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Abstract

Title: Casing Treatments for Transonic Compressors

Keywords: Transonic compressor, aerodynamics, casing treatment, CT, circumferen-
tial groove, axial slot, optimization, multi fidelity, multi objective.

It is not clear if newly developed compressors can achieve higher efficiencies if casing
treatments are considered as a stability enhancing measure for the design. In order to
tackle this question a method is developed, that allows to perform automated optimi-
zations and parametric studies with accurate prediction of the numerical stability limit
including the use of time accurate CFD (URANS). Extensive studies are performed
to increase stability and efficiency of DLR-Rig250 Stage 1. Axial-slots, circumferential
grooves, the rotor and the casing geometry are optimized separately as well as simul-
taneously with a high number of geometric parameters. The results show under which
conditions an application of CTs can be considered. In general, CTs can achieve a
significant extension of the surge margin, which goes beyond what is achievable with
only a rotor optimization. However, if the efficiency of a stage is to be increased, an
optimization of the rotor without CTs should be preferred. For new designs, CTs can
be considered, if the stability increasing effect enables a certain design with increased
efficiency, which otherwise would not be feasible.

Kurzfassung

Titel: Gehausestrukturierungen fir transsonische Verdichter

Schlagworter: Transsonischer Verdichter, Aerodynamik, Geh&useeinbauten, Geh&u-
sestrukturierung, Gehausekonturierung, Umfangsnut, Axialschlitz, Axial-CT, Optimie-
rung, Multi-Fidelity, Multi-Objective.

Bei der Auslegung neuer Verdichter ist die Frage, ob bei Einhaltung der geforderten
Kennfeldbreite, mit Gehausestrukturierungen (Casing Treatments, CTs) ein hbéherer
Wirkungsgrad erzielt werden kann, als ohne, bisher nur unzureichend beantwortet.
Um dieser Fragestellung nachzugehen, wurde eine Methode aufgebaut, die es gestat-
tet, automatisiert Optimierungen und Parameterstudien mit genauer Bestimmung der
numerischen Stabilitdtsgrenze durchzuflhren, auch unter Einsatz zeitgenauer nume-
rischer Berechnungsverfahren. Es wurden umfangreiche Studien zur Stabilitatserwei-
terung und Wirkungsgradsteigerung der Stufe 1 des DLR-Rig250 durchgefiihrt. Dabei
wurden Axial-CTs, Umfangsnuten, Rotor und Gehausekontur sowohl einzeln als auch
simultan, unter Freigabe einer hohen Anzahl von Geometrieparametern, optimiert. Die
Ergebnisse zeigen, unter welchen Voraussetzungen eine Applikation von CTs in Be-
tracht gezogen werden kann. Prinzipiell lassen sich mit CTs deutliche Erweiterungen
des Stabilitatsbereichs erzielen, die dartiber hinausgehen, was durch eine Optimierung
des Rotors erreichbar ist. Soll primar der Wirkungsgrad einer Stufe verbessert werden,
ist eine Rotoroptimierung ohne CT einem Konzept mit CT vorzuziehen. Fir die Neu-
auslegung eines Verdichters kann eine Option mit CT in Betracht gezogen werden,
wenn die stabilitdtserweiternde Wirkung des CTs eine bestimmte Auslegung erst er-
moglicht.
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1 Einleitung

1.1 Motivation

Die Steigerung der Effizienz bei der Primérenergieumwandlung ist nach wie vor ein
Haupttreiber bei der Weiterentwicklung von Gasturbinen. Limitierend ist bei diesem
Bestreben unter anderem die Begrenzung des Verdichterarbeitsbereichs zu niedri-
gen Massenstrdmen durch die Pumpgrenze. Da ein Uberschreiten der Pumpgrenze
schwerwiegende Folgen, bis hin zur Beschadigung und dem Ausfall des Verdichters,
nach sich ziehen kann, muss stets ein Sicherheitsabstand eingehalten werden. Dies
erfordert Kompromisse bei Auslegung, Konstruktion und Betrieb, die eine niedrigere
Effizienz zur Folge haben. Ein erweiterter Arbeitsbereich kann daher direkt oder in-
direkt zu einer Effizienzsteigerung fihren und steht im Fokus vielfaltiger Forschungs-
und Entwicklungsaktivitaten.

Als probates Mittel zur passiven Beeinflussung der Verdichterstrémung, mit dem Ziel
der Erweiterung des Arbeitsbereiches, haben sich Gehausestrukturierungen (engl.:
Casing Treatments, kurz: CTs) bewéhrt. Dabei handelt es sich um in den Ringraum
Uber dem Rotor eingebrachte Kavitaten, bzw. im weiteren Sinn um jede mit dem Ziel
der Strémungsstabilisierung erfolgte Verédnderung der Ringraumgeometrie oberhalb
des Rotors.

Die Hauptwirkung von CTs kann als Reduktion verlustreicher Sekundarstromungen
und stabilitatskritischer Phanomene beschrieben werden. Vor allem der Spaltwirbel
und seine Interaktion mit dem Verdichtungsstol3 bei transsonischen Verdichtern spie-
len in diesem Zusammenhang eine wesentliche Rolle, da sie haufig mafBgeblich am
Stabilitatsverlust beteiligt sind. Eine Beeinflussung dieser Phdnomene durch eine Ver-
anderung der Gehdusegeometrie in Form von CTs kann daher den gewlnschten Effekt
einer Pumpgrenzerweiterung bewirken.

Durch die Erkenntnisse aus vielfaltigen Forschungsaktivitaten der letzten Jahrzehnte
erweist sich die Gestaltung eines CTs mit dem alleinigen Ziel der Pumpgrenzerweite-
rung als keine allzu grof3e Herausforderung mehr. Soll allerdings fir das Gesamtsys-
tem ein Optimum aus Pumpgrenz- und Wirkungsgradbeeinflussung gefunden werden,
stellt dies eine ungleich komplexere Aufgabe dar. Dies gilt fir die Modifikation vorhan-
dener Verdichter und besonders fiir die Auslegung neuer Verdichtergenerationen.

1.2 Problemstellung

Bei der Auslegung neuer Verdichtergenerationen sollen CTs, bei Gewahrleistung eines
fir den Einsatz erforderlichen Arbeitsbereichs, zu einem héheren Wirkungsgrad im
Vergleich mit einer Auslegung ohne CTs flhren.

1



2 Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

Die Strdomungsphanomene im Schaufelspitzenbereich sind auBerst komplex, vor allem
bei transsonischen Verdichtern und insbesondere beim Erreichen der Pumpgrenze.
Zum Ausdruck kommt diese hohe Komplexitat auch durch eine starke Abhangigkeit der
Wirksamkeit eines CTs vom Rotor. Ausschlaggebend sind hierbei zum einen geometri-
sche Aspekte, wie die Neigung des Gehduses Uber dem Rotor, der Staffelungswinkel
der Schaufelspitzen und die Spalth6he. Zum anderen haben strémungsphysikalische
Randbedingungen einen Einfluss. CT-Konzepte lassen sich daher haufig nicht ohne
weiteres von einem Verdichter auf einen anderen Ubertragen. Ebenso lassen sich vor-
handene Studien an unterschiedlichen Verdichtern oftmals nur bedingt miteinander
vergleichen. Erschwerend kommt ein hoher Freiheitsgrad bei der geometrischen Ge-
staltung der CTs hinzu, erkennbar an den vielen verschiedenen CT-Formen, die in der
Literatur zu finden sind. Eine Methode der hinreichend genauen Berlcksichtigung von
CTs im frihen Entwicklungsstadium eines neuen Verdichters ist bisher nicht bekannt.

Eine gezielte Auslegung von CTs, die sowohl Anforderungen an die Pumpgrenze als
auch an den Wirkungsgrad genuUgt, stellt daher in vielerlei Hinsicht eine auf3erst kom-
plexe Aufgabe dar, bei der noch etliche Unbekannte existieren. Das Interesse an For-
schung zu CTs ist daher nach wie vor grof3. Neben einer weiteren Untersuchung der
durch CTs bewirkten Effekte sowie der Gestaltungsformen, die es ermdglichen diese
Effekte zu erzielen, sollte vor allem die Frage nach dem Einsatz von CTs bei der Ge-
staltung neuer Verdichter eine gréBere Rolle einnehmen. Nur so kann der zusatzliche
Freiheitsgrad durch die Einfihrung von CTs bei der Auslegung optimal genutzt werden.

Dies erfordert die Betrachtung des Gesamtsystems, bestehend aus CTs und Ver-
dichterstufe, unter Freigabe aller relevanten Geometrieparameter. Fir dies Art der Pro-
blemstellung, mit einer hohen Dimension an zu berlcksichtigen Freiheitsgraden, ist
der Einsatz von Optimierungstechniken pradestiniert. In der Literatur I&sst sich jedoch
bisher nur eine geringe Anzahl an Studien zu CTs finden, in denen Optimierungstech-
niken zum Einsatz kommen. Der dabei berlcksichtigte Parameterraum ist zudem sehr
begrenzt (z.B. Choi u. a. (2010), Carnie u.a. (2011), Kim u.a. (2011, 2013)).

Oftmals wird argumentiert, die Auslegungsmethoden fiir moderne Verdichter seien
so weit fortgeschritten, dass eine deutliche Verbesserung der Pumpgrenzreserve bei
gleichzeitiger Steigerung des Wirkungsgrads im Auslegungspunkt auf klassischem
Weg unwahrscheinlich sei und daher zuséatzliche MaBnahmen, wie CTs, in Betracht
gezogen werden sollten. Allerdings existieren keine CT-Studien, die dieser Aussage
Rechnung tragen und mit Verdichtern durchgefihrt wurden, die in jeder Hinsicht den
aktuellen technischen Stand reprasentieren und nicht auf anderem Wege, wie einer
Schaufeloptimierung, verbessert werden kdnnten.

1.3 Zielsetzung

Diese Arbeit soll unter Einsatz moderner Optimierungstechniken und unter Bertick-
sichtigung eines Parameterraums, der neben den CTs auch die Beschaufelung und
den Gehauseverlauf beinhaltet, einen Beitrag zum Versténdnis der Wirkungsweise von
CTs und deren effektivem Einsatz in Verdichtern liefern.

In der Literatur bleibt die Frage, ob ein flr eine gegebene Verdichterstufe ausgelegtes
CT auch in Kombination mit einer in gleicher Weise optimierten Beschaufelung wirk-
sam ware, gro3tenteils unbeantwortet. Zudem ist bisher nicht zufriedenstellend beant-
wortet, ob eine Verbesserung, die durch CTs erzielt wurde, gegebenenfalls auch durch
eine Veranderung der Schaufel- oder Kanalgeometrie erreichbar wére.



Einleitung 3

Um diesen flir die Suche nach einem optimalen Gesamtsystem wichtigen Fragestel-
lungen nachzugehen, werden mehrere Optimierungsstudien mit identischen Zielen, je-
doch unterschiedlichen Parameterraumen, durchgefihrt. Die Geometrieparameter von
CT, Beschaufelung und Kanalgeometrie werden einzeln und in Kombinationen opti-
miert. Im Vergleich zu bisherigen Studien wird so der Einfluss des Testverdichters auf
die Ergebnisse berlcksichtigt. Es wird ersichtlich, welche Zugewinne alleine durch den
Einsatz von CTs erreicht werden und sich nicht durch eine Optimierung von Rotor oder
Kanalgeometrie erzielen lassen. Daflr wird untersucht, welchen Einfluss Effekte ha-
ben, die sich ausschlieB3lich durch CTs erzielen lassen. Ebenso wird ermittelt, welche
Effekte sich durch eine Optimierung von Rotor- oder Kanalgeometrie eventuell besser
als mit CTs erzielen lassen.

Hierflr werden eine Prozesskette sowie eine Optimierungsstrategie entwickelt, die eine
automatisierte Optimierung mit den ZielgréBen Pumpgrenzerweiterung und Wirkungs-
gradsteigerung fur Verdichter mit Gehausestrukturierungen effizient erméglichen, auch
unter Einsatz instationarer CFD.

Die Optimierungen werden nicht alleine mit dem Ziel durchgeflihrt, einzelne beste Geo-
metrien zu identifizieren. Sie dienen vielmehr als Analysewerkzeug, um die komplexe
Problemstellung und Vielzahl an Einflussparametern effektiv zu untersuchen. Auf Ba-
sis der Optimierungsdatenbanken lassen sich etwa Korrelationen zwischen den Geo-
metriemodifikationen und Anderungen in den Strémungsph&nomenen analysieren und
wesentliche Geometrieparameter und Strémungseffekte von unwesentlichen abgren-
zen. Besonderes Augenmerk liegt dabei auf den Pareto-optimalen Geometrien, fiir die
hinsichtlich der Zielfunktionale Wirkungsgrad und Pumpgrenze keine weiteren Geome-
trien gefunden wurden, die in beiden ZielgréBen dominieren. Diese Vorgehensweise
ermoglicht eine systematischere Analyse, als es durch die Betrachtung einiger weni-
ger Geometrien mdglich ist.
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Der Einsatz von CTs geschieht primar mit dem Ziel, den Arbeitsbereich des Verdich-
ters zu erweitern. Kap. 2.1 befasst sich mit der Motivation fir eine Arbeitsbereichser-
weiterung mit Hinblick auf Konstruktion, Betrieb und Wirkungsgrad. Die technischen
Méglichkeiten werden aufgezeigt und Besonderheiten von CTs berlicksichtigt.

Durch ihre Lage Uber dem Rotor wirken CTs vor allem auf die Rotorspitzenstrémung.
Auf relevante Strdomungsphanomene, Vorgange beim Androsseln und deren Einfluss
auf Stabilitat und Verluste wird in Kap. 2.2 eingegangen. Dabei wird erdrtert, worin das
strdmungsmechanische Potential der CTs zur Stabilisierung der Strémung besteht und
welche Verlustmechanismen beeinflusst werden kénnen.

In Kap. 2.3 werden die Vorgdnge an der Stabilititsgrenze betrachtet und ein Uberblick
Uber die stabilitatskritischen Mechanismen und instabilen Betriebszustdnde gegeben.
DarUber hinaus werden Bestrebungen, diese in der Auslegung vorherzusagen und die
Stabilitat eines Verdichters in Abhangigkeit verschiedener konstruktiver Gesichtspunk-
te zu beurteilen, erdrtert (Kap. 2.4).

Kap. 2.5 widmet sich CTs und aktuellen Erkenntnissen bezliglich Wirkungsweise und
Auslegung. In Kap. 2.6 werden aktuelle Entwicklungen der automatisierten Optimie-
rung in der Auslegung von Verdichtern und zur Optimierung von Gehausestrukturie-
rungen thematisiert.

2.1 Kennfeld und Kennfelderweiterung

In Abb. 2.1 ist das Kennfeld eines mehrstufigen transsonischen Verdichters anhand
der GroBen reduzierter Massenstrom’ 7i,..; und Totaldruckverhéltnis I1,,, fir mehrere
Drehzahlcharakteristiken schematisch dargestellt. Fir eine gegebene Drehzahl wird
der maximale Massenstrom durch das Sperren eines Elementes des Verdichters be-
stimmt. Wird der Verdichter angedrosselt, sinkt der Massenstrom und die stabile Stro-
mung bricht ab einem gewissen Punkt zusammen. Der Bereich zwischen diesen bei-
den Extremen ist flr den Betrieb des Verdichters verflgbar.

2.1.1 Stabilitatsgrenze (Pumpgrenze) und Pumpgrenzreserve

Die Pumpgrenze markiert das Ende des stabilen Arbeitsbereiches bei minimalem Mas-
senstrom (Abb. 2.1). Ein Uberschreiten der Pumpgrenze kann zu Verdichterpumpen
fihren und fatale Folgen haben. Die Arbeitslinie muss daher so gewéhlt werden, dass
unter allen Umsténden ein ausreichender Abstand zur Stabilitdtsgrenze eingehalten
wird. Dabei gilt es folgende Bedingungen zu bericksichtigen [Grieb (2009)]:

'Die Verwendung reduzierter GréBen eliminiert den Einfluss des Umgebungszustands.

5
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Abbildung 2.1: Schematische Darstellung des Kennfelds eines transsonischen Axialverdich-
ters mit Kennfeldlimitierungen: Pumpgrenze (rot), idealisierte Pumpgrenzerweiterung (orange),
Bereiche in denen Rotorflattern auftreten kann (griin). Eigene Darstellung, angelehnt an Braun-
ling (2009).

e Genlgend Pumpgrenzreserve bei allen Lastanforderungen sowie bei instatio-
narem Betrieb (Beschleunigung oder Verzégerung)

e Toleranz gegenlber Einlaufstérungen

e Toleranz gegeniiber Fertigungsabweichungen und geometrischen Anderungen
des Strdbmungskanals durch thermische und mechanische Vorgange, wie bei-

spielsweise eine Radialspaltanderung, sowie Erosion und Schaden durch Fremd-
korper

Hinzu kommen weitere Anforderungen bei der Wahl der Arbeitslinie zur Sicherstel-
lung der mechanischen Integritat des Systems. Zu berlcksichtigen sind vor allem str6-
mungsinduzierte Schaufelschwingungen, die es zu vermeiden gilt. Unterschieden wer-
den fremderregte Schwingungen, insbesondere Anregungen aufgrund drehzahlharmo-
nischer Frequenzen, und selbsterregte Schwingungen, unter anderem hervorgerufen
durch rotierende Ablésungen, rotierende Instabilitdten, akustische Resonanzen und
Flattern [Haukap (2006)]. Diese Arbeit beschaftigt sich ausschlie3lich mit der aerody-
namischen Limitierung des Kennfelds durch die Pumpgrenze.

Aufgrund der Kennfeldlimitierung durch die Pumpgrenze kann die Arbeitslinie unter
Umstanden nicht so gewahlt werden, dass sie durch das Wirkungsgradoptimum lauft
(ersichtlich an den Iso-Wirkungsgradlinien in Abb. 2.1), sondern kann zur Wahrung
eines ausreichenden Pumpgrenzabstandes von einem hinsichtlich des Wirkungsgrads
optimalen Verlauf abweichen.

