. 30 m3/min. Dies wurde bereits in den numerischen Unter-
suchungen bestatigt, vgl. Bild 6.28. Allerdings wird sowohl der Wirkungsgrad als auch
die Totaldruckerh6hung in den numerischen Simulationen unterschéatzt. Dieses Verhal-
ten wurde bereits zu Beginn in Kapitel 6 beim Verbundbetrieb aus 2 x HRD 60 Boosted
beobachtet. Diese Abweichungen zwischen Messung und Simulation sind auch in
[Lucius13] oder [WALTER17] zu beobachten. Insgesamt bleibt festzuhalten, dass der
Totaldruckaufbau durch die analytische Berechnungsmethode mit ausreichender Ge-
nauigkeit abgebildet werden kann. AulRerdem verringert sich der Wirkungsgrad in den
Messergebnissen zwischen Einzelgerat und Verbund nur minimal (3 — 4 %). Somit lasst
sich die Feststellung aus den numerischen Untersuchungen, dass die Strdbmung im
Laufrad des S-XP 240/40 nur geringflgig durch Stérungen am Eintritt beeinflusst wird,
experimentell bestatigen.

7.2 Verbundbetrieb aus S-XP 240/40 und HRD 60 Boosted

AbschlieRend erfolgt die experimentelle Untersuchung des Verbundbetriebs aus zwei
unterschiedlichen Geraten. Die Ergebnisse der Totaldruckerh6hung und des Wirkungs-
grads sind in Bild 7.2 dargestellt. Aufgrund der begrenzten Motorleistung ist auch bei
diesen Verbundkombinationen eine Messung bis zum maximalen Volumenstrom nicht
maoglich. Zusatzlich sind die Ergebnisse der analytischen Berechnung eingetragen. Bei
analytischen Berechnungen beeinflusst die Anordnung der Geréate die Verlaufe der
Totaldruckerh6hung und des Wirkungsgrads nur geringfiigig. Aus diesem Grund wird

nur ein analytisches Berechnungsergebnis fir einen Verbund aufgefuhrt.

Beim Vergleich der Totaldruckerhhung zwischen den verschiedenen Anordnungen
zeigt sich, dass der Verbundbetrieb mit dem S-XP 240/40 als 2. Stufe deutlich héhere
Totaldriicke erzeugt. Bei einem Volumenstrom von 34 m3/min betragt die Differenz ca.
1.500 Pa. In den numerischen Untersuchungen wurde eine Differenz in einer vergleich-

baren GroRenordnung berechnet (1.552 Pa). Allerdings sind die Absolutwerte von
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Totaldruck und Wirkungsgrad in der Messung hoher als in den numerischen Untersu-
chungen.
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Bild 7.2: Verlauf von a) Totaldruck und b) Gesamtwirkungsgrad tber dem Volumen-
strom beim Verbundbetrieb aus S-XP 240/40 und HRD 60 Boosted

Die vorliegenden Ergebnisse bestéatigen, dass bei Verwendung von zwei unterschiedli-
chen Geraten die Anordnung signifikante Auswirkungen auf die Leistungsfahigkeit des
Verbundbetriebs hat. Trotz &hnlichen Nennbetriebspunkten unterscheiden sich die
Wirkungsgrade und die Totaldruckerhéhung je nach Anordnung und Volumenstrom
deutlich.

7.3 Optimierung der Zustrémung

Neben den reinen Verbundmessungen soll auch eine OptimierungsmalRnahme zur
Verbesserung der Zustromung in der 2. Stufe experimentell validiert werden. Hierfur
wurde der Verbundbetrieb aus 2 x HRD 60 Boosted mit und ohne Beruhigungsstrecke
untersucht. Die Ergebnisse sind ausfihrlich in der Studienarbeit [MELEKIDIS16] doku-
mentiert, die vom Verfasser dieser Arbeit maf3geblich betreut wurde. In Bild 7.3 ist der
Verlauf des Wirkungsgrads und der Totaldruckerh6hung tber dem Volumenstrom mit
und ohne Beruhigungsstrecke dargestellt. Bei einem Volumenstrom von ca. 37 m3/min
ist nur eine geringe Verbesserung des Wirkungsgrads durch den Einbau der Beruhi-
gungstrecke nachzuweisen. Die Totaldruckerhdhung verringert sich bei diesem

Volumenstrom durch den Einbau minimal. Bei einem Volumenstrom von 57 m3/min tritt
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eine Verbesserung des Wirkungsgrads um ca. 3 % ein und die Totaldruckerh6hung
steigt um ca. 500 Pa. Dies zeigt, dass durch den Einbau einer verlangerten Beruhi-
gungsstrecke insbesondere bei hohen Volumenstromen der Wirkungsgrad und auch
der Totaldruckaufbau gesteigert werden kann. Allerdings sind die Auswirkungen der
Optimierungsmaf3nahmen in den Messungen im Vergleich zu den numerischen Be-

rechnungen geringer.
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8 Auslegungshinweise fur serielle Verbundbetriebe

Die vorgestellten Ergebnisse der Kapitel 5 bis 7 werden abschlielend qualitativ zu-
sammengefiuhrt und sollen den Konstrukteur bei der Auslegung von seriellen
Verbundbetrieben unterstitzen. Hierbei wird auf den Anwendungsfall, die Gerateaus-
wahl und die Ausfiohrung der Verbindungselemente zwischen den Geréaten
eingegangen. Diese Aufgabenstellungen werden jeweils unter den folgenden Gesichts-
punkten analysiert und qualitativ beschrieben:

e Wirkungsgrad / Effizienz
e Flexibilitat

e Kosten

e Bauraum

e Verédnderungen der Kennlinie

8.1 Szenarien eines Verbundbetriebs

Fur die Auslegung eines Verbundbetriebs lassen sich zwei Szenarien unterscheiden.
Diese sind einander in Bild 8.1 anhand der zuvor genannten Kriterien gegenuberge-
stellt. Im ersten Szenario handelt es sich um die Erweiterung einer bestehenden
Anlage, die bereits Uber einen Ventilator verfugt. Fur einen begrenzten Zeitraum soll
zusatzliche Leistung in Form von Druck bzw. Volumenstrom zur Verfiigung gestellt
werden. Hierfir wird das bisher vorhandene Einzelgerat durch einen zusatzlichen

Ventilator zu einem seriellen Verbundbetrieb umgeristet.

Das zweite Szenario beschreibt die Auslegung eines kompletten Verbundbetriebs.

Hierbei kbnnen alle Gerate des Verbunds frei gewahlt werden.

FUr das ersten Szenario gilt somit, dass es unter der Annahme, dass das vorhandene
Einzelgerat bereits in seinem optimalen Betriebspunkt betrieben wird, durch den seriel-
len Verbund zu einer Verschiebung des Betriebspunkts hin zu niedrigeren
Wirkungsgraden kommt. Des Weiteren ist die Flexibilitait durch die Festlegung des
vorhandenen Geréts bereits eingeschréankt. Die Kosten sind im Vergleich zu einem
komplett neuen Verbundbetrieb geringer, da nur ein neues Geréat und entsprechende
Verbindungselemente beschafft werden missen. Somit ist der zusatzlich notwendige
Bauraum geringer. Die Veradnderung der Kennliniencharakteristik kann allerdings nur

durch das zuséatzliche Gerét beeinflusst werden.



- 138 - 8 Auslegungshinweise flir serielle Verbundbetriebe

Im zweiten Anwendungsfall kann die Kennlinie des Verbunds nahezu beliebig auf die
Anlagenkennlinie abgestimmt werden. Somit sind der Wirkungsgrad, die Flexibilitat und
die Veranderung der Kennlinie durch den Konstrukteur beeinflussbar. Allerdings steigen
auch die Kosten, da mindestens zwei Gerate bendtigt werden. Der notwendige Bau-

raum ist fur beide Falle vergleichbar grol3.

—— Erweiterung einer bestehenden Anlage Wirkungsgrad /

Neuauslegung Verbund Effizienz
A
Veranderung NS .
der Kennlinie / \ Flexibilitat

Bauraum Kosten

Bild 8.1: Vergleich der unterschiedlichen Anwendungsfalle

Des Weiteren kann der Wirkungsgrad einer bestehenden Anlage durch die Erweiterung
zu einem Verbundbetrieb erh6ht werden, wenn die Anlage bei niedrigeren Volumen-

stromen als der Nennvolumenstrom betrieben wird.