Zur Quantifizierung der Pumpgrenzreserve, auch Pumpgrenzabstand genannt, existie-
ren verschiedene Definitionen. Eine ausfihrliche Diskussion findet sich in Grieb (2009).
Haufig wird ein Abstandsmaf zwischen dem Arbeitslinienpunkt (AL) und dem letzten
stabilen Betriebspunkt an der Pumpgrenze (PG) einer Drehzahllinie eingesetzt [Hart-
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— Au'slegungsdrehzahl
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Abbildung 2.2: Auswirkungen des Androsselns auf die Belastung verschiedener Stufen bei
Nominal- und Teildrehzahl. Darstellung angelehnt an Brignole (2010) und Gallimore (2008).

mann u. a. (1970), Ball u.a. (1972), Reid u. Moore (1978), Cumpsty (2004)]:

PGA = (—HW-PG Ak 1) (2.1)

tot. AL M pqg

Indem der Pumpgrenzabstand einer modifizierten Konfiguration auf eine Referenzkon-
figuration bezogen wird, 1&sst sich eine relative Pumpgrenzerweiterung angeben:

PGA

pai ! (2.2)

dpca =

Bei mehrstufigen Verdichtern wirken sich Anderungen im Betriebspunkt nicht gleich-
maBig Uber alle Stufen aus. Die fir die Pumpgrenze maf3gebliche Stufe hangt von der
reduzierten Drehzahl n,., ab (Abb. 2.1). Ein Androsseln belastet bei hoher reduzierter
Drehzahl insbesondere die hinteren Stufen. Bei niedriger reduzierter Drehzahl errei-
chen hingegen die vorderen Stufen eher die Stabilitatsgrenze (Abb. 2.2). Dies kann dar-
auf zurlickgefihrt werden, dass bei niedriger reduzierter Drehzahl die hinteren Stufen,
bei geringerer Dichte und héherer DurchflusskenngréBe ¢ = v, /u als im Auslegungs-
punkt, geringere Arbeit verrichten und der 6rtlichen Sperrgrenze zustreben. Der fur
einen stabilen Betrieb der vorderen Stufen nétige Volumenstrom wird nicht geférdert.
Wahrend die hinteren Stufen ins Sperren geraten kdnnen, ist die Durchflusskenngré-
Be ¢ der vorderen Stufen gering [Cumpsty (2004), Mdnig u. Waltke (2010)]. Aufgrund
einer erhdhten Inzidenz kommt es schlieBlich zum Strémungsabriss. Dies muss in den
vorderen Stufen nicht zwangslaufig unmittelbar zum Pumpen fihren, wenn die Abrei3-
zelle klein bleibt und die nachfolgenden Stufen eine stabilisierende Wirkung ausiben
[Braunling (2009)] (Abb. 2.1).

Um der Tendenz der vorderen Stufen, bei geringen reduzierten Drehzahlen nahe der
Stabilitatsgrenze zu operieren, entgegenzuwirken, kann fir die vorderen Rotoren, mit
geringen Einbufen im Wirkungsgrad, eine negative Inzidenz im Auslegungspunkt ge-
wahlt werden. Mit steigendem Verdichterdruckverhaltnis nimmt allerdings die nétige
vorzuhaltende Inzidenz zu. Bei Verdichtern mit transsonischen Frontstufen und Profi-
len mit geringem Arbeitsbereich sind dieser Vorgehensweise daher Grenzen gesetzt.

Zur Vermeidung von Stabilitdtsproblemen bei geringen reduzierten Drehzahlen kom-
men daher, neben der Offnung von Abblaseventilen beim An- und Abfahren, Leitrad-
verstellvorrichtungen zum Einsatz. Durch eine Verstellung der vorderen Leitrader in
Abhéangigkeit der Drehzahl wird auf eine reduzierte Durchflusszahl reagiert und die
Rotorzustrémwinkel den Betriebsbedingungen angepasst. Bei stationdren Gasturbinen
dienen die Leitschaufeln zudem der Massenstromreduktion zur Leistungsregelung.
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2.1.2 Moglichkeiten zur Beeinflussung der Stabilitatsgrenze

Ublicherweise werden die technischen Méglichkeiten zur Steigerung der Stabilitat einer
Stufe oder des Gesamtsystems in passive und aktive Methoden unterteilt. Passive
Methoden zeichnen sich durch dedizierte geometrische Merkmale aus:

o Optimierte Schaufelgeometrien (,,3D-Design*): Durch eine Anderung der Pro-
filauffadelung kann Einfluss auf die radiale Lastverteilung und Sekundarstrémun-
gen genommen werden. Unterschieden wird zwischen einer Bewegung der Pro-
file normal zur Sehne (Dihedral, bzw. Lean oder Bow) und in Richtung der Seh-
ne (,Pfeilung“, engl.: Sweep) [Smith u. Yeh (1963)]. Um der Minder- bzw. Mehr-
umlenkung in Wandnahe Rechnung zu tragen, werden die Schaufelschnitte in
diesem Bereich angepasst (Recambering). Es existieren diverse Untersuchun-
gen zur idealen Schaufelgestaltung mit Hinblick auf die StoBstruktur (bspw. Hoe-
ger u.a. (2004), Bergner (2006)). Eine Beschreibung der grundlegenden aerody-
namischen Effekte der 3D-Gestaltungsprinzipien findet sich in Hah u.a. (1998),
GUmmer u. a. (2001), Gimmer (1999) und Erler (2012). Moderne Auslegungsme-
thoden erlauben eine hochparametrisierte Schaufelformbeschreibung und deren
Optimierung.

Zur Stabilitatserweiterung hat sich bei transsonischen Rotoren die Vorwartspfei-
lung als wirksame MafBBnahme erwiesen [Wadia u. a. (1995), Wadia u. a. (1997),
Hah u.a. (1998), Denton u. Xu (1999), Broichhausen u. Ziegler (2005)]. Eine
Vorwartspfeilung des Rotors wirkt sich positiv auf die gehdusenahe Strémung in-
klusive des Spaltwirbels aus. Die Stof3front wird stromab verschoben und die Vor-
stoBmachzahl reduziert [Hah u. a. (2004), Madden u. West (2005)]. Dadurch 16st
der Stof3 erst bei héheren Gegendriicken ab. Durch eine Anhebung der Stromlini-
en auf der Saugseite und eine Absenkung auf der Druckseite wird die Blattspitze
im Bereich der Vorderkante entlastet [Denton u. Xu (1999, 2002)] und Spaltstré-
mung, Spaltwirbel und Blockageeffekte abgeschwacht. Die Ansammlung nieder-
energetischen Fluids im Blattspitzenbereich durch einen Transport entlang der
Schaufel aufgrund eines Ungleichgewichts zwischen Druck- und Fliehkraften wird
vermindert, da die Isobaren auf der Schaufel schrager verlaufen [Yamaguchi u. a.
(1993)]. Diese Effekte fihren zu einer Erweiterung des stabilen Arbeitsbereichs
und einer verlustarmeren Verzégerung [Braunling (2009)].

¢ Endwandkonturierungen in Form von rotationssymmetrischen oder nicht-
rotationssymmetrischen Konturierungen werden vornehmlich zur Beeinflussung
der Sekundarstrébmung eingesetzt, besitzen jedoch auch ein Potential zur Beein-
flussung der Stabilitatsgrenze.

e Gehausestrukturierungen (CTs) sind speziell mit dem Ziel der Stabilitatserwei-
terung Uber den Rotorschaufelspitzen ins Gehause eingebrachte Strukturen. Ver-
schiedenen Formen und Wirkmechanismen werden in Kapitel 2.5 diskutiert.

Wird mit passiven Methoden Einfluss auf die Stabilitdtsgrenze genommen, so hat dies
immer auch Auswirkungen auf Betriebspunkte abseits der Stabilitatsgrenze und zieht
somit Anderungen der gesamten Charakteristiken nach sich. Die in Abb. 2.1 dargestell-
te Pumpgrenzerweiterung ist daher als idealisiert anzusehen, sofern sie durch passive
Methoden, wie CTs, erzielt werden soll.

Demgegenuber kdénnen aktive Methoden nach Bedarf geschaltet werden und beein-
flussen die Strdmung nur im Regelfall. Nachteilig ist der zuséatzliche konstruktive wie
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regelungstechnische Aufwand und die Gefahr eines Ausfalls des Regelsystems. Eta-
bliert sind die bereits erwahnten Vorkehrungen, um bei Teildrehzahl die Stabilitat zu
gewabhrleisten:

¢ Leitradverstellvorrichtungen zur Anpassung des Zustromwinkels der Laufrader
abhangig von der Drehzahl und des Betriebspunkts.

o Zapfluftentnahme Uber Abblasventile nach den kritischen Stufen. Dies stellt
streng genommen keine positive Beeinflussung der Stabilitdtsgrenze dar, son-
dern eine Erweiterung des Pumpgrenzabstands durch eine Absenkung der Ar-
beitslinie.

Mit diesen MaBnahmen geht ein Verlust an Leistung und eine Verschiebung des Be-
triebspunkts einher. Um dies zu vermeiden, wurden erstmals von Epstein u.a. (1989)
aktive Systeme zur Verdichterstabilisierung beim Erreichen der Stabilitdtsgrenze vor-
geschlagen, deren Ziel es ist Instabilitdten zu unterdriicken und den Betriebsbereich
Uber die nominale Pumpgrenze hinaus zu erweitern. Zu ihnen zahlen, unter anderem:

e Dynamisch schnell verstellbare Leitrader (Leitschaufeloewegungen) [Padua-
no u.a. (1991), Haynes u. a. (1993), Schobeiri (2001)]

e Einblasung im Schaufelspitzenbereich, zur Reenergetisierung einer instabilen
Strémung und Beeinflussung der Inzidenz. Zu den ersten Arbeiten zahlen die
von Day (1993a), D’Andrea u. a. (1997) an vielstufigen Verdichtern sowie Weig|
u.a. (1998), Suder u.a. (2001), Spakovszky u.a. (1999a) und Spakovszky u. a.
(1999b) an einer transsonischen Verdichterstufe (NASA Stage 35). Freeman u. a.
(1998) zeigen den erfolgreichen Einsatz in einem Rolls-Royce Viper Triebwerk
und Leinhos u. a. (2001) in einem Larzac 04.

Diese Systeme sind nur erfolgreich einsetzbar, wenn Instabilitaten durch ein Friher-
kennungssystem innerhalb kirzester Zeit nach Auftreten, mdglichst schon in der Ent-
stehungsphase, detektiert werden. Ein Ubergang vom Auftreten erster Instabilitaten
in die Verdichterinstabilitat kann innerhalb von Sekundenbruchteilen vonstattengehen
und wenig Zeit fir GegenmafBnahmen lassen. Insbesondere aufgrund dieser Limitie-
rung haben es aktive Systeme nicht liber das Forschungsstadium hinaus geschafft.

2.1.3 Einsatz stabilitatssteigernder MaBnahmen - Motivation

Der Einsatz stabilitdtssteigernder MalBBnahmen lasst sich sowohl mit dem Ziel der
Pumpgrenzerweiterung eines bestehenden Verdichters begriinden, als auch zum Er-
reichen gehobener Entwicklungsziele bei der Auslegung neuer Verdichter.

Erweiterung des stabilen Arbeitsbereichs eines bestehenden Verdichters

Weist ein vorhandener Verdichter eine fir den vorgesehenen Einsatz ungentigende
Pumpgrenzreserve auf, so lie3e sich diese ggf. durch CTs erweitern. Die Motivation
bestiinde dann vorrangig in der Gewahrleistung eines sicheren Betriebs.

Ein nachtragliches Einbringen von CTs lasst sich allerdings auch durch eine potentielle
Steigerung des Verdichterwirkungsgrads begriinden. Im Idealfall erzielt eine Konfigu-
ration mit CTs in jedem Betriebspunkt einen besseren Wirkungsgrad, als die Referenz-
konfiguration (new < ner). Dies ist theoretisch mdglich, wenn die beim Einsatz eines
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CTs zusatzlich erzeugten Verluste durch die Reduktion anderer Verlustquellen Uber-
kompensiert werden. Neben einer Reduktion der Verluste j kann der Wirkungsgrad
metv = 1 — j/a auch durch eine Steigerung der Arbeitsumsetzung a erhéht werden.
Dies ist durch CTs, die die Zustrdbmung zum Rotor &ndern, denkbar [Brignole u.a.
(2008)], worauf in Kap. 2.5.2 detailliert eingegangen wird.

Haufig wird jedoch eine Reduktion des maximalen Wirkungsgrads 7,,.. der Konfigu-
ration mit glatter Wand (GW) durch CTs beobachtet (n0e.0w > Mmaz.cr)- Auch dann
ist ein hoherer Wirkungsgrad durch eine Verschiebung des Arbeitspunktes (ADP) mog-
lich, wenn dieser, aufgrund von Anforderungen an den Pumpgrenzabstand, zuvor nicht
dem Punkt maximalen Wirkungsgrads entsprach:

Nmaz.GW > NMmaz.CT = NADP.CT > NADP.GW (2.3)

Weist der Verdichter bereits eine hinreichende Pumpgrenzreserve auf, so kann das
Teilungsverhéltnis ¢/l gesteigert und ein Rickgang der Pumpgrenzreserve durch CTs
kompensiert werden [Streit u.a. (2013b)]. Eine auftretende Minderumlenkung muss
durch Anpassung der Profile ausgeglichen werden. Die geringere umstrémte Flache
wirkt sich positiv auf den Wirkungsgrad aus. Dem gegenuber stehen zusétzliche Ver-
luste durch das CT und eine héhere Belastung des Rotors, die in Gehdusenahe zu
steigenden Spaltwirbel- und StoRBverlusten flihren, damit jedoch wiederum ein gréBe-
res Potential flr eine positive Beeinflussung durch das CT bieten. Es muss zudem
beriicksichtigt werden, dass durch eine Schaufelzahlreduktion ein Uberrollen der Cha-
rakteristik frilher auftreten kann, was eine Anderung des Stallmechanismus? begiins-
tigt und die Wirksamkeit des CTs begrenzen kann [Houghton u. Day (2012)].

Erreichen gehobener Entwicklungsziele flir Verdichter

MaBnahmen zur Stabilitdtserweiterung kénnen auch von vornherein im Entwicklungs-
prozess eines neuen Verdichters berlcksichtigt werden. Wichtiges Entwicklungsziel ist,
neben geringerem Gewicht (bei Flugzeugtriebwerken), geringeren Kosten sowie héhe-
rem Wirkungsgrad aller Komponenten, die Steigerung der Verdichterférderhdhe 11,
[Engber u.a. (2007)]. Zusammen mit der Steigerung der Turbineneintrittstemperatur
T4, die Abhangig von den zur Verfigung stehenden Kuahltechnologien und Werkstof-
fen ist, lieBe sich so der thermodynamische Kreisprozess optimieren.

Da Kompression und Entspannung in der Praxis verlustbehaftete irreversible Vorgange
darstellen, existiert ein Optimum fir das Verdichtungsverhéltnis bezliglich des ther-
modynamischen Wirkungsgrads n.,. Wird das optimale Verdichtungsverhaltnis II,,,
Uberschritten, so Uberwiegen die stetig zunehmenden Verluste in Verdichter und Tur-
bine den Wirkungsgradgewinn durch eine Steigerung der Verdichterférderhéhe 11,
im idealen Gasturbinenkreisprozess (Joule-Prozess). Das optimale Verdichtungsver-
haltnis II,,, hangt mafgeblich von den Komponentenwirkungsgraden und der tech-
nologisch mdglichen Turbineneintrittstemperatur 7;, ab. Ein Anheben der Turbinenein-
trittstemperatur 73, kann nur sinnvoll bei gleichzeitiger Anhebung des Totaldrucks am
Verdichteraustritt p;3 geschehen [Braunling (2009)].

Das Druckverhéltnis IT ist Gber den isentropen Wirkungsgrad direkt mit dem Enthalpie-

2Bei dem untersuchten subsonischen Rotor findet eine Anderung des Stallmechanismus von Spikes
zu Modalwellen statt. Diese Thematik wird in Kapitel 2.3.2 aufgegriffen.
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anstieg Ah gekoppelt:

Ahig eyl (HK;I B 1) 24
o= S = —— %7 (24)
Dabei bezeichnet T, die Temperatur am Verdichtereintritt. Bezieht man die Enthalpie-

kenngroRe®

g, = Ah (2.5)

2
Um

auf die Stufenanzahl N, so erhélt man einen Ausdruck fir die mittlere Stufenbelastung:

vy Ah
U =_2 = :
hStufe = 7 NuZ (2.6)
Mit Gleichung 2.4 folgt flr das Druckverhéltnis:
2 T
= |N- Hm_ /] .nA.lel (2.7)
\/TQ h,Stufe s ¢ .

Eine Steigerung des Verdichterdruckverhaltnisses 11, l&sst sich demnach auf ver-
schiedene Weise erzielen:

e Erhdhte Stufenanzahl N: Aufgrund des gréBeren Gewichtes und héherer Ferti-
gungskosten ist dies nur begrenzt praktikabel, insbesondere bei Fluggasturbinen.
Tats&chlich laufen die Bestrebungen zu weiter reduzierten Stufenzahlen. Auch
bei stationaren Gasturbinen Iasst sich dieses Bestreben beobachten, wodurch
unter anderem Vorteile bei der Rotordynamik entstehen.

e Steigerung der Umfangsgeschwindigkeit wu,,, durch Steigerung der Rotations-
geschwindigkeit oder des mittleren Radius: Einer Steigerung der Rotationsge-
schwindigkeit sind dabei mechanische Grenzen in der Turbine gesetzt [Obrecht
(2006)]. Im Verdichter fuhrt eine Steigerung der Umfangsgeschwindigkeit zu einer
steigenden relativen Zustrém-Mach-Zahl. Da die StoBverluste von der VorstoB3-
Mach-Zahl Ma, abhangen und kubisch mit (Ma; — 1)® ansteigen [Cumpsty
(2004)] sind hierdurch ebenfalls Grenzen gesetzt.

e Steigerung der aerodynamischen Stufenbelastung W, s, s.: Eine Steigerung der
Stufenbelastung flhrte zur Entwicklung von Schaufeln mit geringem Seitenver-
haltnis //s (wide-chord Schaufeln) und gréBerer Umlenkung. Bei modernen Ver-
dichtern liegt der Wert von 1/s in etwa bei eins. Da sich die Pumpgrenzabstande
in der Vergangenheit, trotz stetig steigender Stufenbelastung und Umfangsge-
schwindigkeiten, nicht reduziert haben, wird vermutet, dass dies auf die gleich-
zeitige Reduktion des Seitenverhaltnisses zurlickzufiihren ist [Grieb (2009)]. Bei
einer weiteren Reduktion wirde jedoch, aufgrund der zunehmenden Baulan-
ge, verstarkt die Abstimmung der Rotordynamik Probleme bereiten [Braunling
(2009)].

Wird davon ausgegangen, dass eine weitere Steigerung der Umfangsgeschwindigkeit
und Stufenanzahl aufgrund der angeflihrten Limitationen nicht mdéglich ist, kann eine

3In der Literatur auch als Druckzahl, Leistungszahl oder Arbeitszahl zu finden, teilweise in leicht
abgewandelter Form. Kennzeichnet die Anderung der (Total-)enthalpie bzw. -temperatur Gber eine Stufe,
entdimensionalisiert mit 2.
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Abbildung 2.3: Sekundarstrdomungen in einer Axialverdichterstufe. Eigene Darstellung, ange-
lehnt an Lakshminarayana (1995).

Steigerung des Verdichterdruckverhéltnisses I1,., nur tber eine erhéhte Stufenbelas-
tung erfolgen. Man ist daher bestrebt, das Stufendruckverhaltnis I1g;, ;. weiter zu erhé-
hen. Dies erschwert es zunehmend die mechanische und aerodynamische Stabilitat
der Stufen sicherzustellen.

Es bleibt zu erwéhnen, dass durch eine Abkehr vom klassischen Joule-Kreisprozess
der thermodynamische Wirkungsgrad gesteigert werden kénnte, ohne T zu erhdhen,
beispielsweise durch Einfihrung einer Rekuperation [Gllen (2016)]. Hierbei missen
jedoch die héhere Komplexitat und ein zusatzliches Gewicht aufgrund des erforderli-
chen Warmetauschers bertcksichtigt werden, was vor allem far Flugtriebwerke einen
entscheidenden Nachteil darstellt.

2.2 Sekundar- und Gehausestromungen

Die Hauptstromung durch den Verdichter kann idealisiert als rotationssymmetrische
Priméarstrdomung angesehen werden, der in der Realitat dreidimensionale Sekundéar-
strbmungen Uberlagert sind. Reibungseinfliisse spielen dabei eine Rolle, es treten je-
doch auch Sekundarstrdomungen auf, die sich ohne den Einfluss viskoser Effekte er-
klaren lassen, wie beispielsweise der Kanal- oder Sekundarstrdomungswirbel. Dieser
resultiert aus einer in Radial- und Umfangsrichtung ungleichférmigen Verteilungen der
Zustrdomgeschwindigkeit einer Schaufelreihe. Der Druckgradient von Druck- zu Saug-
seite innerhalb einer Passage sorgt auf unterschiedlichen radialen Kanalhéhen fir un-
terschiedliche Stromlinienkrimmungen. Geometriebedingt treten durch Spalte, Kavi-
taten und die Schaufeln an sich weitere Sekundarstromungen auf, von denen die fur
Axialverdichter wesentlichen in Abb. 2.3 dargestellt sind. Die Auspragung fallt, abhén-
gig von aerodynamischer Belastung und Geometrie des Verdichters, unterschiedlich
stark aus. Eine umfassende Betrachtung findet sich in Grieb (2009).

Far diese Arbeit sind vornehmlich Sekundarstréomungen im Schaufelspitzenbereich des
Rotors von Bedeutung, auf die sich mit CTs Einfluss nehmen lasst. Hierzu zahlen die
Rotorspaltstrdmung und der aus ihr resultierende Rotorspaltwirbel. Der bei transsoni-
schen Verdichtern auftretende Verdichtungsstof3 fihrt zu weiteren Phanomenen, die
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vom lIdealbild der Primarstromung abweichen. Die Interaktion von Verdichtungsstof3
und Grenzschichten (Sto3-Grenzschicht-Interaktion) kann zu Grenzschichtaufdickun-
gen und Abldsungen fihren, die Interaktion von Verdichtungssto3 und Wirbel (Stof3-
Wirbel-Interaktion, Kapitel 2.2.3) zum Aufplatzen des Wirbels und infolgedessen zu
ausgedehnten Gebieten niederenergetischer Stromung (,Blockage®, Kap. 2.2.4).

Diese Phanomene tragen wesentlich zu den Strémungsverlusten bei. In modernen
hochbelasteten Verdichtern entsteht ein Grof3teil der Verluste im Schaufelspitzenbe-
reich. Neben den Profil- und StoBverlusten (bei transsonischen Verdichtern), ist dies
vor allem auf die Interaktion der Spalt- und Gehausestrdomung mit der Passagen-
strdbmung zurickzuftihren. Insbesondere bei gro3en Industriegasturbinen mit hohen
Reynolds-Zahlen sind die Schaufelgrenzschichten diinn und robust. Die dominieren-
den Verluste im Schaufelspitzenbereich werden durch die Spaltstrdémung hervorgeru-
fen. Wisler (1985) gibt an, die gehdusenahen Verluste kénnen bis zu 50% der Ge-
samtverluste ausmachen. Ein Wert, der in modernen Verdichtern zwar reduziert wur-
de, Braunling (2009) gibt noch bis zu 35% Prozent an, jedoch nichts an der Tatsa-
che andert, dass die mit der Spaltstrdmung in Zusammenhang stehenden Verluste
die Gesamtverluste bei weitem dominieren. Zur Vorhersage der auftretenden Verluste
existiert eine umfassende Sekundarstromungstheorie, die in der Vorauslegung zur An-
wendung kommt. Einen umfassenden Uberblick liefern Cumpsty (2004) und Greitzer
a. (2004).

Weiterhin kdnnen Sekundarstrdomungsphdnomene eng mit der Entstehung von Insta-
bilitaten (Kap. 2.3) in Zusammenhang gebracht werden und haben einen wesentlichen
Einfluss auf die Pumpgrenze. Im Folgenden werden die in diesem Zusammenhang
relevanten Sekundarstrémungsphanomene detaillierter betrachtet.

2.2.1 Spaltstromung

Getrieben durch den Druckunterschied zwischen Saug- und Druckseite an der Rotor-
schaufelspitze, bildet sich im Spalt zwischen Rotor und Gehause eine Spaltstrdbmung
aus. Der Einfluss des Druckgradienten auf die Spaltstrémung ist dabei von einer Gré-
Benordnung, die weitere Einflisse durch Tragheits- und Reibungskrafte deutlich tber-
steigt [Denton (1993)]. Erst fiir Verhaltnisse von Spalthéhe zu maximaler Schaufeldicke
am Tipvon t/d,, < 1/6, beginnen Reibungseffekte eine Rolle zu spielen [Rains (1954)].
Far moderne Verdichterbeschaufelungen kdnnen Reibungseffekte im Spalt vernach-
lassigt werden, da fur diese tblicherweise t/d,, > 1/6 gilt*. Da die Spaltstrémung nicht
an der Arbeitsumsetzung der Maschine teilnimmt, stellt sie in der Gesamtbilanz einen
Verlust dar. Zusétzliche Verluste entstehen, nachdem die Strdbmung den Spalt verlas-
sen hat [Storer u. Cumpsty (1994)]. Spalt- und Gehausestrémung kénnen sich dabei
gegenseitig stark beeinflussen, da typische Verdrangungsdicken der Gehausegrenz-
schicht am Eintritt in der GréBenordnung von ein bis drei Spalthéhen liegen [Cumps-
ty (2004)]. Nach dem Austreten aus dem Spalt interagiert die Spaltstrémung mit der
Hauptstrdomung. Dies flihrt zu einem Entropieanstieg und der Ausbildung eines Gebiets
niederenergetischer Strémung [Tan (2006)].

Der Massenstrom durch den Spalt ist hauptséchlich von Spalthéhe und aerodynami-
scher Schaufelbelastung abhangig [Storer u. Cumpsty (1991)], ebenso wie die Gro-
Benordnung der Spaltstrbmungsverluste [Braunling (2009)]. Die Spalthéhe variiert

4Rotor 1 des DLR Rig250, reprasentativ fir eine moderne transsonische Frontstufe, weist bspw.
einen Wert von ca. 0,7 fur ¢/d,, auf.
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wahrend des Betriebs in Abhangigkeit der Fliehkrafte und durch Temperaturanderun-
gen von Rotor und Gehause [Baghdadi (1996)]. Durch Erosion und Abrieb wachsen
die Spalte mit der Zeit. Die Anfangskonfiguration ist daher Gblicherweise das Optimum
in Bezug auf Arbeitsbereich, Leistung und Wirkungsgrad. Mit steigender Spalthdhe
fallen diese GrdBen bei subsonischen als auch transsonischen Verdichtern [Smith u.
Cumpsty (1984), Wisler (1985), Furukawa u.a. (1998), Freeman (1985), Adamczyk
u.a. (1993), Copenhaver u.a. (1996), Cornelius u.a. (2013), You u.a. (2006)]. Die-
se Tendenz bleibt auch bei Verwendung von CTs bestehen [Moore u. Osborn (1977),
Guinet u. a. (2014b)]. Eine Einschrankung stellen extrem kleine Spalte dar, bei denen
zunehmend Ablésungen im Bereich von Saugseite und Gehause auftreten (&hnlich
einer Eckenabldsung) [Khalid (1995)]. Daher existiert beztglich der Verluste ein theo-
retisches Optimum flr die Spalthdhe, welches in diversen Messungen nachgewiesen
wurde, u.a. von Inoue u.a. (1986). Diese optimale Hbhe liegt jedoch unterhalb eines
aus mechanischer Sicht tolerierbaren Wertes [Cumpsty (2004)].

Neuere Studien beziehen die Stabilitdtsgrenze in Betrachtungen zur optimalen Spalt-
héhe mit ein [Sakulkaew u. a. (2013), Sakuma u. a. (2016)]. Sakuma u. a. (2016) stellen
ein Optimum beziglich der Stabilitat fest, wenn beim Reduzieren der Spalth6he und
damit des Spaltmassenstroms die Ursache flr das Versagen des Rotors von der Spalt-
strdomung zu anwachsenden Ablésungen in Gehausenahe wechselt. Die von ihnen am
NASA Rotor 37 numerisch ermittelte optimale Spalthéhe bezlglich der Stabilitat liegt
deutlich Gber der des Wirkungsgrads und nur wenig unter dem Wert der Auslegung.

Eine Abschatzung der Spaltstromungsverluste ist mit Hilfe eines Modells von Storer
u. Cumpsty (1994) mdglich, das auf der Mischung zweier Strémungen gleicher Ge-
schwindigkeit unter einem Winkel ¢ basiert (siehe Abb. 2.4).

Storer u. Cumpsty (1991) stellten experimentell fest, dass die Spaltstrémung anna-
hernd den gleichen statischen und totalen Druck aufweist, wie die Hauptstromung,
so dass die Austrittsgeschwindigkeit vg,.: gleich der Freistromgeschwindigkeit auf der
Saugseite vgg ist:

V 1= Uss = USpalt (28)

Damit Iasst sich eine grobe Abschatzung der Austrittsgeschwindigkeitskomponente der
Spaltstromung senkrecht zur Sehne mit Hilfe der Bernoulli-Gleichung unter der Annah-
me einer reibungsfreien, inkompressiblen Strémung treffen:

Pps — Pss
USpalt,normal = 2 = V USS2 — 'UD52 (29)

p

Der Winkel zwischen Spaltstromung und Hauptstrémung ist:

¢ = arccos (ULS> (2.10)

Uss

Mit Gl. 2.8 kann das Modell fiir die Mischung von Spalt- und Hauptstrémung ange-
wandt werden. Fir eine Massen- und Impulserhaltung in Strdmungsrichtung, unter
Vernachlassigung der Wandreibung, kann der Totaldruckverlust einer inkompressiblen
Strémung Gber dem Kontrollvolumen wie folgt angegeben werden®:

Apir  a . 2+ a/Asin( —2cos(
—sm{( (14 a/Asin()? )

(2.11)

vz A

SHerleitung im Anhang A.2.
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Schaufelspitzenprofil "A
/ - T
Vo , ) Kontrollvolumen !
Sy W/"‘ / Hauptstrémung — va—>
S8 —> DPe :- o _U R  Pa
;; \ VSpalt,normal ,’// C / 1
¢ S S a

VDS
! Spaltstromung
(a) Geschwindigkeitsdefinitionen (b) Modellkonfiguration
Abbildung 2.4: Einfaches Mischungsmodell der Spaltstromung mit der Hauptstrdmung nach
Storer u. Cumpsty (1994).

Diese Betrachtung lasst sich auf eine (subsonische) Rotorspaltstrdomung Gbertragen,
indem die Spaltflache als Produkt aus Spalthéhe und Sehnenlange a = t - ¢ gebildet
wird und die Hauptstrémungsflache A mit geometrischen Betrachtungen naherungs-
weise aus den Parametern Schaufelhéhe h, Staffelungswinkel ~ und Teilung o be-
stimmt wird [Storer u. Cumpsty (1994)]6.

Auch wenn das Modell nicht in der Lage ist die Verluste fir beliebige Verdichter akku-
rat vorherzusagen [Grieb (2009)], sind zumindest wesentliche Einflussfaktoren auf die
Spaltstrémungsverluste ersichtlich und folgende Schlussfolgerungen mdglich [Storer
u. Cumpsty (1994)]:

e Der Winkel ¢ zwischen Spaltstrdmung und Hauptstrémung hat einen bedeuten-
den Einfluss auf die Verluste. Je kleiner ¢ , desto geringer die Verluste (Gl . 2.11).
Dies wurde in vorherigen Modellen, wie dem von Denton (1993) vernachlassigt.

e Esist nicht alleine die Dissipation der kinetischen Energie der Spaltstrdomung, die
die Spaltstrdmungsverluste ausmacht, sondern zu einem erheblichen Teil auch
die Dissipation von kinetischer Energie der Hauptstrémung, hervorgerufen durch
Scherstrdbmungen zwischen Spaltstrdmung und Hauptstrémung (Anhang A.2).

e Die Hohe der Spaltstrémungsverluste wird durch die Erhaltungsgleichungen
diktiert. Eine quantitative Abschatzung der Spaltverluste basierend auf CFD-
Verfahren wird daher nur wenig von der Wahl des Turbulenzmodells oder der
Netzaufldésung beeinflusst.

e Der Verlust aufgrund der Spaltstrobmung ist annahernd proportional zum Verhalt-
nis aus Spaltmassenstrom zu Hauptmassenstrom (Gl. 2.11 und Anhang A.2).

e FUr eine gegebene Belastung und Spalthéhe besteht wenig Aussicht die Spalt-
strdmungsverluste durch eine Anderung der Schaufelgeometrie zu reduzieren,
es sei denn die Schaufelspitzenprofile werden bei insgesamt gleichbleibendem
Druckaufbau deutlich entlastet [Khalsa (1996)].

Wie die Spaltstrémung eines transsonischen Verdichters entlang der Sehne variiert
verdeutlicht Abb. 2.5. Im vorderen Schaufelblattbereich ist die Druckdifferenz zwischen
Saug- und Druckseite gro3. Die Absolutgeschwindigkeit der Spaltstrébmung erreicht
Hochstwerte @ Trifft Spaltstrémungsmaterial auf die nachfolgende Schaufel, redu-
ziert dieses niederenergetische Fluid die Absolutgeschwindigkeit der Spaltstrémung

8Fir Details siehe Anhang A.2.

"Diese und weitere Abbildungen in Kap. 2 basieren auf numerischen Simulationen des in dieser
Arbeit untersuchten und im Kapitel 4.1.1 vorgestellten Verdichters ,DLR-Rig250“. Details zu den Simu-
lationen finden sich in Kap. 4.1.3. Die Abbildungen sind in der Beschriftung durch das Kirzel NSRig250
als ,Numerische Simulation Rig250 “ gekennzeichnet.



16 Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

StoBposition

IS
a
o

Absolut~ 100
|

@ 90 F

80 |-

N
o
s

w
a
o

w
o
o

Geschwindigkeit [m/s]

Sto prsitio E Saugseite |
n n 1 n n n 1 n n n 40 C n n 1 n n n 1 n n n 1 n n n 1 n n n
0.8 0 0.2 0.4

n

o

o
T

0o o0z 04 0.6
Caxrel [-]

Abbildung 2.5: Spaltstrémung eines transsonischen Rotors in angedrosseltem Betriebspunkt.
Geschwindigkeiten in der Spaltmitte und Driicke auf Saug- und Druckseite, jeweils auf halber
Spalthdhe. NSRig250’

Ubertretendes

Schwache
Strémung

Zusammenbruch
des Spaltwirbels

Abbildung 2.6: Wirbelkerntrajektorie (rot) und starker Teil des Spaltwirbels (orange) und auf-
platzendem Wirbel nach der Interaktion mit dem StoR3 in einem pumpgrenznahen Betrieb-
spunkt. NSRig250.

@. Da die Druckdifferenz zwischen Saug- und Druckseite nahezu unverandert ist,
wird hauptsachlich die Geschwindigkeitskomponente in Richtung der Sehne reduziert,
so dass der Austrittswinkel der Spaltstrémung ¢ steigt. Nach dem Stof3 sinkt die Druck-
differenz von Druck- zu Saugseite auf nahezu Null. Im hinteren Bereich weist die Spalt-
strdomung daher geringe Geschwindigkeiten auf @

2.2.2 Spaltwirbel

Das an der Saugseite aus dem Spalt tretende Fluid rollt sich zu einem Wirbelzopf,
dem Spaltwirbel, auf (Abb. 2.3 und 2.6). Dieser wird nahe dem Gehause stromab in
Richtung Druckseite der nachfolgenden Schaufel zum Austritt der Schaufelreihe trans-
portiert. Die Auspragung des Spaltwirbels wird maBgeblich von der Spaltstrémung,
deren Impuls, Winkel und Massenstrom, sowie der Interaktion mit Verdichtungsst63en
und anderen Strdmungsphanomenen beeinflusst.

Bei transsonischen Rotoren liegt der WirbelfuBpunkt nahe der Rotorvorderkante. Im
diesem Bereich ist die Schaufel in Gehausenahe haufig hoch belastet und es bildet
sich ein statisches Druckminimum auf der Saugseite aus (z.B. Abb. 2.5 rechts), na-
he dem der Wirbel ablést [Inoue u.a. (1986), Storer u. Cumpsty (1991), Chen u.a.
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(1991), Yoon u.a. (2006)]. Das ausgepragte Druckminimum ist mitunter auf eine posi-
tive Inzidenz durch den Einfluss der Gehausegrenzschicht im Schaufelspitzenbereich
zurlckzufiihren [Storer u. Cumpsty (1994)].

Bei subsonischen Rotoren liegt die Position des Wirbelfu3punktes nahe dem Druckmi-
nimum auf der Saugseite und ist abhangig vom Betriebspunkt. Sie kann sich deutlich
stromab der Vorderkante befinden [Saathoff (2001)]. Mit zunehmendem Staffelungs-
winkel wird der Wirbel geschwacht und wandert stromab [Yoon u. a. (2006)]. Ebenso
bewirkt ein gré3erer Radialspalt einen weiter stromab liegenden Entstehungspunkt des
Spaltwirbels, da sich das Druckminimum auf der Saugseite der Schaufelspitze stromab
verschiebt [Storer u. Cumpsty (1991), Goto (1992)].

In der Anfangsphase baut sich der Spaltwirbel fast ausschlieBlich aus Spaltstrdomungs-
material auf. Dieses verlasst den Spalt nahezu senkrecht zur Hauptstrémungsrichtung
(siehe Abb. 2.6). Der so entstehende Teil des Wirbels wird Wirbelkern (engl.: core vor-
tex) oder starker Teil genannt.

Im Entstehungsgebiet des Spaltwirbels wird die Hauptstrémung durch den Wirbel vom
Gehausebereich weg, nach unten abgelenkt. Hat sich der Wirbel stromab einen gewis-
sen Bereich von der Schaufel entfernt, wird nahe der Saugseite, zwischen Wirbel und
Rotor, Fluid radial nach auBBen geleitet. Der Wirbel beginnt Sekundarstréomungsfluid
aufzunehmen. Dieses wickelt sich um den Kernwirbel und bildet den schwachen Teil
des Spaltwirbels, auch Sekundarwirbel (engl.: secondary vortex) genannt. Der schwa-
che Teil besitzt eine vergleichsweise geringe Wirbelstarke [Hoeger u.a. (1999)]. Da
die Druckdifferenz von Druck- zu Saugseite hinter dem Stof3 deutlich abnimmt (Abb.
2.5), verlasst das Fluid den Spalt mit einem geringeren Impuls normal zur Sehne. Es
wird daher leichter in Strdomungsrichtung umgelenkt (siehe Abb. 2.6) und tragt weniger
zur Wirbelstarke des Spaltwirbels bei. Aufgrund der beschriebenen Strémungsvorgéan-
ge andert der Spaltwirbel die Profildruckverteilung des Blattspitzenprofils, im Vergleich
zur ungestdrten zweidimensionalen Strémung, erheblich [Storer u. Cumpsty (1991)].

Der Verlauf des Spaltwirbels verschiebt sich mit zunehmender Drosselung stromauf.
Chen u.a. (1991) geben eine Formel zur Beschreibung der Umfangsposition des Wir-
bels bei hinreichendem Abstand zur Schaufel an (siehe auch Kang u. Hirsch (1993)),
wodurch die Abhangigkeit der Spaltwirbeltrajektorie von Schaufelparametern und Stro-
mungswinkeln deutlich wird.