8.2 Auswahl der Geréate fur den Verbundbetrieb

Geréate, die auf denselben Betriebspunkt ausgelegt sind, kdnnen beispielsweise durch
die Wahl des LaufradauRendurchmessers und der Drehzahl unterschiedlich ausgeftihrt
sein. Dies wurde bereits in Kapitel 5 bei der Auslegung von drei unterschiedlichen
Laufradern gezeigt. Diese kdonnen durch die Durchmesserzahl & und die Laufzahl o
unterschieden werden. Der Zusammenhang zwischen Durchmesserzahl und Laufzahl

ist im Cordier-Diagramm wiederzufinden, vgl. beispielsweise Bild 2.4.

Laufrader mit einer kleinen Durchmesserzahl weisen eine grof3e Laufzahl auf, wohinge-

gen eine grol3e Durchmesserzahl zu einer vergleichsweise kleinen Laufzahl fuhrt.
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Bei der Auslegung auf denselben Betriebspunkt besitzen Geréate mit einer kleinen
Durchmesserzahl ein kleineres Laufrad als Gerate mit grol3er Durchmesserzahl. Beide
Gerate kénnen dennoch vergleichbare Wirkungsgrade im Nennbetriebspunkt erreichen.
Bei Laufradern mit kleinerer Durchmesserzahl sinkt die Kennlinie fernab des Nennbe-
triebspunkts meist deutlich ab, sodass die Flexibilitat und auch die Veranderung der
Anlagenkennlinie geringer sind. Die Kosten zum Aufbau eines Verbundbetriebs sind
nahezu identisch. Gerate mit kleinerer Durchmesserzahl sind von den Abmessungen

meist kleiner, sodass die Anforderungen an den Bauraum geringer sind.

—— Kleine Durchmesserzahl / Grofe Laufzahl Wirkungsgrad /

Grol3e Durchmesserzahl / Kleine Laufzahl Effizienz
A
Veranderung Flexibilitt
der Kennlinie

Bauraum Kosten

Bild 8.2: Vergleich unterschiedlicher Gerateauslegungen auf denselben Betriebspunkt

Somit bleibt festzuhalten, dass tendenziell eine groRe Durchmesserzahl fir einen
Verbundbetrieb besser geeignet ist. Dennoch sollte zunédchst vom Konstrukteur eine
Abschatzung vorgenommen werden, nach welchen Hauptkriterien der Verbund ausge-
legt werden soll.

8.3 Ausfuhrung der Verbindungselemente zwischen den Stufen

Nachdem die passenden Gerate fur den geforderten Betriebspunkt ausgewéhlt sind und
die resultierende Kennlinie analytisch berechnet wurde, folgt die Verbindung der einzel-
nen Geréate. Generell muss der Druckstutzen mit dem Saugstutzen der nachfolgenden
Stufen verbunden werden. Mit dem Verbindungselement sollte ein moglichst verlustar-

mer Ubergang zwischen den Stufen hergestellt werden, um die Beeinflussung der
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nachfolgenden Stufen gering zu halten. Hierfur gibt es unterschiedliche Mdglichkeiten,
die innerhalb der Arbeit untersucht wurden. Fir die Ausfihrung der Verbindung sind
vier Varianten in Bild 8.3 gegenubergestellt. Neben einer unmittelbaren Verbindung
zwischen Druck- und Saugstutzen der Gerate kann eine verlangerte Beruhigungsstre-
cke oder ein Stromungsgleichrichter in die Verbindung integriert werden. Bei dem
Ldsungsvorschlag zur Anpassung der Laufradbreite handelt es sich zwar nicht direkt
um eine Verbesserung der Zustromung, allerdings kann dadurch der Einfluss der un-

gleichmafigen Zustromung verringert werden.