Bei transsonisch/supersonisch durchstrémten Rotoren durchquert der Wirbel den Ver-
dichtungsstof3. Dabei kann es, je nach Strémungsbedingungen, zum Zusammenbruch
des Wirbels (engl.: vortex breakdown) kommen, worauf im folgenden Kapitel 2.2.3 ein-
gegangen wird. Tendenziell findet eine umso gréBere Aufweitung des Wirbels statt,
je starker der Verdichter angedrosselt ist. Durch den sich aufweitenden Spaltwirbel
kann Fluid aus dem Wirbel die Druckseite der nachfolgenden Schaufel erreichen und
zum wiederholten Male den Spalt passieren (engl.: double leakage, Abb. 2.6) [Khalsa
(1996)]. So wird der Wirbel insbesondere nahe der Pumpgrenze durch niederenerge-
tisches Fluid aus der benachbarten Passage angefittert [Hoeger u. a. (1999)].

Hinter dem Passagenstof3 kann bei manchen Rotoren ein zweiter Wirbel seinen Ur-
sprung haben. Suder u. Celestina (1996) beobachten bei Teildrehzahl eine verstarkte
radial nach auB3en geleitete Strémung hinter dem Passagenstol3 und infolgedessen ein
Aufrollen der Grenzschichtstrémung der Saugseite, die zur Bildung eines Wirbels flihrt.

Es existieren verschiedene mathematische Modelle einen Spaltwirbel zu beschreiben.
Diese basieren haufig auf den vereinfachten Navier-Stokes-Gleichungen fir laminare
inkompressible Strémung. Der Spaltwirbel lasst sich ndherungsweise in zwei Zonen
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unterteilen. Eine innere Zone, nahe dem Rotationszentrum, in der viskose Effekte do-
minieren. Diese entspricht dem oben beschriebenen Kernwirbel. Sowie eine zweite,
auBere Zone, die dem Sekundarwirbel entspricht und als nahezu rotationsfrei ange-
sehen werden kann. Gesucht wird eine Lésung fur die Randbedingungen, die einen
solchen Wirbel in einer Flache senkrecht zur Wirbelachse beschreiben:

Ov, Op
r=0 : UT_UG—(),W—E_ (212)
r—oo : v, —0,v9 =0 (2.13)

Da keine allgemeingultige Losung fur dieses Problem bekannt ist, werden weitere Ver-
einfachungen und Annahamen ndétig. Hierin unterscheiden sich die Wirbelmodelle. Be-
kannte Wirbelmodelle sind die nach Rankine, Burgers, Lamb-Oseen oder Vatistas.

Das einfachste und daher auch haufig herangezogene (z.B. Kréger (2010)) Wirbelmo-
dell ist das nach Rankine. Der Wirbelkern mit Radius r. wird durch eine Starrkérper-
rotation mit einer konstanten Winkelgeschwindigkeit w beschrieben. Bei » = r. weist
dieser die Umfangsgeschwindigkeit vy auf. Umgeben wird der Wirbelkern von einem ro-
tationsfreien Potentialwirbel mit der Zirkulation I" = 27r.vy. Hierdurch weist das Modell
einen Knick in der Wirbelstarke bei » = r. auf und ist daher das am wenigsten realis-
tische. Die groBte Ubereinstimmung mit Blattspitzenwirbeln in Verdichtern besitzt der
Burgers-Wirbel, da er eine kompakte Wirbelstruktur und ein starkes Abklingverhalten
der Geschwindigkeit im Fernfeld aufweist.

Im Kern des Spaltwirbels entstehen, durch starke Scherstrémungen, hohe Verluste
des relativen Totaldrucks, mit einer Abnahme von statischem Druck und Wirbelkern-
geschwindigkeit. Das Machzahldefizit im Vergleich zur Umgebung lasst sich angeben

als: v v
5 — AUmgebung — AW irbelkern (214)

MaUmgebung

Wichtiges Quantifizierungsmerkmal eines Wirbels ist das Drallverhaltnis, definiert
durch das Verhaltnis der maximalen Rotationsgeschwindigkeitskomponente zur mini-
malen axialen Ausbreitungsgeschwindigkeit im Wirbel:

Y= U@,max/vx,min (215)

Far Wirbel mit endlichem Wirbelkern wird der Durchmesser d far gewdhnlich als dop-
pelte Distanz zwischen dem Maximum der Umfangsgeschwindigkeit vy(r) und der Wir-
belachse definiert. Ist der Durchmesser des Wirbels d klein im Vergleich zu seiner
Lange [, d.h. gilt O(d/l) << 1, so spricht man von einem schlanken Wirbel, flir den die
Axialgeschwindigkeitskomponente v, (r) wesentlich gréBer als die Radialgeschwindig-
keitskomponente v,(r) ist.

Die Interaktion des Wirbels mit der Hauptstrémung fihrt beim Androsseln zu einem
wachsenden Gebiet niederenergetischer Strémung im Gehausebereich [Adamczyk
u.a. (1993), Khalid u. a. (1999), Hoeger u. a. (1999)] und ist ursachlich fir einen Grof3-
teil der Entropieerzeugung durch die Spaltstrémung [Denton (1993)].

Weitere Details zur Entstehung und Entwicklung des Spaltwirbels sind in Kang u.
Hirsch (1993) Schrapp (2009), Schrapp u.a. (2008), Schrapp u.a. (2009) und Inoue
u.a. (1998) zu finden. Eine umfangreiche Untersuchung zur Topologie und Entstehung
von Blattspitzenwirbeln und ihrem Einfluss auf die Stabilitdtsgrenze wurde von Hof-
mann (2006) durchgefahrt.
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— negativer Druckgradient

pW1<pec1 PW1< poo1 wa1 pw2> poo1

Abbildung 2.7: Schema der Interaktion zwischen Wirbel und Normalsto3, nach Mahesh
(1996).

2.2.3 StoB-Wirbel-Interaktion und Aufplatzen des Spaltwirbels

Trifft der Spaltwirbel auf einen Verdichtungsstol3, kommt es durch den starken Druck-
gradienten zu einer Interaktion zwischen Wirbel und Stof3, die in ihrer Intensitat stark
variieren kann [Sakuma u.a. (2013, 2014)]. Eine schwache Interaktion bewirkt ledig-
lich eine geringfligige Stérung des Wirbels. Bei einer starken Interaktion kommt es zum
Wirbelaufplatzen mit deutlichen Auswirkungen auf das Strémungsbild.

Ein Modell zur Vorhersage des Zusammenbruchs eines schlanken (O(d/l) << 1) Wir-
bels beim Durchqueren eines Verdichtungsstol3es kann aus der axialen Impulsbilanz
des Wirbelkerns mit der Forderung eines Staupunktes auf der Wirbelachse abgeleitet
werden [Mahesh (1996); Thomer u. a. (2000)] (Abb. 2.7):

Pwi1 + PW1V 1 > Do (2.16)

Wird diese Bedingung verletzt, so libersteigt der durch den Stof3 hervorgerufene Druck-
anstieg p..2 — pw1 den axialen Impulsstrom py1v2,;,,. Der Impuls des Wirbels genligt
nicht den Druckanstieg zu Uberwinden. Es bildet sich ein Staupunkt auf oder nahe der
Wirbelachse aus, was den Zusammenbruch des Wirbels initiiert.

Far gleichférmige Axialstrdomungen kann Gl. 2.16 mit den Rankine-Hugoniot-
Gleichungen weiter umgeformt werden, um einen Zusammenhang zwischen der kriti-
schen Zirkulation I'y,,;;, ab der ein Zusammenbruch droht, und der Vorsto3-Mach-Zahl
M, zu erhalten. Durch das Heranziehen eines Wirbelmodells lasst sich I';,;; durch das
Drallverhaltnis des Wirbels ~ (Gl. 2.15) ausdricken, wie von Mahesh (1996) flr einen
Rankine-Wirbel und Thomer u. a. (2000, 2005) fur einen Burgers-Wirbel gezeigt.

Aus diesen Betrachtungen werden die wesentlichen Einflussparameter auf die Stof3-
Wirbel-Interaktion ersichtlich. Fir eine hohe Vorsto3-Mach-Zahl Ma, der freien Stro-
mung sowie ein groBes Drallverhaltnis des Wirbels ~ (Gl. 2.15) wird ein Wirbelaufplat-
zen wahrscheinlicher (Abb. 2.8).

Ubertragen auf einen Verdichter bedeutet dies einen groBen Einfluss der Ringraum-
kontur auf das Wirbelaufplatzen, da die Kontur den axialen Druckgradienten und die
axiale Geschwindigkeitskomponente beeinflusst. Ein Ringraum mit in axialer Richtung
konstantem oder gar steigendem Gehauseradius wirkt sich negativ auf die Stabilitat
des Spaltwirbels aus. Dies gilt nicht fir Radialverdichter, da diese eine Beschleunigung
der Strémung entlang des Gehauses erfahren, weshalb sich Gblicherweise kein Wirbel-
zusammenbruch nachweisen lasst [Schlechtriem u. Létzerich (1997)]. Basierend auf
dem Rankine-Wirbel entwickelten Darmofal u.a. (2001) eine quasi-eindimensionale
Beschreibung eines Wirbels unter Einfluss eines Druckgradienten und einer sich an-
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Abbildung 2.8: Kritische Geschwindigkeitsverhaltnisse beim Wirbelaufplatzen, basierend auf
Thomer u. a. (2005)
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Abbildung 2.9: Starker Wirbelzusammenbruch: (a) schematisch, basierend auf Thomer u. a.
(2001) und (b) schematisch in einem transsonischen Axialrotor, basierend auf Hofmann (2006).

dernden, den Wirbel umschlieBenden Geometrie. Inr Modell beinhaltet damit die we-
sentlichen Randbedingungen, unter denen sich der Spaltwirbel in einem Axialverdich-
ter ausbreitet.

Im Auslegungspunkt kann der Kernwirbel den Sto3 meist trotz des induzierten stati-
schen Druckanstiegs nahezu ohne Querschnittsaufweitung passieren [Suder u. Celes-
tina (1996), Hoeger u.a. (1999), Hah u.a. (2008)]. Der Einfluss auf die umliegende
Strémung bleibt gering. Bei héheren Belastungszustanden steigt die Wahrscheinlich-
keit eines Aufplatzens des Spaltwirbels. Ab welchem Belastungszustand der Wirbel
aufplatzt, hangt vom Verdichter ab.

In Abbildung 2.9a ist das Aufplatzen eines Wirbels dargestellt. Bei der Spaltwirbel-
StoB-Interaktion bildet sich eine StoBblase, auch StoBkegel genannt, und ein lokaler
Staupunkt, was zu einer deutlichen Aufweitung des Wirbelkerns und dem Entstehen
von stromab gelegenen Rezirkulationsgebieten flhrt [Puterbaugh u. Brendel (1997),
Thomer u. a. (2001), Klaas u. Schréder (2005)]. Abbildung 2.9b zeigt schematisch und
Abb. 2.10 anhand von Simulationsergebnissen, welches Ausmaf die Wirbelaufwei-
tung in einer Verdichterpassage erlangen kann. In welchem Maf3 die Hauptstrémung
beeinflusst wird zeigt Abb. 2.11. Neben dem Einfluss in Umfangsrichtung bewirkt die
Interaktion von Spaltwirbel und Passagenstol3 auch eine deutliche Ausweitung des Ein-
flussgebiets der Spaltstromung in radialer Richtung [Suder u. Celestina (1996)].

Grundsatzlich 1&sst sich die Sto3-Wirbel-Interaktion gut mit CFD-Verfahren simulieren
[Jennions u. Turner (1992)]. Die numerischen Ergebnisse stimmen dabei gut mit ex-
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Zustromung

(a) StoB3-Wirbel-Interaktionsgebiet (b) S1-Ebene bei 95% Schaufelhdhe

Abbildung 2.10: Starke StoB3-Wirbel-Interaktion mit Ausbildung eines StoBkegels (blaue Ma=1-
Isoflachen) infolgedessen der Wirbelkern (rot) aufplatzt und ein Rickstrémgebiet entsteht.
Pumpgrenznaher Betriebspunkt. NSRig250.
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Abbildung 2.11: Beeinflussung des Strémungsfeldes durch den Spaltwirbel und dessen Inter-
aktion mit dem Stof3 in einem pumpgrenznahen Betriebspunkt. NSRig250.

perimentellen Laser-Messverfahren Uberein [Suder u. Celestina (1996), Fritsch u. a.
(1997)].

Das Aufplatzen des Wirbels kann die Strémungssituation im Schaufelspitzenbereich
drastisch verschlechtern und die Stabilitdt des Verdichters deutlich beeintrachtigen
[Adamczyk u. a. (1993)]. MaBgeblich dafur ist der beim Aufplatzen des Wirbels erheb-
lich anwachsende Bereich niederenergetischen Fluids im Umfeld des Wirbels, der als
.Blockage“ bezeichnet wird.

2.2.4 Blockage

Unter Blockage wird eine Reduktion der effektiven Strdmungsquerschnittsflache A, s
gegeniber der der geometrischen A, verstanden [Suder (1998)], so dass stets gilt:

Aeff S Ageo (217)

Hervorgerufen wird Blockage durch ein Gebiet niederenergetischer Strémung, das die
Hauptstrémung behindert. Als Flachenmaf dient die blockierte Flache A, = A,.,—Acy-
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Abbildung 2.12: Schematische Darstellung eindimensionaler Blockage nach Khalid u.a.
(1999)

FUr die Blockage lasst sich schreiben:

Aery _ Ap

B=1- b
Ageo Ageo

(2.18)

Der gréBte Teil der Blockage in einer Rotorpassage tritt im Zusammenhang mit der
Spaltstromung im Gehausebereich auf und nimmt mit zunehmender Schaufelbelas-
tung zu [Khalid (1995), Suder (1998)]. Einen Hauptgrund stellt die in Kap. 2.2.3 be-
schriebene Interaktion von Spalt- und Hauptstrémung, insbesondere die Spaltwirbel-
StoB-Interaktion, dar.

Blockage ist relevant, da die effektive Stromungsflache die Drucksteigerung bestimmt
und die mit der Spaltstrdmung assoziierte Blockage einen starken Einfluss auf den
Arbeitsbereich haben kann [Adamczyk u.a. (1993), Tan (2006)]. Darlber hinaus fin-
det durch Blockage eine Massenstromumverteilung statt. Blockage im Schaufelspit-
zenbereich, die mitunter bis zu 15% in radialer Richtung reichen kann, fihrt zu einer
Erhdhung der Meridionalgeschwindigkeit im unverblockten Teil des Strdmungskanals.

Das Ausmalf der Blockage kann mit Hilfe von Modellen nicht akkurat vorhergesagt wer-
den. Es sind komplexe 3D-Strémungssimulationen oder experimentelle Untersuchun-
gen erforderlich. Selbst dann ist die Quantifizierung nicht trivial. Horlock (2000) ver-
gleicht verschiedene Ansatze. Eine haufig zitierte Methode wurde von Khalid (1995), in
Analogie zur Verdrangungsdicke aus der Grenzschichttheorie [Schlichting u. a. (2006)],
fir die dreidimensionale Verdichterstromung entwickelt. Demnach ist

Abz// (1—;):‘2)61,4, (2.19)

wobei v,, die Geschwindigkeitskomponente in Richtung der Hauptstrémung und V. die
Strémungsgeschwindigkeit an der Stelle auf dem Rand des Blockagegebiets darstellt,
die den geringsten Abstand zum jeweils betrachteten Punkt aufweist. Zur Anwendung
der Methode ist die Definition des Randes des Blockagegebiets notwendig, was deut-
lich komplexer ist, als bei einer zweidimensionalen Grenzschichtstrémung. Hierzu wird
V(pv,,) fur die Geschwindigkeitskomponenten in der Auswerteebene berechnet und
ein geeigneter Grenzwert gewahlt.

Unter Einfluss eines positiven Druckgradienten, wie er in einem Verdichter auftritt,
wachst die Ausdehnung eines Blockagegebiets. Khalid u.a. (1999) leiten unter An-
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nahme einer quasi-eindimensionalen inkompressiblen reibungsfreien Strémung einen
Zusammenhang zwischen einer initialen Geschwindigkeitsstérung w;; der Ausdehnung

A; und der Blockage Ay, := (1 — ) A, nach einem Druckanstieg Ap her (siehe Abb.
2.12):
Apo

1 1
N - , 2.20
i ,ﬁ@:(ﬂ_ — w_cp) (2.20)

Dabei sind ¢, = Lo 2, ein statischer Drucksteigerungskoeffizient und ¢, = ’W
ein Totaldruckkoeff|2|ent in Ebene 2, gebildet zwischen ungestorter Hauptstromung
und Blockagegebiet. Aus einer Grenzwertbetrachtung von GI. 2.20 geht hervor, dass
A /A, exponentiell steigt, wenn (¢, — ¢,.1:) gegen 1 strebt. Khalid u. a. (1999) weisen
experimentell und numerisch nach, dass sich das Anwachsen der Blockage mit diesem

Term, von ihnen Belastungsparameter genannt, sehr gut erfassen lasst.

Ein wesentlicher Vorteil der Beschreibung des Blockageanstiegs in Abhangigkeit des
Belastungsparameters in Form von Gl. 2.20 ist die ndherungsweise Unabhangigkeit
vom statischen Druckkoeffizienten c,. Anschaulich kommt es zu einem exponentiellen
Anstieg der Blockage, wenn der dynamische Druck einer anfanglichen Stérung

die gleiche GréBenordnung aufweist, wie der zu Uberwindende Druckanstieg Ap. Dies
erleichtert es, unterschiedliche Betriebspunkte mit abweichenden statischen Druckko-
effizienten zu vergleichen. So kbnnen Geometrieparameter variiert und deren Einfluss
auf die Blockage untersucht werden. Khalid (1995) und Khalsa (1996) fihren dies ftr
unterschiedliche Verdichterparameter durch, Robens (2015) untersucht verschiedene
CT-Modifikationen.

Mit der Bernoulli-Gleichung folgt, unter Annahme inkompressibler Strémung,

(¢p — Cptot) = ( - u—%) (2.21)

uy

und somit, dass das Blockagegebiet drastisch an GréBe gewinnt, wenn die Geschwin-
digkeitsstérung u,, gegen Null geht. Fir kleine Werte von uy,; /u, filhren bereits geringe
Druckanstiege Ap zu einem starken Anwachsen des Blockagegebiets.

Bei hohen Staffelungswinkeln kann der Spaltwirbelkern stromauf gerichtete Geschwin-
digkeitskomponenten induzieren und dadurch zur Ausbildung eines Gebietes negativer
Strdomung in Gehausenéhe flhren [Fritsch u.a. (1997)]. Hoeger u.a. (1999) quanti-
fizieren die dadurch hervorgerufene Blockage und kénnen so im Umfangsmittel die
Gesamtblockage in einen vom Gehause hervorgerufenen Teil (fir einen hypotheti-
schen Fall ohne Spalt und stoBbedingter Ablésung) und einen zweiten Teil, bedingt
durch Spaltwirbel und Strémungsabldsung, separieren. Basierend auf Staffelungswin-
kel, Eintrittsmachzahl, Spalthéhe und Schaufelbelastung in Form des Diffusionsfaktors
entwickeln Hoeger u. a. (2000) eine Korrelation fir die zuséatzliche Blockage durch die
Spaltstrémung.

2.2.5 Veranderung der Spaltstromung und des Spaltwirbels beim
Annahern an die Stabilitatsgrenze

Beim Androsseln eines Verdichters und steigendem Druckaufbau tber die Rotorreihe
steigt auch der Druckunterschied von Druck- zu Saugseite an der Rotorschaufelspitze
nahe der Vorderkante (Abb. 2.13 und 2.14a). Der Spaltmassenstrom im vorderen Be-
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Abbildung 2.13: Veranderung der Spaltstromung beim Androsseln. Auswertung in der Spalt-
mitte zwischen Rotor und Gehause (a-c) bzw. Uber eine Flache zwischen Rotor und Gehause
entlang der Sehne (d). NSRig250. Betriebszustéande entsprechend Abb. 2.15.

reich nimmt zu. Gleichzeitig sinkt der Massenstrom durch die Passage, wodurch die
Inzidenz steigt und das Impulsverhaltnis von Spalt- zu Hauptstrémung anwéachst. Dies
bewirkt eine Zunahme des Austrittswinkels ¢ der Spaltstrémung sowie eine gréBere
Scherschicht zwischen Spalt- und Hauptstrémung. Der Spaltwirbel wachst an.

Bei subsonischen Verdichtern steigt der Winkel o zwischen Spaltwirbel und Schaufel
deutlich an. Dies kann soweit fihren, dass Spaltwirbelmaterial vor der Vorderkante
der nachfolgenden Schaufel in die benachbarte Passage stromt (im Englischen als
"leading edge spillage” oder "spill forward" bezeichnet) [Hoying u. a. (1998)].

Bei transsonischen Verdichtern @ndert sich der Austrittswinkel o des Spaltwirbels we-
niger. In Abb. 2.15 ist der Spaltwirbelkern fur verschiedene Drosselzusténde des trans-
sonischen Rotors 1 vom Rig250 dargestellt. Beim Annahern an die Pumpgrenze ist
nur eine geringfligige Anderung des Austrittswinkels o erkennbar. Bedingt durch die
StoB3-Wirbel-Interaktion kann dennoch spillage auftreten (Abb. 2.15).

Der Stof3 wandert bei steigendem Gegendruck stromauf und steigt in seiner Intensitat.
Es kommt zum Aufplatzen des Spaltwirbels, wie in Kapitel 2.2.3 beschrieben. Hier-
durch wéchst das Blockagegebiet im Gehausebereich zunehmend an (Abb. 2.14c).
Der Grund, weshalb ein aufplatzender Spaltwirbel nicht direkt zu einem Zusammen-
bruch der Passagenstrémung und unbegrenztem Anstieg der Blockage flhrt, ist ein
Gleichgewichtszustand, der sich mit der die Blockage umschlieBenden Strémung ein-
stellt [Schlechtriem u. Létzerich (1997)]. Tritt Blockage auf, reduziert sich die effek-
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Abbildung 2.14: Veranderung der Strémungstopologie nahe der Rotorspitze beim Androsseln.
Betriebspunkte 1,2,3,4,7 und 10 entsprechend Abb. 2.15.
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Abbildung 2.15: Veréanderung des Spaltwirbelkerns von Rotor 1 des Rig250 beim Androsseln
auf der 90% Drehzahllinie. Das Rechenmodell umfasst die erste Stufe inklusive IGV. Betrieb-
spunkte hinter der numerischen Pumpgrenze konvergieren nicht. NSRig250.
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Abbildung 2.16: Anderung des Interaktionswinkels zwischen Spaltwirbel und Stof3 beim An-
drosseln und Umlenkung der Strémung Uber den Stof3. Schematisch, ohne Beriicksichtigung
der Sekundarstrdmung. Eigene Darstellung, ausgehend von Bergner (2006).
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Abbildung 2.17: Veréanderung des Spaltwirbelkerns und der StoBposition (visualisiert durch
Ma=1-Linien, gestrichelt) von Rotor 1 des Rig250 beim Androsseln auf der 90% Drehzahllinie.
Das Rechenmodell umfasst die erste Stufe inklusive IGV. Betriebspunkte hinter der numeri-
schen Pumpgrenze konvergieren nicht. NSRig250.
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tive Strémungsflache und die die Blockage umschlieBende Strémung beschleunigt
sich. Dadurch wird einer Reduktion der Axialgeschwindigkeitskomponente und Stei-
gerung der Inzidenz im unverblockten Teil entgegengewirkt. Das niederenergetische
Fluid des Blockagegebiets wird von der umliegenden Strémung durch Diffusions- und
Mischungsprozesse kontinuierlich energetisiert und abtransportiert. Dies verhindert ein
ungebremstes Anwachsen des Blockagegebiets, solange sich der Verdichter im stabi-
len Betrieb befindet.

Die Veranderung der Zustrébmbedingungen und StoBposition sowie -winkel fihrt zu
einer vom Drosselzustand abhangigen Umlenkung der Strémung tber den Stof3 [Ber-
gner (2006)]. Der Umlenkwinkel g hangt vom StoBwinkel v sowie der Vorsto3-Mach-
Zahl ab und liegt bei einer Vorsto3-Mach-Zahl von 1,4 bei maximal ca. 10°. Abb. 2.16
zeigt vereinfacht die Auswirkungen auf den Verlauf der Spaltwirbeltrajektorie. Die tat-
sachliche Strémung ist aufgrund der Ausbildung eines StoBBkegels und dem Aufplatzen
des Wirbels komplexer, wie Abb. 2.17 anhand numerischer Simulationen verdeutlich.
Erkennbar ist die Spaltwirbeltrajektorie flr verschiedene Betriebspunkte. Zudem ist der
Stol3 nahe der Schaufelspitze mit Hilfe von Ma=1-Linien angedeutet.

Der reduzierte axiale Impuls der Zustrébmung, die steigende Blockage sowie ein zuneh-
mender negativer Impuls der Spaltstromung beim Androsseln verschieben die Inter-
aktionslinie zwischen eintretender Strémung und Spaltstrébmung (erkennbar bspw. an
einem starken Entropieanstieg [Hoying u.a. (1998)], Abb. 2.14d) stromauf [Benning-
ton u.a. (2010)]. Die Wandschubspannungen in axialer Richtung entlang dieser Linie
sind Null, da sich die Axialgeschwindigkeitskomponenten der aufeinandertreffenden
Strémungen aufheben. Spaltstrdmungsfluid kann so die nachfolgende Schaufel nahe
der Vorderkante mit einem negativen axialen Impuls erreichen, so dass spillage auftritt
(Abb. 2.6 und 2.15). Durch den weiter stromauf liegenden Stof3 sowie das zunehmend
ausgedehnte Blockagegebiet steigt beim Androsseln ebenfalls die Wahrscheinlichkeit
fir double leakage.

Beim Betrachten einer Druck-Charakteristik 1asst sich nahe der Stabilitdtsgrenze h&ufig
ein Uberschreiten des Druckmaximums bei sinkendem Massenstrom erkennen. Erkla-
ren lasst sich dies durch eine Reduktion der effektiven Strémungsflache, hervorgerufen
durch eine steigende Blockage sowie eine reduzierte Umlenkung [Khalid u. a. (1999)].
Die reduzierte Umlenkung ist eine direkte Folge der Blockage im Schaufelspitzenbe-
reich und flhrt zu einer reduzierten Arbeitsumsetzung an der Schaufelspitze.

2.2.6 Einflussfaktoren auf die gehausenahe Stromung

Ein Einsatz von CTs zielt auf die Beeinflussung der gehausenahen Strémung. Grund-
satzliche geometrische und aerodynamische Einflussfaktoren werden an dieser Stelle
aus den bisherigen Betrachtungen zusammengefasst und um weitere erganzt:

Spalth6éhe: Mit geringerer Spalthdhe sinkt der Spaltmassenstrom und im Bereich der
technisch realisierbaren SpaltmaBe nimmt die Blockage ab [Khalid u.a. (1999),
Hoeger u.a. (1999)] (vgl. Kap. 2.2.1 bis 2.2.4).

Staffelungswinkel: Mit steigendem Staffelungswinkel und einer Reduktion der axia-
len Sehnenlange sinkt der Spaltmassenstrom und es findet eine Reduktion der
Blockage statt [Khalid u.a. (1999)]. FUr sehr gro3e Staffelungswinkel nimmt je-
doch die durch die Spaltstromung hervorgerufene negative axiale Geschwindig-
keitskomponente zu und die Blockage steigt [Hoeger u. a. (2000)].
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Teilung: Eine niedrigere Teilung bewirkt eine Reduktion der Schaufelbelastung.
Gleichzeitig begiinstigt ein geringerer Schaufelabstand jedoch double-leakage.

Sehnenlange: Eine gréBere Sehnenlange bewirkt ebenfalls eine Reduktion der Be-
lastung. Aufgrund von massiveren Scheiben, die bei einer Erh6hung der Seh-
nenlange notwendig werden und einem dadurch bedingt trageren thermischen
Verhalten, mussen die Radialspalte mdglicherweise erhdht werden.

Vorwartspfeilung: Die StoBBposition am Schaufelspitzenprofil wandert stromab, wo-
durch der Stabilitatsbereich erweitert wird. Hierdurch I&sst sich die Mach-Zahl vor
dem Passagenstof3 absenken und StoBverluste reduzieren [Hah u. a. (1998)].

Gehausekontraktion: Eine Gehausekontraktion Gber dem Rotor bewirkt eine Entlas-
tung der Strémung und eine Reduktion der Vorsto3-Mach-Zahl [Broichhausen u.
Ziegler (2005)].

Einlaufgrenzschicht: Der Totaldruck der austretenden Spaltstrdomung wird von der
Gehausegrenzschicht beeinflusst. Mit zunehmender Grenzschichtdicke steigt bei
unveranderter Schaufelbelastung die Blockage an [Khalid u. a. (1999)]. Zur Stabi-
litdtsgrenze dickt die Gehdusegrenzschicht auf und ihr Einflussbereich in radialer
Richtung steigt.

Profildruckverteilung: Storer u. Cumpsty (1991) sowie Khalid u.a. (1999) erwarten
einen merkbaren positiven Effekt auf die Pumpgrenze fir Rotorentwdirfe, die bei
gleichem Druckaufbau die Schaufelspitzenprofile deutlich entlasten.

Schaufelbelastung im Blattspitzenbereich: Eine steigende Schaufelbelastung, bei-
spielsweise durch Androsseln, bedeutet einen steigenden Druckunterschied von
Druck- zu Saugseite. Dies treibt den Spaltmassenstrom an, wodurch der Spalt-
wirbel anwéachst und sich weiter von der Saugseite entfernt, was zu einem An-
stieg an Blockage fuhrt [Storer u. Cumpsty (1991), Khalsa (1996) und Khalid u. a.
(1999)]. Eine Rotorauslegung mit reduzierter Schaufelspitzenbelastung kann die
Blockage deutlich reduzieren, insbesondere fur gréBere Staffelungswinkel [Khal-
sa (1996)].

VorstoB-Mach-Zahl und StoBstarke: Wie in Kap. 2.2.3 erortert, fihrt ein stérkerer
Sto3 zu einer starkeren StoBBe-Wirbel-Interaktion und einer erhdhten Blockage
[Puterbaugh u. Brendel (1997)]. Dies ist insbesondere beim Androsseln (Kap.
2.2.5) der Fall.

Aus dieser Ubersicht wird die Komplexitat der Einfliisse auf die gehausenahe Strémung
deutlich. Die unabhangige Betrachtung verschiedener geometrischer Gestaltungsmdég-
lichkeiten zur Beeinflussung der Stromungseffekte und deren Auswirkungen auf das
Verdichterverhalten ist nur begrenzt méglich. Eine Beeinflussung der Strémung mit
dem Ziel der Pumpgrenzerweiterung durch den Entwurf eines CTs, stellt daher eine
hohe Herausforderung dar, wenn zugleich Schaufel- und Gehdusegeometrie veran-
dert werden. Eine solche Vorgehensweise ist dennoch anzustreben, da nur so die viel-
faltigen und oft gegenlaufigen Effekte berlicksichtigt werden kénnen, um ein fir die
Verdichteraufgabe optimales Ergebnis zu erzielen oder auch physikalische Grenzen
aufzuzeigen.
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2.3 Stabilitatskritische Mechanismen und instabile Be-
triebszustande

In der Nahe der Stabilitatsgrenze beginnt die Strémung instabil zu werden. Es tre-
ten Ablésungen auf, die zu einer deutlichen Beeintréachtigung des Betriebs fihren. Im
Folgenden werden die stabilitatskritischen Phanomene, die vor Erreichen der Stabili-
tatsgrenze auftreten, genauer erlautert. Auf diese Phanomene soll durch CTs Einfluss
genommen werden, um die Stabilitdtsgrenze zu erweitern.

Im Anhang finden sich erganzende Informationen zu unkritischen Instabilitaten (Anh.
B.2) sowie den Vorgangen beim Uberschreiten der Stabilititsgrenze und dem Auftre-
ten von Verdichterpumpen (Anh. B.3). Fir die Auslegung von CTs ist vor allem die
Beurteilung der Lage der Stabilitdtsgrenze wichtig sowie die Mechanismen, die diese
beeinflussen und weniger die Effekte nach deren Uberschreiten.

2.3.1 Rotierende Ablésungen

Mit zunehmender Belastung und steigender positiver Inzidenz wird ein Strdmungsab-
riss an den Schaufeln wahrscheinlicher. Dieser Vorgang setzt nicht an allen Schaufeln
einer Reihe gleichzeitig ein, sondern tritt in Form einer oder mehrerer umlaufender Ab-
|6sezellen mit einer Breite von bis zu einigen Teilungen auf. Wo genau die Zellen zuerst
auftreten, hangt von geringfligigen Unterschieden in den Geometrien, Ungleichférmig-
keiten der Zustrdomung und stromauf wirkenden Stérungen ab. Man spricht von rotie-
render Abldsung (engl.: rotating stall) [Huppert (1952)]. Ein umfassender Uberblick der
Eigenschaften und Auswirkungen von rotierenden Ablésungen findet sich in Schéaffler
(1979), Day (2006a) und Braunling (2009).

Im Falle eines subsonischen Verdichters kann die Entstehung von rotierenden Abl6-
sungen mit der Uberschreitung einer kritischen Inzidenz erklart werden [Emmons u. a.
(1955)]. Tritt an einer oder mehreren benachbarten Schaufeln ein Strdmungsabriss auf,
so kann die Strdmung nicht mehr ungehindert in die Schaufelpassage einstrémen und
weicht in die angrenzenden Passagen aus. Die Inzidenz der nachlaufenden Schaufel
steigt dadurch und die Strémung I6st ab. Gleichzeitig tritt bei subsonischen Verdichtern
in der vorauslaufenden Schaufelpassage eine Reduktion der Inzidenz auf, wodurch es
zu einer Stabilisierung der Strémung kommt.

Bei transsonischen Verdichtern kann sich die Information der Verblockung nicht strom-
auf Uber den Stol3 zur vorauslaufenden Passage ausbreiten. Ein Mechanismus der
Entlastung des vorauslaufenden Rotors ist daher nicht offensichtlich (Abb. 2.18).

Im Rotorrelativsystem kommt es zu einer Bewegung der Ablésezelle entgegen der
Rotationsrichtung des Rotors, deren Absolutgeschwindigkeit kleiner ist als die Rotor-
geschwindigkeit (Abb. 2.18). Mit zunehmender Drosselung wird die Umlaufgeschwin-
digkeit der Ablésezellen im Relativsystem geringer [Kameier (1994)].

Die Umlaufgeschwindigkeit hangt zudem davon ab, ob es sich um ,sanftes Abrei3en®
oder ,abruptes Abreif3en“ handelt. Diese beiden Formen des rotierenden Abldsens
unterscheiden sich vor allem in der radialen Ausdehnung der Stallzellen (siehe Abb.
2.19), weshalb sie im Englischen auch als ,part span (progressive) rotating stall“ und
Jull span rotating stall“ bezeichnet werden [Cumpsty (2004)]. Das sanfte Abreif3en
kann auf einige Stufen eines mehrstufigen Verdichters begrenzt sein, vornehmlich die
Vorderen. Dabei treten mehrere kleinere Ablésezellen auf, die mit 40% bis 85% der
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Abbildung 2.18: Entstehung und Bewegungsrichtung einer rotierenden Ablésezelle; Eigene
Darstellung, angelehnt an Peters (2004) und Grieb (2009).
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Abbildung 2.19: Stagnierende Stromungsfelder bei rotierendem Abreif3en in mehrstufigen Ver-
dichtern; basierend auf Grieb (2009).

Rotorumfangsgeschwindigkeit umlaufen [Day (2006a), Grieb (2009)]. Bei abruptem
Abreif3en handelt es sich hingegen fast immer um eine einzelne Stallzelle, die sich
Uber die gesamte Kanalhéhe und durch den gesamten Verdichter erstreckt. Sie rotiert
mit lediglich 20% bis 40% der Rotorumfangsgeschwindigkeit. In den meisten Hoch-
druckverdichtern tritt abruptes Abrei3en auf, insbesondere bei Schaufeln mit geringer
Streckung. Tritt sanftes Abrei3en auf, so kann dieses bei zunehmender Drosselung in
abruptes Abreif3en Ubergehen (siehe Abb. 2.20). Der Abfall des Totaldruckverhaltnis-
ses ist bei abruptem Abrei3en deutlich ausgepragter [Day (2006a)].

Im abgelésten Teil der Strébmung wird nur noch eine geringe Leistung Ubertragen
und fast kein Beitrag mehr zu Druckaufbau und Massendurchsatz geleistet. Infolge
der Strdomungsblockage durch die Ablésezelle férdert der tbrige nicht abgeldste Ver-
dichtersektor einen gréBeren Massenstrom und ist daher nicht ablésegefahrdet. Da-
durch arbeitet der Verdichter bei rotierender Ablésung in einem quasi-stabilen Arbeits-
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Sekundar O / charakteristik
” charakteristk ————_ " Abls \I/
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Abbildung 2.20: Grundformen des rotierenden Ablésens. Basierend auf Day u. a. (1978).
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punkt bei reduziertem Massendurchsatz und Druckaufbau. Neben dem stabilen Ast der
Verdichtercharakteristik (Primarcharakteristik) kénnen daher weitere Charakteristiken
(Sekundar- und Tertiarcharakteristik bei sanftem bzw. abruptem Abrei3en) auftreten,
die den instabilen Betrieb beschreiben. Um abzuschatzen welche Leistung der Ver-
dichter im Stall noch liefert, modellieren Smith u. Fletcher (1954) den Zustand mit zwei
parallel arbeitenden Verdichtern, von denen einer abgeldst arbeitet, der andere nicht,
beide jedoch bei demselben Austrittsdruck. Basierend auf dieser Arbeit und Erweite-
rungen, unter anderem von Fabri (1957) und Dunham (1965), entwickelte Day u. a.
(1978) ein einfaches Modell, bei dem der Massenstrom eines Verdichters alleine durch
den nicht ablésenden Sektor flie3t, um eine Abschatzung des Arbeitspunktes bei rotie-
renden Abl6sungen zu erhalten und angeben zu kdnnen, ob eine héhere Wahrschein-
lichkeit fir sanftes oder abruptes Ablésen besteht.