—— Direkte Verbindung der Gerate Wirkungsgrad /

—— \Verlangerte Beruhigungsstrecke Effizienz
Stromungsgleichrichter A

—— Anpassungen des Laufrads NS

Veranderung

der Kennlinie Flexibilitat

/ \

Bauraum Kosten

Bild 8.3: Vergleich der Verbindungselemente

Je nach Ausfuhrung des Originallaufrads kann der Wirkungsgrad durch eine Anpassung
der Laufradbreite im Vergleich zu einer Optimierung der Zustrémung deutlich gesteigert
werden. Unabhangig von einer Modifikation des Laufrads kann der Wirkungsgrad auch
durch eine verlangerte Beruhigungsstrecke oder einen Gleichrichter verbessert werden.
Anpassungen des Laufrads verursachen hohere Kosten im Vergleich zu einer Integrati-
on einer verlangerten Beruhigungsstrecke oder eines Stréomungsgleichrichters.
AulRerdem wird durch das angepasste Laufrad die Charakteristik des Ventilators beein-

flusst, sodass sich dessen Betriebsverhalten verandert.
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9 Zusammenfassung

Aufgrund ihres Aufbaus werden Radialventilatoren bevorzugt fir Anwendungen einge-
setzt, bei denen hohe Driucke bei moderaten Volumenstromen gefordert sind. Allerdings
ist die Druckerhéhung durch mechanische Vorgaben wie beispielsweise der Festigkeit
des verwendeten Materials in Kombination mit dem Durchmesser und der Antriebs-
drehzahl begrenzt. Um dennoch héhere Driicke zu erreichen, konnen Radialventilatoren

zu einem seriellen Verbundbetrieb kombiniert werden.

In der Literatur, wie beispielsweise [BoHL83], finden sich zur Auslegung von Radialven-
tilatoren im Verbundbetrieb meist nur theoretische Beschreibungen. Wie die
experimentellen Voruntersuchungen gezeigt haben, lassen sich die Totaldruckerhéhung
und der Wirkungsgrad von solchen Verbundbetrieben mit den bekannten Methoden aus
der Literatur nur unzureichend beschreiben. Deshalb wurde in der vorliegenden Arbeit
die serielle Verschaltung von Radialventilatoren analytisch, numerisch und experimen-
tell untersucht und optimiert. Fir die Untersuchung wurden Radialventilatoren mit
rackwartsgekrimmten Laufradern verwendet. Die Laufrader der eingesetzten Ventilato-
ren besitzen eine planparallele Trag- und Deckscheibe mit kreisbogenférmigen
Schaufeln, und die Verbindung zu einem seriellen Verbundbetrieb ist durch Kombinati-

on von Einzelgeraten umgesetzt.

Zur analytischen Berechnung wurde ein modifiziertes Auslegungsverfahren entwickelt,
das nicht auf der Totaldruckerh6hung des Einzelgerats basiert, sondern auf der spezifi-
schen Nutzarbeit unter Bericksichtigung der Dichteanderung aufbaut. FiUr dieses
Auslegungsverfahren sind der Druckaufbau tUber dem Volumenstrom und die Leis-
tungsaufnahme Uber dem Volumenstrom Uber den gesamten Leistungsbereich des
Einzelgerats notwendig. Analytische Auslegungsverfahren zur Bestimmung des Nenn-
betriebspunkts sind in der Literatur zwar vorhanden und auch experimentell validiert,
weichen aber mit zunehmender Entfernung vom Nennbetriebspunkt teilweise deutlich
von den Messergebnissen ab. Aus diesem Grund wurden experimentelle Messergeb-
nisse von Radialventilatoren analysiert. Durch die Auswertung charakteristischer
Kennlinienpunkte wie beispielsweise dem Verhdltnis der Druckerhdhung bei einem
Volumenstrom von 0 m*/min zur Druckerhhung im Nennbetriebspunkt konnten Korre-
lationen in Abhangigkeit der geometrischen Abmessungen hergestellt werden, die eine
Berechnung der gesamten Kennlinie ausgehend vom Nennbetriebspunkt ermdglichen.
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Mit dieser Auslegungsmethode fur Verbundbetriebe wurden drei Laufrdder mit unter-
schiedlichen Lauf- und Durchmesserzahlen auf denselben Betriebspunkt ausgelegt.
Anschliel3end wurden die Eigenschaften der Verbundkennlinien bei mehreren Anlagen-
widerstanden untersucht. Hierbei wurde gezeigt, dass je nach Verlauf der
Anlagenkennlinie sich die Verlaufe des Totaldrucks und des Wirkungsgrads tber dem
Volumenstrom deutlich unterscheiden. Dies muss abhangig vom gewunschten Be-
triebsverhalten bei der Auslegung von Verbundbetrieben berlcksichtigt werden.
AuBerdem konnte nachgewiesen werden, dass die Gerate in den einzelnen Stufen
durch die Verdichtung der Luft in unterschiedlichen Betriebspunkten arbeiten. In Ab-
hangigkeit der Verdichtung der vorherigen Stufen reduzieren sich die Volumenstrome
durch die nachfolgenden Stufen. Bei den untersuchten Kombinationen war die Abwei-
chung im Volumenstrom zwischen den einzelnen Stufen im Bereich des

Nennbetriebspunkts mit am hdchsten.