Um in den stabilen Betrieb zurtickzukehren, muss Uber den Betriebspunkt, an dem die
rotierende Ablésung begann, hinaus entdrosselt werden. Aufgrund des Unterschieds
zwischen dem Abrei3- und Wiederanlegemassenstrom bildet sich eine sogenannte
Drosselhysterese. Die Gro3e dieser Hysterese steigt mit der Stufenanzahl, dem Durch-
satz im Arbeitspunkt und der Stufenbelastung [Day u. a. (1978)], als auch mit der Spalt-
héhe [Young u. a. (2016)]. Ab einer gewissen Gro3e der Hysterese kann durch Entdros-
seln nicht mehr in den normalen Betrieb zurlickgekehrt werden (,Non-recoverable stall®
[Stetson (1982)]). Die Drehzahl muss reduziert werden. Bei Flugtriebwerken kann ein
komplettes Abschalten der Treibstoffzufuhr erforderlich sein [Day (2006a)].

Das Umlaufen der AblGsezellen beim Auftreten rotierender Ablésung geht mit einem
wechselnden AbreiBen und Wiederanlegen der Strdmung einher. Es flihrt zu nieder-
frequenter Schwingungsanregung und einer erhéhten Belastung der Beschaufelung
mit starken Vibrationen, bis hin zu Schwingungsbriichen [Baumgartner u. a. (1995)].

2.3.2 Einsetzen rotierender Ablosungen (Stall Inception)

Der Ubergang vom stabilen Betrieb in die Verdichterinstabilitat (engl: stall inception)
geht mit Stérungen im Strémungsfeld einher. Es lassen sich zwei grundsatzliche Arten
dieser Stallvorlaufer unterscheiden (Abb. 2.21). Wesentliches Unterscheidungsmerk-
mal ist die GréBenordnung der Stérung.

Langskalige Oszillationen des Strémungsfeldes in Umfangsrichtung mit einer Wellen-
lange entsprechend des Rotorumfangs werden als Modalwellen bezeichnet. Bevor sie
experimentell von McDougall u. a. (1990) und Garnier u. a. (1990) nachgewiesen wur-
den, haben Moore u. Greitzer (1986) ihre Existenz anhand eines Modells vorhergesagt.
Sie argumentieren, dass eine initiale Stérung der Zustrémung in Form einer Modalwel-
le nahe der Pumpgrenze nicht mehr gedampft, sondern angefacht wird. Die Minima
in der Axialgeschwindigkeit fihren zu einer steigenden Inzidenz und der Ausbildung
einer Stallzelle Gber mehrere Schaufelreihen. Unterschieden wird zwischen Modalwel-
len, die unmittelbar zum Strémungsabriss flhren (,Destabilizing Modes*) und solchen,
die deutlich vor Erreichen der Stabilitdtsgrenze auftreten [Houghton u. Day (2012)].

Im Gegensatz zu Modalwellen, kénnen nahe der Stabilitdtsgrenze auch kurzskalige
Stérungen in Form raumlich begrenzter Strémungsabrisse auftreten, die aufgrund ihrer
spitzen, zackenférmigen Erscheinung im Zeitsignal des statischen Drucks bei Messun-
gen am Gehause als ,Spikes* bezeichnet werden [Tan u. a. (2010)]. Experimentell wur-
den Spikes erstmals von McDougall u. a. (1990) und Day (1993b) nachgewiesen. Die
Ergebnisse von Day (1993b) zeigen, dass Spikes auf die Gehauseregion beschrankt
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Abbildung 2.21: Erscheinungsformen von Stallvorlaufern.

sind. Erste Spikes kénnen bereits mehrere hundert Rotorumdrehungen vor Einsetzten
einer rotierenden Ablésung beobachtet werden. Die Stérungen treten bei sinkendem
Durchflusskoeffizienten mit zunehmender Haufigkeit und anwachsender Amplitude auf,
bis sie nicht mehr gedampft werden [Park (1994)]. Aufgrund ihres lokalen Charakters
mit begrenzter Amplitude lassen sich Spikes, im Gegensatz zu Modalwellen, nicht mit
einer linearen Stabilitatstheorie vorhersagen [Paduano u. a. (2001)].

Je nachdem, welche Form der Stérung zum Einsetzen der rotierenden Ablésung flhrt,
wird zwischen ,Spike-Stall“ und ,Modal-Stall“ unterschieden. Welcher der Falle auftritt,
kann nicht mit Sicherheit vorhergesagt werden. Modellen zur Vorhersage des Versa-
gensverhaltens und dem Zeitpunkt des Versagens, basierend auf der Inzidenz [Camp
u. Day (1998)] oder Rotorbelastung [Simpson u. Longley (2007)], mangelt es an All-
gemeingultigkeit [Houghton u. Day (2012)]. Zudem existieren zwischen Modalwellen
und Spikes viele Zwischenformen von Stallauslésern [Day (2015)]. Modalwellen flihren
oftmals aufgrund der lokalen Axialgeschwindigkeitsreduktion und steigender Inzidenz
(Gannon u. Hobson (2007) konnten in einem transsonischen Verdichter 2° nachwei-
sen) bei weiterem Androsseln zum Auftreten von Spikes. Bei vielstufigen Verdichtern
werden Modalwellen selten beobachtet. Sie treten nur auf, wenn eine sehr gleichma-
Bige Stufenbelastung vorherrscht, wodurch ein friihzeitiges Auftreten von Spikes in
einzelnen Stufen vermieden wird.

In schnell laufenden vielstufigen Verdichtern, wie sie in dieser Arbeit betrachtet wer-

den, treten Ublicherweise Spikes als Stallvorlaufer auf, wobei die Drehzahl, sowie die

Stufenbelastung und Stufenabstimmung wesentliche Einflussfaktoren sind [Camp u.

Day (1998)]. Eine klare Tendenz zum Auftreten von Spikes lasst sich bei Teildrehzahl

und hoher Belastung der vorderen Stufen beobachten [Day u. Freeman (1994), Day
a. (1999), Escuret u. Garnier (1996), Day (2015)].

Die Form der Rotorcharakteristik bis zur Stabilitatsgrenze lasst Rickschlisse auf den
Stallvorlaufer zu. Camp u. Day (1998) zeigen durch Variationen von IGV- und Stator-
staffelung an einem vierstufigen langsam laufenden Verdichter, dass Spike-Stall auf-
tritt, wenn die Druckcharakteristik beim Erreichen der Stabilitidtsgrenze noch am Stei-
gen ist, wohingegen Modal-Stall auftritt, wenn die Charakteristik ,Uberrollt* und zuvor
keine lokale Uberlastung zu Spikes gefiihrt hat (Abb. 2.23 links). Dies wurde durch
experimentelle Studien von Dobrzynski u.a. (2007), Simpson u. Longley (2007) und
Houghton u. Day (2012) unter Variation von IGV-, Rotor- und Statorstaffelung besta-
tigt.

Die Ursache flr das Auftreten von Spikes liegt in einem Anstieg der Strémungsinzidenz
im Bereich der Rotorspitze nahe dem Gehause [Day (1993b); Camp u. Day (1998); Do-
brzynski u.a. (2007); Simpson u. Longley (2007); Chen u. a. (2008); Houghton u. Day
(2012); Pullan u.a. (2015)]. Durch den Anstieg der Strdmungsinzidenz |6st die Stro-
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Abbildung 2.22: Struktur und Ausbreitung eines Spikes nach Pullan u. a. (2015)

mung an der Vorderkante nahe dem Gehéause ab und es bildet sich ein Wirbel, der
von der Schaufeloberflache bis zum Gehause reicht (Abb. 2.22). Der auf das Gehause
treffende Teil des Wirbels entfernt sich im Relativsystem in Umfangsrichtung von der
Schaufel und trifft auf die Vorderkante des folgenden Rotorblatts, wo er einen Anstieg
der Inzidenz bewirkt und zu einer erneuten Vorderkantenabl6sung fihren kann. Die
Abldésung kann so im Rotor fortschreiten und sich zu ausgepragten Stall-Zellen entwi-
ckeln. Erstmals vorhergesagt wurde ein solcher Wirbel von Inoue u.a. (2004) und in
Folge experimentell und numerisch weiter untersucht [Yamada u. a. (2013, 2016), Wei-
chert u. Day (2014)]. Pullan u. a. (2015) zeigen durch die Betrachtung von drei Konfigu-
rationen (axial mit Spalt, axial mit Deckband und radial), dass der Wirbel, unabhangig
von der Spaltstrémung, bei steigender Inzidenz durch eine Vorderkantenablésung her-
vorgerufen wird. Beim Anndhern an die Stabilitdtsgrenze kdénnen die Strémungspha-
nomene aufgrund einer Spaltstrdmung allerdings zu einem Anstieg der Inzidenz an der
Vorderkante fihren und so den Mechanismus in Gang setzen.

Die Strémungstopologie der Spaltstromung beim Einsetzen von Spike-Stall wurde von
Hoying u.a. (1998), Vo (2001) und Vo u.a. (2008) untersucht. An der Stabilitatsgren-
ze erreicht die Trennlinie zwischen Sekundarstrémung und Zustrémung typischerweise
die Vorderkante der nachfolgenden Schaufel und ,Spillage* tritt auf. Dies steht im Ein-
klang mit der gelaufigen Vermutung, wonach Stall einsetzt, sobald der Spaltwirbel die
auf folgende Rotorvorderkante trifft [Smith (1970), Koch (1981), Hah u. Rabe (2001)].
Neben ,Spillage” tritt nach Vo u.a. (2008) eine Rickstrémung auf, wenn rotierende
Ablésungen durch Spikes initiilert werden. Dabei strémt Spaltstrdmungsfluid nach Ver-
lassen der Passage nahe der druckseitigen Schaufelspitze stromauf in eine folgende
Passage zurick (Abb. 2.23), was als ,tip clearance backflow* (kurz: ,backflow®) be-
zeichnet wird und zur Blockagebildung beitragt. Experimentelle Untersuchungen stit-
zen die Hypothese von Vo u.a. (2008) [Saathoff u. Stark (2000), Deppe u.a. (2005),
Bennington u. a. (2008, 2010)].

2.4 Beurteilung der Stabilitat

Um Verdichterpumpen zu vermeiden, ist die Kenntnis der Pumpgrenzreserve unent-
behrlich, eine Beurteilung wahrend der Auslegung jedoch aufwéndig. Neben experi-
mentellen Rig-Untersuchungen stellen CFD-Simulationen eine zunehmend geeignete
und kostenglnstigere Methode der Stabilitadtsabschatzung dar, bergen jedoch Unsi-
cherheiten, worauf in Kap. 2.4.2 eingegangen wird.

Vorhersagen durch empirisch-analytische Modelle, wie dem von Koch (1981), werden
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Abbildung 2.23: Strdmungstopologie nahe der Rotorspitze beim Auftreten von Spike-Stall und
Modal-Stall nach Vo u. a. (2008).

aufgrund der komplexen Strémung und hohen Anzahl geometrischer Einflussfaktoren
vermutlich nie die erforderliche Genauigkeit erzielen. Im folgenden Kap. 2.4.1 wird da-
her nur ein Uberblick gegeben. Unabhéngig davon kann in der Industrie, durch einen
breitem Erfahrungsschatz, das Risiko im fortgeschrittenen Entwicklungsstadium eine
zu geringe Stabilitatsreserve festzustellen, reduziert werden, indem bewéhrte Ausle-
gungen als Basis fur weitere Entwicklungen herangezogen werden.

2.4.1 Modelle und Kriterien zur Beurteilung der Stabilitat

Die in der Literatur verfligbaren Modelle lassen sich in empirische und mathemati-
sche unterteilen. Sie eignen sich aufgrund ihres hohen Abstraktionsgrads und der Ver-
nachlassigung vieler Einflussfaktoren lediglich fir eine grobe Abschatzung der Stabili-
tatsgrenze mit geringem Rechenaufwand. Fir die Auslegung von Gehausegeometrien
sind sie nicht geeignet, da die Gehausegeometrie in den Modellen keine Rolle spielt.

An dieser Stelle soll daher lediglich ein kurzer Uberblick gegeben werden. Fiir um-
fassendere Darstellungen sei auf Pampreen (1993), Rief3 u. Gehring (1996), Cumpsty
(2004) und Day (2006a) verwiesen.

Empirische Modelle

Empirische Modelle basieren auf Beobachtungen der Strdémung beim Annahern an
die Stabilitdtsgrenze. Da sie Uberwiegend auf Gitteruntersuchungen beruhen sind sie
auch unter der Bezeichnung Gitterbelastungskriterien bekannt. Sie basieren darauf,
dass Belastung, Diffusion und Endwandeffekte Grenzwerte erreichen, wenn der Mas-
senstrom ab- und die Inzidenz zunimmt. Dazu werden gemittelte Strémungsgréien,
wie An- und Abstrémgeschwindigkeit in Relation zu charakteristischen Geometriepa-
rametern gesetzt und so auf Erfahrungswerten basierende Stabilititsabschatzungen
ermoglicht.

Das Verzdgerungsverhaltnis nach DeHaller (1955) bewertet die Grenzschichtentwick-
lung an Gehause und Nabe von Axialverdichtern. Bei zu starker Verzégerung tritt eine
erhebliche Aufdickung der Seitenwandgrenzschichten auf. Um Ablésungen zu vermei-
den, sollte das als De-Haller-Zahl Ha bezeichnete Verhaltnis die von DeHaller (1955)
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ermittelten kritischen Werte fir Lauf- und Leitrader nicht unterschreiten:

Hap =22 >0,7und Hag = & > 0,7 (2.22)
w1 Co

Verlustmodelle zur Berechnung der Profilverluste geben eine Abschatzung der maxi-
mal zulassigen Belastung in Form von Umlenkung, Druckaufbau und Verzégerung an.
Die Grundlage diverser Modelle bildet der Diffusionsfaktor nach Lieblein u.a. (1953).
Untersuchungen zeigen, dass Profilgrenzschicht und -verlust stark ansteigen, Utber-
schreitet der Diffusionsfaktor einen kritischen Wert. Er lasst sich daher zur Abschat-
zung der Stabilitatsgrenze heranziehen. Im Vergleich zur DeHaller-Zahl wird zusatzlich
das Geschwindigkeitsmaximum der Profilumstrémung beriicksichtigt:

D— Wmaz.S5 — W2 (223)
w1
Dies beruht auf der Beobachtung, dass die Impulsverlustdicke im Gitternachlauf im
Wesentlichen proportional zur Verzdgerung auf der Saugseite ist und hohe Werte
einen Strdmungsabriss vermuten lassen. Um D aus Geometrieparametern und Stro-
mungsgréf3en am Ein- und Austritt bestimmen zu kénnen geben Lieblein u.a. (1953)
eine Korrelation an:
wy  1sAw, 1s Aw,

D=1-"2,52% 1 pgapy:?
U)1+2t (] aR+2t w1

(2.24)

Gl. 2.24 qilt fur den Auslegungszustand bei minimalen Verlusten. Durch das Einhalten
von Richtwerten flr D kann so die Wahrscheinlichkeit einer friihzeitigen Ablésung der
Profile beim Androsseln reduziert werden. Zur Bestimmung der Teillastverluste defi-
niert Lieblein (1959) den aquivalenten Diffusionsfaktor

D,, = Zmerss (2.25)

W

und gibt ebenfalls eine Korrelation an mit der sich fiir verschiedene Profilfamilien D.,
mit Strdmungsgréen am Gitterein- und -austritt bestimmen Iasst. Fir D., > 2 steigen
nach Lieblein die Profilverluste stark an.

Auch wenn diese Kennzahlen zur Bewertung der Belastung nitzlich sind, hat die Er-
fahrung gezeigt, dass eine deutliche Variation der Werte beim Erreichen der Stabilitats-
grenze fir unterschiedliche Verdichter auftritt und weitere Parameter einen wichtigen
Einfluss auf das Stabilitadtsversagen zeigen [Smith (1970)]. Einen erfolgreichen Ansatz
deutlich mehr Stufenparameter und EinflussgréBen, insbesondere Spaltstrémung und
Seitenwandgrenzschicht, zu berilcksichtigen stellt das Modell nach Koch (1981) dar,
das auf einer Analogiebetrachtung des Schaufelkanals mit einem Diffusor beruht. Hier-
bei werden die fir den Diffusor geltenden maximalen Druckbeiwerte auf die Verdichter-
stufe Ubertragen. Diese Analogiebetrachtung liefert fir niedrig belastete, subsonische
Stufen gute Vorhersagen [Cumpsty (2004)], verliert jedoch in hoch belasteten, trans-
sonischen Stufen ihre Glltigkeit. Weitere auf der Diffusoranalogie basierende Modelle
sind die nach Schweitzer u. Garberoglio (1984) und Zika (1985)]. Traupel (1982) und
Grahl u. Foitzik (1987) untersuchen zudem einzelne radiale Schaufelschnitte.
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Mathematische Modelle

Die mathematischen Modelle zur Beurteilung der Verdichterstabilitat beruhen auf Me-
thoden der linearen und nicht-linearen Schwingungstheorie zur Untersuchung der
Dampfungseigenschaften des Verdichtungssystems.

Frihe Modellvorstellungen, u.a. von Emmons u. a. (1955) und Dunham (1965), wurden
von Moore (1984) und Moore u. Greitzer (1986) erweitert, um ein Modell des gesamten
Verdichtungssystems zu erhalten, das die Basis einer Reihe weiterer Modelle bildet.
Unterschieden wird zwischen ein- und zweidimensionalen Modellen.

In der eindimensionalen Stabilitatstheorie wird das gesamte Verdichtungssystem be-
trachtet und durch ein idealisiertes System bestehend aus den Komponenten Verdich-
ter, Kanal, Plenum und Drossel mit eindimensionaler Strdmung modelliert. Die Stro-
mungsgréBen werden in ein zeitliches Mittel, das im gesamten System konstant ist,
und einen Schwankungswert aufgespalten:

(o) = (o) + (o) (2.26)

Es lassen sich nun fir die einzelnen Komponenten Gleichungen fir die Schwankungs-
gréBen bilden, die in eine gewdhnliche Differenzialgleichung zweiter Ordnung tberflihrt
werden kénnen [Cumpsty (2004)],
LV d?z L cgV\ dz
— g —— = | = — = 2.27
Aaﬁgdt2 (A a’ ) dt Tlg—)z=0, ( )

wobei z eine beliebige SchwankungsgréBe darstellt, L die Kanallange, a4 die Ge-
schwindigkeit im Plenum, A die Querschnittsfliche des Kanals und V' das Volumen
des Plenums . Hierdurch wird eine Analogie des Systems (1) Einlauf, (2) Verdichter,
(3 Kanal, (4) Plenum und Drossel (5) zu einem Masse-Feder-Dampfer-System offen-
sichtlich.

Aus dieser Analogie kbnnen zwei Arten von Instabilitdten abgeleitet werden. Eine stati-
sche Instabilitét, vergleichbar einer negativen Federrate, die Eintritt, wenn die Charak-
teristik vom Verdichter C'(m5) steiler lauft, als die der Drossel G(my):

. C _ d(ps —pe) - d(ps—ps) _ G _ g (2.28)

dms dms dmy dmy

Die zweite Art der Instabilitat ist eine dynamische, aufgrund einer negativen Dampfung

in der Masse-Feder-Dampfer-Analogie. Dadurch steigen kleine Stérungen exponentiell

mit der Zeit an. Ubertragen auf das Verdichtersystem bedeutet eine negative Damp-

fung:

cgV La3
2 &> AgV

Da die statische Instabilitat (Gl. 2.28) faktisch ab dem Punkt einsetzt, an dem die
Drossel- und Verdichtercharakteristik parallel laufen, also c.uisen = g Qilt, 1&sst sich
mit Gleichung 2.29 der folgende Zusammenhang finden:

% < (2.29)

La? 1
Cdynamisch =
Y AV Cstatisch

(2.30)

Daruas lasst sich folgern, dass fur den Grof3teil der Verdichter die dynamische In-
stabilitat vor der statischen auftritt und diese zudem beim Androsseln sehr kurz nach
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Abbildung 2.24: Statische und dynamische Stabilitdt nach Greitzer u. a. (2004).

Uberfahren des Maximums der Charakteristik auftritt (siehe Abb. 2.24). Ndherungswei-
se lasst die eindimensionale Theorie demnach folgendes Fazit zu: Die Strémung wird
instabil, sobald gilt

d (p?, — Poz)

dm

wenn also das Maximum der Druckcharakteristik beim Androsseln tGberschritten wird.
Detaillierte Ausfihrungen der eindimensionalen Systemstabilitatstheorie sind u.a. in
Cumpsty (2004), Grieb (2009) und Greitzer u. a. (2004) zu finden.

Zweidimensionale Theorien bewerten die Stabilitat einer einzelnen Schaufelreihe un-
ter dem Einfluss von lokalen Strémungsschwankungen, wie sie durch rotierende Ablé-
sungen entstehen. Einer stationaren Strémung wird hierbei eine instationdre Stérung
Uberlagert und anhand der Systemantwort die Stabilitat beurteilt. Werden kleine St6-
rungen angenommen, so lasst sich das Differentialgleichungssystem linearisieren und
analytische Lésungen angeben (lineare Theorie bzw. Theorie kleiner Stérungen; engl.:
~small pertubations theory®). Betrachtet wird eine S1-Ebene [Wu (1952)] im Verdich-
ter. Die Anderung der Strdmung normal dazu wird vernachl&ssigt. Im Austritt wird eine
uniforme Strémung ohne Schwankungen angenommen. Weiterhin wird angenommen,
dass die Druckziffer ausschlieBlich von der Lieferzahl abhangt ¥, () und dass es kei-
ne Strémungsdurchmischung gibt, so dass die Umfangsverteilung des Massenstroms
am Eintritt gleich der am Austritt ist.

Die grundlegende Aussage zu der, wie die eindimensionale, auch die zweidimensiona-
le Theorie flhrt, besagt, dass die Strémung instabil wird, sobald die Druckcharakteristik
ihr Maximum beim Androsseln Uberschreitet:

1.d
pU dV,

> 0, (2.31)

d\I’t_S/dgo =

(p3 — po2) >0 (2.32)

2.4.2 Numerische Modellierung der Stabilitatsgrenze

Mit ,numerischer Pumpgrenze® oder ,numerischem Abrei3en® (engl.: ,numerical stall”)
wird das Erreichen eines Drosselzustandes bezeichnet, ab dem die numerische Si-
mulation nicht mehr konvergiert [Bertheau u. a. (1985), Adamczyk u. a. (1993), Suder
u. Celestina (1996)]. Um diesen Punkt zu bestimmen, wird Ublicherweise, von einem
stabilen Betriebspunkt ausgehend, der statische Gegendruck schrittweise erhdht. Die
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Abbildung 2.25: Separationsproblem (,Spectral-Gap“-Konflikt) bei der Simulation mittels
URANS. Basierend auf Eulitz (2000).

numerische Simulation reagiert darauf in &hnlicher Weise wie bei einem realen Dros-
selvorgang. Sobald ein bestimmter Gegendruck erreicht ist, fallt der Massenstrom un-
ablassig und die Simulation divergiert - die numerische Pumpgrenze ist Uberschritten.
Wird eine ausreichend kleine Schrittweite beim Gegendruckanstieg gewahlt, 1asst sich
der letzte stabile Betriebspunkt mit hoher Genauigkeit bestimmen und eine konvergen-
te Losung fur einen pumpgrenznahen Betriebspunkt erhalten. Die Druckinkremente
mussen klein sein, damit keine starken Druckwellen am Austrittsrand entstehen, die
die empfindliche Schaufelspitzenstrémung in die Instabilitdt drangen kdnnten. Positiv
auf diese Prozedur wirkt sich eine lange Weglange vom Austrittsrand bis zur kritischen
Rotorvorderkante aus, da so etwaige Druckwellen stérker gedampft werden.

Bei einer numerisch ermittelten Stabilitatsgrenze stellt sich, wie bei jedem Simulati-
onsergebnis, die Frage nach der Glte. Ein RANS-CFD-Léser beinhaltet unter ande-
rem Modelle flr Turbulenz, Transition und Mischungsebenen. So lange die auftreten-
den Strémungseffekte von den implementierten Modellen gut abgebildet werden, lie-
fert ein validierter CFD-L6ser Ergebnisse hoher Genauigkeit bezlglich Wirkungsgrad,
Massenstrom und Drucksteigerung. Nahe der Stabilitdtsgrenze wird das Stromungs-
bild jedoch zusehends von Ablésungen, Rezirkulationen und Instationaritaten gepragt.
Diese fuihren zu steigenden Modellungenauigkeiten und einer Ungenauigkeit bei der
Ermittlung der Pumpgrenze.

So tritt beispielsweise bei instationaren Strémungen durch die Aufteilung der Stro-
mungsgréBen in einen Mittelwert und einen turbulenten Schwankungsterm,

o (Tiji, t) = o(wijx) + 8(xijn, 1), (2.33)

einen Konflikt im Zusammenhang mit den Turbulenzmodellen auf. Um instationare Ef-
fekte auf Basis der RANS-Gleichungen auflésen zu kénnen, muss die Mittelung e auf
ein Zeitfenster limitiert werden, das aufzulésende periodische Skalen bericksichtigt.
Dies ist unproblematisch, solange ein ausreichender Frequenzabstand (engl.: ,spec-
tral gap®) zwischen den deterministischen und turbulenten Skalen besteht. In Turboma-
schinenstrémungen kann es mit zunehmender Instationaritit zu einer Uberlagerung
der Skalen kommen. Es entsteht ein Separationsproblem (Abb. 2.25) mit negativen
Auswirkungen auf die Gite der Simulationsergebnisse. Die genauen Auswirkungen
sind noch nicht im Detail untersucht worden. Ein Ansatz zur Behebung des Problems
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besteht in der Modifikation der Reynolds-Mittelung [Eulitz (2000)].

In der Literatur herrscht Uneinigkeit dariber, ob die Pumpgrenze durch RANS-
Simulationen mit ausreichender Genauigkeit ermittelt werden kann. Wahrend einige
Autoren von einer guten Ubereinstimmung zwischen Experiment und Numerik be-
richten [Shabbir u. Adamczyk (2005), Chen u.a. (2010)], weisen andere auf deutli-
che Diskrepanzen hin. Dabei wird typischerweise die tatsachliche Pumpgrenze mit
RANS-Simulationen unterschéatzt [Houghton u. Day (2011), , Wu u.a. (2010), Lejon
u.a. (2017)]. Cornelius u.a. (2013) untersuchen an einem 6,5-stufigen Testverdichter
die Auswirkungen von systematischem, numerischem und Modellfehler fir stationare
und zeitgenaue RANS-Verfahren bei der Bestimmung der Charakteristiken und der
Genauigkeit in der Vorhersage der Pumpgrenze. Sie stellen fest, dass Netzauflésung,
Turbulenzmodell und die Modellierung geometrischer Details einen wesentlichen Ein-
fluss auf die numerische Pumpgrenze haben. Wu u. a. (2010) beobachten eine deut-
liche Diskrepanz zwischen numerisch und experimentell ermittelter Pumpgrenze mit
und ohne CTs. Sie weisen jedoch darauf hin, dass der Pumpgrenzgewinn durch CTs
im numerischen wie experimentellen Fall in etwa identisch ist, das ,Delta“ somit stimmt.

Fir die Auslegung und Optimierung ist es indes nicht zwangslaufig notwendig absolute
Werte des Pumpgrenzabstands und anderer physikalischer Gré3en mit hoher Genau-
igkeit zu erfassen. Es kommt darauf an, beim Vergleich und der Bewertung verschie-
dener Geometrien, quantitativ die richtigen Aussagen zu treffen, d.h. Trends korrekt
zu erkennen. Dieser Verzicht auf den Anspruch einer exakten Bestimmung von Stré-
mungswerten bedeutet nicht, dass die gewonnenen Aussagen an Glltigkeit verlieren.
Modellfehler und numerische Fehler, kénnen bis zu einem gewissen Grad toleriert wer-
den. Solange die der Strdomung zugrunde liegenden Strukturen und Tendenzen korrekt
wiedergegeben werden, lassen sich aus den Simulationen wertvolle Erkenntnisse ge-
winnen und im Auslegungsprozess verwenden.

Bei transsonischen Verdichtern steht haufig die Spaltwirbel-Sto3-Interaktion und die
damit verbundene Blockagebildung im Zusammenhang mit der Pumpgrenze. Die we-
sentlichen Phanomene, wie das Aufplatzen des Wirbels, sind konvektiver Natur. Sie
sind daher unabhangig vom Stdmungszustand im Spalt (reibungsfrei, laminar oder
turbulent) und der Gehausegrenzschicht und hangen nicht von der durch das Turbu-
lenzmodell spezifizierten Dissipationsrate ab [Schlechtriem u. Létzerich (1997)]. Der
Einfluss des Turbulenzmodells zeigt sich daher wenig in der Sekundarstrémungsto-
pologie. Wilke (2005) konnte bezuglich des Wirbelaufplatzens bei zwei untersuchten
transsonischen Verdichtern keinen Einfluss der Gitterauflésung und des Turbulenzmo-
dells feststellen.

Auch die Anderungen von Spaltwirbel und Blockage beim Androsseln werden gut
durch Simulationen wiedergeben. Mit CTs kann die Blockagebildung im Gehausebe-
reich haufig hinausgezdgert werden. Bemerkenswert ist, dass sich beim Erreichen der
numerischen Pumpgrenze im Allgemeinen eine Ahnlichkeit im Strémungsbild mit Be-
zug auf die Blockage und weitere StrémungsgréBen zur Referenzkonfiguration ohne
CT beobachten lasst, obwohl ein deutlicher Unterschied in der Pumpgrenze besteht.
Dies zeigt, dass das numerische Einsetzen der Instabilitdt unter ahnlichen Bedingun-
gen vonstattengeht. Daher ist es fir eine Optimierung viel wichtiger die Verédnderung
vor Erreichen der Pumpgrenze richtig abzubilden und damit die Verschiebung der
Pumpgrenze zu erfassen, als die Lage der Stabilitatsgrenze im Kennfeld exakt zu be-
stimmen, solange das Delta zwischen Numerik und Realitdt annahernd konstant ist.
Die Hauptanforderung an ein numerisches Verfahren in diesem Einsatzszenario be-
steht daher in der korrekten Wiedergabe der Stromungsphanomene mit wesentlichem
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Einfluss auf die Stabilitatsgrenze. Voges u. a. (2011) sowie Schnell u. a. (2011) konnten
in einem Vergleich numerischer Daten und experimenteller PIV-Daten eine gute Uber-
einstimmung der Strémungspha@nomene in einem Testfall mit CTs nachweisen. Dodds
u. Vahdati (2015a,b) berichten von einer detaillierten Vorhersagbarkeit der Phdnomene
ausgepragter rotierender Ablésungen mit URANS-Simulationen.

Ein bewusst in Kauf genommener Modellfehler ist die Verwendung von Einpassagen-
modellen. Mit ihnen kdnnen keine Phdnomene wiedergegeben werden, deren Wellen-
lange die Teilung Ubersteigt. Dazu zahlen umlaufenden Stallzellen und Modalwellen.
Auf diese Moglichkeit kann bei transsonischen Verdichtern allerdings haufig verzichtet
werden. Mit Modalwellen ist ohnehin hauptsachlich bei einstufigen langsam drehen-
den Verdichtern zu rechen. Rotierende Ablésungen und auch Pumpen sind zwar glo-
bale nichtlineare Vorgange, werden jedoch durch kleine Stérungen hervorgerufen, die
auch in Einpassagenmodellen auftreten [Epstein u. a. (1989)]. Ein Strémungsabriss an
der Schaufelspitze Iasst sich beispielsweise erfassen. Prinzipiell sind die Strdbmungs-
effekte beim Erreichen der Pumpgrenze bei stationdren Einpassagenrechnungen als
auch instationaren Vollkranzrechnungen identisch [Hoying u.a. (1998), Vo (2001), Vo
u.a. (2008)]. In Vollkranzrechnungen eines transsonischen Rotors beginnen alle Roto-
ren in einem sehr dhnlichen Zustand abzurei3en [Hah u. Rabe (2001)]. Geringflgige
Unterschiede werden vor allem durch Sto3-Oszillationen hervorgerufen. Einpassagen-
simulationen lassen sich demnach fir Pumpgrenzvorhersagen verwenden [Tan u. a.
(2010)]. Sollen die Effekte wahrend des Stall- oder Pumpvorgangs untersucht werden,
mussen Mehrpassagen- oder Vollkranz-Modelle herangezogen werden [He u. Ismael
(1997); He (1997), Hah u. Rabe (2001), Gourdain u. a. (2006b,a, 2010) Li (2013), Gan
u.a. (2016), Niazi (2000)].

Fehler, die bei der Anwendung von RANS-Verfahren gemacht werden sind vielfaltig
und nicht vollstandig vermeidbar (fiir einen Uberblick siche Denton (2010)). Es kommt
daher auf den Umgang mit diesen Fehlern an. Bereits Crook u.a. (1993) bemerk-
te, dass der Schwerpunkt seiner Simulationen nicht auf einer préazisen Vorhersage
der Verluste besteht, sondern vielmehr darin, durch Simulationen das Verstandnis der
Stréomungsphanomene zu verbessern. Wird darauf verzichtet, den Pumpgrenzabstand
exakt zu quantifizieren und stattdessen der Fokus auf qualitative Aussagen zur po-
sitiven Beeinflussung der Pumpgrenze und Strémungsphanomene vor Erreichen der
Pumpgrenze gelegt, so kénnen, trotz fehlerbehafteter Simulationsergebnisse, wertvolle
Informationen gewonnen werden. Im Falle einer Auslegung bzw. Optimierung kénnen
zudem jederzeit ausgewdahlte Geometrien mit Modellen héherer Genauigkeit Gberpruft
werden. Durch ein solches Vorgehen, gelegentlich als ,Delta-Ansatz® bezeichnet, l1asst
sich ein enormer Betrag an Rechenleistung einsparen, wodurch die in dieser Arbeit
vorgestellten Optimierungen erst mdéglich wurden.

2.5 Gehausestrukturierungen

2.5.1 Voraussetzung fir die Wirksamkeit

Nicht bei allen Verdichtern treten die stabilitétskritischen Phdnomene im Bereich der
Rotorschaufelspitzen auf. Ablésungen an tieferen Schaufelschnitten des Rotors oder
am Stator kénnen ebenso zum Zusammenbruch der Strémung fihren. Mit einer Modi-
fikation des Gehauses tber dem Rotor durch CTs lasst sich dann nur sehr bedingt auf
die stabilitatskritischen Phdnomene Einfluss nehmen. Voraussetzung fir einen erfolg-
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reichen Einsatz von CTs ist daher das Vorliegen eines sogenannten ,Tip-kritischen*
Rotors [Hartmann u. a. (1970), Wisler u. Hilvers (1974)]. Von Greitzer u. a. (1979) wur-
de die Notwendigkeit einer Tip-kritischen Strémung fir einen effektiven Einsatz von
CTs erstmals experimentell nachgewiesen, indem ein Axialschlitz-CT Uber zwei Rotor-
konfigurationen mit unterschiedlichem Teilungsverhaltnis und sonst identischer Geo-
metrie getestet wurde. Hierdurch besitzen die Rotoren unterschiedliche Arten des Sta-
bilitatsverlustes. Greitzer u.a. (1979) unterschieden zwischen ,blade stall“ und ,wall
stall, da zu dieser Zeit Modalwellen und Spikes noch unbekannt waren (Kap. 2.3.2).
Es wurde festgestellt, dass CTs bei ,wall stall“ (Ablésung hervorgerufen durch die
Spaltstrébmung), das bei hohem Teilungsverhaltnis auftritt, gut wirken, bei ,Blade Stall®
(Ablésung an der Schaufel) hingegen nicht. Mit heutigem Wissen lasst sich ein , Tip-
kritischer* Verdichter als ein Verdichter definieren, dessen Stall-Mechanismus durch
Spikes bestimmt wird. CTs wirken daher insbesondere bei Verdichtern, die Spike-Type
Stall erfahren. Houghton u. Day (2012) haben dies anhand experimenteller Untersu-
chungen bestatigt.

Typisch fur CTs ist eine zunehmende Beeinflussung der Kennlinie in Richtung Stabi-
litdtsgrenze, da mit zunehmender Drosselung die treibenden Druckkrafte zunehmen
(Maller u. a. (2008), Chen u. a. (2010), Heinichen u.a. (2011), Sakuma u. a. (2013)).

2.5.2 Auslegungsziele

Der Einsatz von CTs geschieht als stabilitdtssteigernde MaBnahme (vgl. Kap. 2.1.3).
Priméres Auslegungsziel ist ein Hinauszégern von beim Androsseln auftretenden In-
stabilitdten durch eine positive Beeinflussung von Strémungsphanomenen, die zum
Verlust der Stabilitat beitragen und als stabilitatskritisch bezeichnet werden kénnen.
Hierzu zahlen Spaltstrdmung, Rotorspaltwirbel, dessen Interaktion mit Grenzschicht
und Verdichtungssto3 (bei transsonischen Verdichtern) sowie die Entstehung von
Blockage (vgl. Kap. 2.2).

Der positiven Eigenschaft einer Stabilitdtserweiterung steht jedoch oftmals ein negati-
ver Einfluss auf den Wirkungsgrad gegenuber. Ein direkter Vergleich eines Verdichters
mit und ohne CT zeigt haufig WirkungsgradeinbuBen im Bereich der Arbeitslinie und
eine Reduktion des maximalen Wirkungsgrads 7,,,.. durch das CT.

Da eine Wirkungsgradreduktion im Allgemeinen nicht akzeptabel ist, sollte ein mdg-
lichst hoher Wirkungsgrad zusétzliches Ziel der Auslegung eines CTs sein und neben
der Pumpgrenzerweiterung eine zentrale Rolle bei der Beurteilung spielen. Anfanglich
wurde angenommen, dass CTs zwingend den Wirkungsgrad verschlechtern [Fujita u.
Takata (1984)]. So fuhrt eine CT-Strémung aufgrund der gréBeren umstromten Fla-
che zu héheren Wandreibungsverlusten und geht mit Druckverlusten im CT und der
Mischungszone von CT- und Rotorstrémung einher.