Kann die Anlagenkennlinie nur mit einer gewissen Unsicherheit abgeschatzt werden,
sind Gerate mit einer grof3en Durchmesserzahl besser geeignet, da deren Kennlinie im
Bereich des Nennbetriebspunkts meist flacher verlauft im Vergleich zu einem Gerat mit
kleiner Durchmesserzahl. Die Erkenntnisse aus der Auslegung von einzelnen Laufra-

dern wurden abschliel3end in eine qualitative Betrachtungsweise uberfuhrt.

In den numerischen Simulationen wurden insgesamt vier Kombinationen von Verbund-
betrieben mit 2 Geratetypen untersucht. Zwei der Verbundkombinationen bestehen aus
zwei identischen Geréten, die anderen beiden Verbundkombinationen aus unterschied-
lichen Geraten, die jeweils in ihrer Anordnung getauscht wurden. Es hat sich gezeigt,
dass die 1. Stufe des Verbundbetriebs ein vergleichbares Verhalten zum Einzelgerat
aufweist. Erst in den nachfolgenden Stufen kommt es zu einem veranderten Verhalten.
Analysiert wurde neben den Betriebsdaten wie Totaldruckerh6hung und Wirkungsgrad
auch das Verlustverhalten mit Hilfe der Entropieproduktion durch indirekte Dissipation.
Anhand dieses Vorgehens konnten das Betriebsverhalten und die Verlustproduktion
detailliert untersucht werden. Insbesondere bei den Eintrittsverlusten im Laufrad konnte
festgestellt werden, dass das Flachenverhéltnis im Bereich der Schaufelvorderkante zur
Flache der Eintritts6ffnung am Laufrad einen wichtigen Parameter darstellt. Bei einem
Flachenverhaltnis von ca. 1:1 verringern Stérungen am Laufradeintritt den Wirkungs-
grad bei hohen Volumenstromen erheblich. Des Weiteren wurde gezeigt, dass die
Stromung der Laufrader bzw. der Wirkungsgrad bei héherem Flachenverhéltnis nur

minimal beeinflusst wird, sodass durch eine Erh6hung der Laufradbreite die Eintrittsver-
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luste gesenkt werden kdnnen. Allerdings fuhrt diese geometrische Anpassung auch zu
einer Anderung der gesamten Betriebskennlinie.

Unter Beachtung dieser Kriterien wurde bei der Simulation der Verbundbetriebe mit
unterschiedlichen Geraten nachgewiesen, welche Gerateanordnung sich besser fir den
seriellen Verbundbetrieb eignet. Um die Eintrittsverluste in die nachfolgenden Stufen zu
senken, wurden verschiedene Mdglichkeiten vorgestellt. Ausgehend von der direkten
Verbindung der Druck- und Saugstutzen der beiden Stufen wurden eine verlangerte
Beruhigungsstrecke und auch ein Sterngleichrichter untersucht. Beide Maflinahmen
tragen dazu bei, die Verluste innerhalb der zweiten Stufe zu senken. Die Methode zur
Untersuchung der Verlustentstehung durch Entropieproduktion in den unterschiedlichen
Laufradern zeigt auflRerdem, dass die Verteilung der Verluste innerhalb des Laufrads
unterschiedlich ausfallt. Bei den im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Laufradern hat
sich gezeigt, dass bei einem Laufrad mit groBerem AufRendurchmesser und einer
niedrigeren Drehzahl ein Grof3teil der Verluste bereits im Eintrittsbereich des Laufrads
bzw. unmittelbar hinter der Schaufelvorderkante entsteht. Beim Laufrad mit kleinerem
AulRRendurchmesser bei hoherer Drehzahl entsteht ein Grofiteil der Verluste erst im

hinteren Bereich des Schaufelkanals.

Die numerischen Ergebnisse der vier untersuchten Kombinationen wurden durch expe-
rimentelle Vermessung bestatigt. Hierbei konnte der Nachweis erbracht werden, dass
durch eine Optimierung der Verbindung eine Steigerung des Wirkungsgrads und auch
der Totaldruckerh6éhung des Verbunds erzielt werden kann. Aul3erdem wurden bei der
Verwendung verschiedener Gerate im Verbundbetrieb die Abweichungen hinsichtlich
Totaldruckerhéhung und Wirkungsgrad aufgezeigt und damit die Ergebnisse der nume-

rischen Untersuchungen validiert.

Die erzielten Ergebnisse der Auslegung fur serielle Verbundbetriebe kdnnen bereits in
den ersten Entwicklungsschritten eingesetzt werden. Durch die Kenntnis der Anlagen-
kennlinien und der geometrischen Abmessungen der verwendeten Gerate werden eine
verbesserte Berechnung und eine strukturierte sowie nachvollziehbare Festlegung der

Kombinationen ermdglicht.
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10 Ausblick

Serielle Verbundbetriebe von Radialventilatoren finden bereits seit vielen Jahren prakii-
sche Anwendung in unterschiedlichen Industrieanlagen. Konstruktiv ist hierfur lediglich
die Festlegung der passenden Verbindungssticke notwendig. Allerdings kommt es
durch die direkte Verbindung von mehreren Geraten zu einem veranderten Betriebsver-

halten.

Die Auswirkungen einer gestorten Zustromung sind beispielsweise nicht nur fir den
Verbundbetrieb von hohem Interesse, sondern auch fur Einzelgerate, die keine optima-
len Einbaubedingungen aufweisen. Zwar wurden analytische und experimentelle
Untersuchungen besonders in den 70 — 90er Jahren des 20. Jahrhunderts angestellt,
allerdings konnten mit den heutigen Methoden, insbesondere der Simulationswerkzeu-
ge, weitere Optimierungsmoglichkeiten zur Steigerung des Wirkungsgrads in nicht-

optimalen Einbaubedingungen identifiziert werden.

Mit der Methode zur (lokalen) Identifikation von Verlusten anhand der Entropieprodukti-
on kann zudem das unterschiedliche Verlustverhalten bei Stromungsmaschinen weiter
untersucht werden. Der Vorteil dieser Methode liegt darin, dass Verluste quantitativ

beziffert werden kdnnen.

Innerhalb dieser Arbeit wurden unterschiedliche Verbundbetriebe analytisch, numerisch
und experimentell untersucht. Dabei hat sich gezeigt, dass bei der Auslegung von
Verbundbetrieben insbesondere die Stromung am Laufradeintritt der nachgeschalteten
Stufe in Kombination mit dem nachgeschalteten Laufrad beachtet werden muss. Durch
die Rohrelemente zwischen den einzelnen Stufen erfolgt neben der strémungstechni-
schen Verbindung eine mechanische Kopplung. Somit sind in einem Verbundsystem je
nach Anzahl der Stufen mehrere Schwingungsquellen miteinander verbunden. Es kann
zwar auf eine schwingungsarme Ausfuhrung der einzelnen Komponenten geachtet
werden, jedoch missen die Schwingungssysteme zusammen betrachtet werden. In den
experimentellen Untersuchungen war bei geringen Volumenstromen (Pumpbereich der
Kennlinie) ein Schwingen der Geréate zu beobachten. Durch Anhebung des geférderten
Volumenstroms haben sich die Schwingungen wieder reduziert. Fir die Ursache dieser
Schwingungen und zusétzliche MafRnahmen zur Reduzierung dieser konnten durch
zielgerichtete Untersuchungen insbesondere mit unterschiedlichen Geraten zielfihren-

de AbhilfemalRnahmen erarbeitet werden.
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Anstatt mehrere Einzelgerate zu einem gemeinsamen Verbund anzuordnen kdnnte ein
serieller Verbundbetrieb durch die Anbringung mehrere Laufrader auf einer Welle
realisiert werden. Bei einer gemeinsamen Antriebswelle muss jedoch die Luft am Lauf-
radaustritt verlustarm und moglichst gleichméRig in die nachste Stufe umgelenkt
werden, um die Verluste mdglichst gering zu halten. Ein Vorteil dieser Anordnung ware
eine Verringerung des notwendigen Bauraums und auch die Reduzierung der notwen-

digen Bauteile.
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Anhang

A.1 RANS Gleichungen

Kontinuitatsgleichung:
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Anhang