Gleichzeitig kdnnen durch CTs verlustreiche Stromungsphanomene in Gehausenahe
beeinflusst und auf diesem Weg Verluste reduziert werden. Dabei kann hervorgeho-
ben werden, dass dieselben Strdmungsmechanismen, die zur Instabilitat fihren auch
an einem GroBteil der Verluste beteiligt sind [Hah u. a. (2004)]. Bei transsonischen Ver-
dichtern besteht insbesondere in den Verlusten der Sto3-Wirbel-Interaktion ein grof3es
Potential zur Wirkungsgradverbesserung durch CTs. Danner u.a. (2009) zeigen, wie
sich die Verluste im Bereich der Sto3-Wirbel-Interaktion durch Axial-CTs reduzieren
lassen. Bei Teildrehzahl und subsonischen Strémungsbedingungen ist dieses Poten-
tial deutlich geringer. Wie stark der Einfluss auf den Wirkungsgrad ausfallt ist neben
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dem CT somit auch vom Verdichter abhangig.

Uberwiegt die Verlustreduktion durch das Unterdriicken verlustreicher Strémungspha-
nomene die zusatzlichen Verluste durch das CT, so kann ein CT auch im Auslegungs-
punkt eine Wirkungsgradsteigerung hervorrufen [Hathaway (2007)]. Je h6her die Ver-
luste im Rotorspitzenbereich im Auslegungspunkt sind, desto wahrscheinlicher ist es
durch ein CT eine Wirkungsgradsteigerung zu bewirken. Bei modernen Verdichtern mit
hohen Stufenwirkungsgraden wird dies zunehmend schwieriger.

Es ist daher fraglich ob die in neuerer Zeit von einigen Autoren angegebenen Wir-
kungsgradsteigerungen durch CTs [Yu u.a. (2002), Lu u.a. (2005), Lu u.a. (2006b),
Mdller u.a. (2007), Danner u.a. (2009), Tuo u.a. (2010)] auch bei modernen Verdich-
tern mit hohem Wirkungsgrad erzielbar sind, zumal die aufgeflihrten Studien alle an
Verdichtern durchgefihrt wurden, deren Auslegungen mit Hinblick auf die Verluste im
Rotorgehausebereich nicht dem Stand der Technik entsprechen.

Brignole (2010) empfiehlt daher bei der Entwicklung von CTs fiir moderne Verdichter
einen positiven Einfluss auf den Wirkungsgrad

e =1—2 (2.34)
a

nicht tber eine Reduktion der Verluste j vornehmen zu wollen, sondern durch eine Er-
héhung der verrichteten Arbeit a. Diese Betrachtungsweise ist vor allem fir neue Ver-
dichterauslegungen sinnvoll, da ein héherer Wirkungsgrad bei gleichbleibenden Ver-
lusten und héherer umgesetzter Leistung zu einem héheren Druckverhaltnis fihrt, dem
gegebenenfalls durch Anpassungen Rechnung getragen werden muss, die auch die
folgenden Schaufelreihen betreffen (siehe z.B. Yang u. a. (2003), Brignole u. a. (2008),
Danner u. a. (2009), Streit u. a. (2013a)).

FUr den bisherig vornehmlichen Einsatz von CTs zur Verbesserung eines vorhandenen
Verdichters besteht auch zukunftig Bedarf, wenn zu einem fortgeschrittenen Zeitpunkt
im Auslegungsprozess festgestellt wird, dass die erforderliche Pumpgrenzreserve nicht
eingehalten werden kann oder ein vorhandener Verdichter flr einen neuen Einsatz-
zweck angepasst werden soll. Eine optimale Lésung fir das Gesamtsystem Iasst sich
jedoch nur finden, wenn CTs zu einem integralen Bestandteil des Auslegungsprozes-
ses von Verdichtern werden, zumal eine erzielte Kennfelderweiterung auf verschiedene
Weisen genutzt werden kann, um auch indirekt einen positiven Einfluss auf den Wir-
kungsgrad zu erzielen, wie in Kap. 2.1.3 erortert.

Zu den aerodynamischen Auslegungszielen kommen konstruktive und strukturmecha-
nische Anforderungen hinzu. Zu bericksichtigen sind eine gute Fertig- und Montier-
barkeit, Dauerfestigkeit sowie Unempfindlichkeit gegenuber Rotoranstreifen und Ver-
schmutzungen. Zudem soll eine Schwingungsanregung des Rotors durch Resonan-
zen der CT-Stréomung mit den Schaufelmoden vermieden werden (vgl. Brandstetter
u.a. (2016)).

2.5.3 Anmerkungen zur Beurteilung der Effektivitat und Effizienz

Die Beurteilung der Wirkungsweise von CTs wird Ublicherweise im Vergleich zur ,glat-
ten“ Gehdusewand ohne CT durchgefiihrt. Auf diese Weise konnten viele Erkenntnisse
Uber die Wirkungsweise und Gestaltung von CTs erlangt werden. Die Beurteilung ver-
schiedener Forschungsergebnisse untereinander ist jedoch mitunter schwierig, da die
Wirksamkeit eines CTs immer auch von den Eigenschaften des Verdichters abhéngt.
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Abbildung 2.26: Interaktion der Passagenstrdomung mit der CT-Strémung bei verschiedenen
Gehausekontraktionen. Angelehnt an Wilke u. a. (2005).

So kann ein groBBer Rotorspalt einen positiven Einfluss durch ein CT beginstigen [Mi-
leshin u. a. (2008), Beheshti u. a. (2004), Hah (2016), Hah (2018)], ebenso wie ein Ge-
hause ohne Kontraktionsanderung im Bereich des CTs [Wilke u.a. (2005)], wodurch
ein leichtes Eindringen der Passagenstromung in das CT vermieden wird (Abb. 2.26).
Generalisierende Aussagen hinsichtlich der Wirksamkeit von CTs werden durch die
vielen EinflussgréB3en deutlich erschwert. Dieser Tatsache sind auch die teilweise wi-
dersprichlichen Untersuchungsergebnisse geschuldet. Studien zu CTs gehen bis in
die 1970er Jahre zurlck [Wisler u. Hilvers (1974), Prince Jr u. a. (1974)]. Sie umfassen
ein breites Spektrum an Verdichtern anhand derer CTs untersucht wurden. Darunter
viele, die heutzutage nicht mehr zum Stand der Technik zahlen. Auch neuere Studien
werden oftmals an Verdichtern durchgefiihrt, die in vielen Aspekten nicht dem Stand
der Technik entsprechen, sei es um eine Referenz zu vorheriger Forschung zu behalten
oder weil der Versuchsverdichter nicht mit dem Primarziel eines hohen Wirkungsgrads
ausgelegt wurde, sondern unter anderen Gesichtspunkten, wie einer leichten Zugang-
lichkeit von Messtechnik. Es ist davon auszugehen, dass bei der Beurteilung von CTs
zusammen mit nicht-optimalen Verdichtern ein Potential zur Wirkungsgrad- und Pump-
grenzverbesserung genutzt wird, dass bei modernen Verdichtern in dieser GréB3enord-
nung nicht besteht. Maller u. a. (2011) vergleichen die Wirksamkeit von CTs Uber einem
Rotor ohne und einem mit Vorwartspfeilung (THD Rotor 1/4) und stellen eine deutlich
geringere Pumpgrenzerweiterung bei dem fortschrittlicheren gepfeilten Rotor fest und
zudem einen Anstieg der Wirkungsgradverluste. Angegebene Pumpgrenzerweiterun-
gen und Wirkungsgradsteigerungen durch CTs sollten daher nicht alleine auf das CT
bezogen werden, sondern missen stets im Kontext mit dem Verdichter betrachtet wer-
den. Ohnehin sind in etlichen Veréffentlichungen zu CTs Daten zum Wirkungsgrad gar
nicht erst angegeben. Day (2015) schatzt die Zahl dieser Publikationen auf Uber die
Halfte.

Ein weiteres Problem beim Versuch einer allgemeingultigen Beurteilung von CTs stellt
die Tatsache dar, dass sich die Stromungsphanomene, die zu einem Versagen des
Verdichters an der Stabilitatsgrenze flihren, zwischen verschiedenen Verdichtern stark
unterscheiden kdnnen. Besonders deutlich wird dies beim Vergleich sub- und trans-
sonischer Verdichter, deren Strémungstopologien grundlegend verschieden sind. Bei
transsonischen Verdichtern spielt der Verdichtungsstof3 und dessen Interaktion mit
dem Spaltwirbel eine bedeutende Rolle fir die Stromungsvorgénge im Schaufelspit-
zenbereich des Rotors (siehe Kap. 2.2.3). Transsonische Rotorprofile weisen eine sehr
geringe Wélbung im Schaufelspitzenbereich auf. Im Vergleich zu subsonischen Roto-
ren sind sie im Vorderkantenbereich oft hoch belastet, bedingt durch einen supersoni-



44 Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

schen Bereich auf der Saugseite und einem subsonischen Bereich auf der Druckseite.
Auch bei Teildrehzahlen sind die Profile im Vorderkantenbereich durch eine Inzidenz
und die geringe Profilwdlbung oftmals hoch belastet. Bereits Prince Jr u.a. (1974) be-
merkten, dass transsonische Verdichter aufgrund ihrer Eigenschaften besonders fir
eine Verbesserung der Pumpgrenze durch CTs geeignet seien mlssten, auch wenn
das Wissen Uber die stabilitatskritischen Strémungsvorgange im Schaufelspitzenbe-
reich noch sehr begrenzt war.

Auch sehr ,ahnliche® Verdichter kdnnen sich in den Versagensmechanismen beim Er-
reichen der Pumpgrenze unterscheiden, wie Houghton u. Day (2011) an einem sub-
sonischen Verdichter nachgewiesen haben (vgl. Kap. 2.3.2). CTs sind nach ihren Un-
tersuchungen besonders effektiv, wenn die Instabilitdt ohne CTs durch Spikes hervor-
gerufen wird und dies bei einem Einsatz von CTs auch so bleibt. Andert sich das Ver-
sagensverhalten jedoch zu Modalwellen, wie von Houghton u. Day (2012) und Mdller
u.a. (2011) beobachtet, so begrenzt dies die mdgliche Pumpgrenzerweiterung durch
das CT. Den Versagensmechanismus eindeutig vorherzusagen, ist jedoch bisher nicht
moglich (vgl. Kap. 2.3.2).

CTs, die fliir einen Verdichter ausgelegt wurden, zeigen daher an einem anderen még-
licherweise nicht die gewlinschte Wirkung und mussen angepasst werden. Weichert
(2011) bezeichnet MaBBnahmen zur Stabilitatserweiterung daher als eine im Allgemei-
nen teure und zeitintensive Ubung im “trial and error”. Dies macht es umso wichtiger,
ein umfangreiches Wissen Uber die relevanten aerodynamischen Effekte zu erlangen.

Auch in dieser Arbeit wird auf einen vorhandenen Verdichter aufgebaut. Durch umfang-
reiche Optimierungen, die Rotor und Gehauseprofil einschlieBen, kann der Einfluss
des spezifischen Rotors zumindest reduziert werden, um so eine gewisse Verallge-
meinbarkeit zu erlangen.

2.5.4 Zeitliche Entwicklung der Forschung

Um die in der Literatur zu CTs vorgeschlagenen Ansatze besser einordnen zu kdnnen,
ist ein kurzer historischer Ruckblick auf die Forschung zu CTs sinnvoll. Weitergehende
Informationen sind in Hathaway (2007) zu finden.

Die Idee durch eine Modifikation des Gehauses eine Strdmungsbeeinflussung zu er-
zielen, lasst sich zum ersten Mal in einem Patent von Wilde (1950) finden. Darin wird
die Entnahme von Fluid in einer hinteren Verdichterstufe und ein Einblasen vor dem
IGV beschrieben. Ziel ist die Verbesserung der Inzidenz bei Teildrehzahl im geh&use-
nahen Bereich, wodurch ein verzdgertes Auftreten von Stall erreicht werden soll.

Ein Einfluss der Gehdusegeometrie tUber dem Rotor auf die Pumpgrenze wurde erst-
mals Ende der 1960er Jahren bei der NASA festgestellt. Die von Koch (1970) initiierten
Arbeiten hatten eigentlich zum Ziel, Ein- und Ausblasestudien durchzuflhren. Dabei
wurde festgestellt, dass alleine die Modifikation des Gehauses einen positiven Effekt
auf das Einsetzen von Stall hat, ohne dass ein- oder ausgeblasen wurde. Obwohl Gber
die Mechanismen lediglich spekuliert werden konnte, gaben diese Studien Anlass fir
weitere Untersuchungen von ,Casing Treatments® [Bailey u. Voit (1970), Bailey (1972),
Osborn u.a. (1971), Moore u. a. (1971), Moore u. Osborn (1977), Prince Jr u. a. (1974)
und Takata u. Tsukuda (1977)].

Zu dieser Zeit war das Verstandnis der gehdusenahen Strémung, insbesondere nahe
der Pumpgrenze, noch nicht so ausgepragt, als dass detaillierte Beschreibungen der
zugrunde liegenden physikalischen Mechanismen mdglich gewesen wéren, auf deren
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\<\
N 0
55\1 \3\ Og (\0
o gg\e’b\‘y\ N \A

Umfangsnuten X X
Trenching X X
Quasi-Axial-Schlitze X
Recessed Vanes X
Rezirkulationskanéle / Gehauseeinblasung X

Honeycombs und Porése Gehausewand
Vortex Generators
Stabilisator- und Separatorringe X

X X X X X

Tabelle 2.1: Vergleich verschiedener Formen von CTs.

Basis CTs hatten entwickelt werden kénnen. Die Auswahl der Geometrieparameter der
CTs geschah daher lange Zeit fast einzig anhand geometrischer Gesichtspunkte. Auch
die Wirkungsweise konnte nicht im Detail analysiert werden. Dies wurde erst durch die
Entwicklung moderner Messtechnik und CFD-Verfahren ermdglicht.

So ist zu erklaren, weshalb zunachst Anséatze verfolgt wurden, die eine grofBflachi-
ge Applikation von verhaltnismafBig groBen CTs vorsahen. Erst in letzter Zeit ist ein
Wandel hin zu einem zielgerichteten, kleinflachigeren Einsatz von CTs zu erkennen,
angetrieben durch gestiegene Anforderungen an den Wirkungsgrad. So kommt es,
dass viele der frihen Erkenntnisse und Auslegungsrichtlinien heutzutage als Uberholt
anzusehen sind. Da es bisher nicht mdglich ist das Versagensverhalten eines neuen
Verdichters vorherzusagen (vgl. Kap. 2.3.2) wird die Forschung zu CTs weiterhin von
empirischen Arbeiten dominiert. Fortschrittliche Optimierungsmethoden kombiniert mit
CFD-Verfahren und stetig steigenden Rechenkapazitaten stellen daher einen vielver-
sprechenden Ansatz dar, die Forschung auf diesem Gebiet voranzutreiben.

2.5.5 Klassifizierung

CTs sind eine Anordnung von Nuten, Schlitzen, Léchern oder anderen Formen, die aus
dem Gehause oberhalb des Rotors ausgeschnitten werden. Davon abgrenzen lasst
sich eine Geh&ausekonturierung, bei der es sich um die Gestaltung des Krimmungs-
verlaufs der Kontur oder auch der Flache handelt. Die Gehdusewand bildet hierbei
weiterhin eine geschlossene Flache. Wird die Gehdusekonturierung rotationssymme-
trisch ausgefihrt, so wird auch von einer Geh&useprofilierung gesprochen.

Im Laufe der Zeit haben sich unterschiedliche CT-Konzepte etabliert (Tab. 2.1). Es
sind auch Mischformen mdglich, wie etwa eine Kombination aus Umfangsnut und Axi-
alschlitz oder ,Recessed-Vane”-CT. AuBerdem kénnen CTs mit einem zusatzlichen
Plenum ausgefiihrt werden. Hathaway (2007) gibt einen umfassenden Uberblick.

Die haufig vorzufindende Unterteilung in umfangssymmetrische und nicht-umfangs-
symmetrische CTs ist aus verschiedenen Griinden zweckmaBig. Umfangssymmetri-
sche CTs weisen eine geringere geometrische Komplexitat auf, lassen sich einfacher
fertigen und mit deutlich geringerem Aufwand numerisch simulieren. Dies ist durch
den moglichen Einsatz von stationdren CFD-Verfahren begriindet, die einen deut-
lich geringeren Rechenaufwand gegenlber zeitgenauen Verfahren erfordern. Nicht-
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(a) Axial-Schlitze (Axial-CTs) (b) Umfangsnuten

Abbildung 2.27: CT-Konzepte, die in dieser Arbeit detailliert betrachtet werden.

umfangssymmetrische CTs kennzeichnen sich durch eine instationdre Strémungsbe-
einflussung und erzielen Ublicherweise gréBere Pumpgrenzerweiterungen, zeigen je-
doch haufig héhere Wirkungsgradeinbuf3en.

Zwei typische Vertreter dieser beiden Kategorien sind Umfangsnuten und axiale Schilit-
ze (Axial-CTs) (Abb. 2.27), die besonders haufig Gegenstand von Untersuchungen
sind. Dies mag durch die frGhen Arbeiten der 1970er Jahre begrindet sein (Kap. 2.5.4),
aus denen diese CT-Konzepte als besonders erfolgsversprechend hervorgingen.

Ein grundlegender aerodynamischer Unterschied besteht darin, dass die treibende
Kraft bei Umfangsnuten ein Druckgradient in Umfangsrichtung ist, und konstruktions-
bedingt kein Fluid rezirkuliert. Bei Axial-CT hat auch der Druckgradient in axialer Rich-
tung einen bedeutenden Einfluss und bewirkt eine axiale Rezirkulation von Fluid.

In den folgenden Kapiteln werden Umfangsnuten und axiale Schlitze im Detail betrach-
tet. In Kap. B.1 finden sich darUber hinaus Informationen zu weiteren CT-Typen.

2.5.6 Gestaltung und Wirkungsweise von Umfangsnuten

Umfangsnuten bezeichnen eine oder mehrere in Umfangsrichtung in das Gehause ein-
gebrachte Nuten. Auch wenn nicht-umfangssymmetrische Nuten denkbar sind [GUm-
mer (2009), Mayenberger u. a. (2013)], sind die in der Literatur untersuchten Nuten fast
ausschlie3lich umfangssymmetrisch ausgefthrt und weisen oft eine rechteckige Form
auf, die sich mit lediglich drei Parametern, Hohe h, Breite b und Position x, beschreiben
lasst.

Umfangsnuten weisen im Vergleich zu anderen CT-Typen ein geringes Potential zur
Pumpgrenzerweiterung auf, fihren jedoch Ublicherweise auch zu weniger Wirkungs-
gradeinbuf3en. Sie stellen daher in Fallen, die lediglich einen geringen Pumpgrenzge-
winn erfordern, eine gute Wahl dar. Darlber hinaus weisen sie eine grof3e mechani-
sche Integritat auf. Die Tatsache, dass experimentelle, als auch numerische Studien
gegeniber nicht-umfangssymmetrischen CTs einfacher und kostenginstiger durchzu-
fihren sind, erklart die Vielzahl an Publikationen zu Umfangsnuten. Die geringe Pa-
rameterzahl erleichtert Parameterstudien, die einen Grof3teil der