A.2

Berechnung des GCI

. Bestimmung einer reprasentativen Vergleichsgrof3e h, wie beispielsweise das

durchschnittliche Berechnungsvolumen als Quotient aus Berechnungsvolumen
jedes einzelnen Elements V; und der Elementanzahl N:

] n 1/3
i XY
i=1

Damit die Methode verlassliche Ergebnisse liefert, sollte der Verfeinerungsfaktor

h . .
r=-2=groRer als 1,3 sein.

fein

Festlegung von ZielgréRen 65, deren Diskretisierungsfehler bestimmt werden
soll. FUr die Untersuchungen des Verbundbetriebs werden als ZielgroRen bei-
spielsweise der statische und totale Druck am Auslass des Hochdruckventilators
verwendet. Anschliel3end werden innerhalb der unterschiedlichen Rechennetze
die Ergebnisse der ZielgréRen ausgewertet.

Berechnung der vorliegenden Ordnung des Problems p, durch iteratives Losen
der folgenden drei Gleichungen:

q(p)|

r21) ’ |

q(p) = In( S)
r32 S

s=1-sign (832)
€21

mit
832=93 — 92 und 821=92 — 91
(6,: Ergebnis der Zielgrofe in Rechennetz X)

Berechnung der extrapolierten Zielwerte:
p .
21 _51°61-6;
=21
ex P 1

p .
32 _35°02-63
ext™ p 1

Berechnung der Fehlerabschatzung anhand der vorliegenden Ordnung p des
Problems.
Fur den approximierten relativen Fehler gilt dabei:

6,—-0
e§1 | 1= 2|
01
und fur den extrapolierten relativen Fehler:
21 _ eext e1

ext™

21
eext
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6. Abschliel3end berechnet sich der Grid Convergence Index (GCI) fur das feine
Netz zu:
1,25 - e2’
rh, —1
und das Netz mit mittlere Auflosung [AIAA1998]
1,25 - e3?
GCI?nzitteI=p—a
r, — 1

GClig,=

Hinweis: Der Faktor 1,25 im GCI ist hierbei der empfohlene Sicherheitsbeiwert,
bei einem Vergleich von 3 Netzen.

A.3 Transportgleichung der Entropie

Die Transportgleichung der Entropie in Kkartesischen Koordinaten in einem
Newton‘schen Fluid mit konstanten Stoffwerten lautet wie folgt:

[Kock03, S.51]

s ds Js os 0 1 dT\ o 1 dT 0 1 dT
p- — +y-—+v:-—+w-—J=A"l—m " |=—t— = — ]+t — | = —
ot ox ay ) ox \T ox) oy \T oy oz \T oz

Konvektion Diffusion

ou\? v\ ow\> au v\ u  ow\? o ow\
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Entropieproduktion durch Dissipation
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Entropieproduktion durch Warmeleitung
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A.4 Numerische Untersuchungen

Bild A.1: Abgewickelte Ansicht mittig zwischen Trag- und Deckscheibe in a) 1. Stufe
und b) 2. Stufe mit Darstellung der Geschwindigkeitsvektoren bei einem

Volumenstrom von 35 m3/min des HRD 60 Boosted Verbunds
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Total Pressure
3.998e+03

2.309e+03

6.198e+02

-1.069e+03
-2.759e+03
-4.448e+03
-6.137e+03
-7.826e+03
-9.516e+03
-1.120e+04
-1.289%e+04

-1.458e+04
[Pa]

b)
Total Pressure
1.738e+04

1.571e+04
1.403e+04
1.235e+04
1.067e+04
8.994e+03
7.316e+03
5.638e+03
3.960e+03
2.282e+03
6.039e+02

-1.074e+03
[Pa]
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Bild A.2: Abgewickelte Ansicht mittig zwischen Trag- und Deckscheibe mit Verlauf des
Totaldrucks im Verbundbetrieb 2 x S-XP 240/40 bei einem Volumenstrom
von 35 m3/min in der a) 1. Stufe und der b) 2. Stufe





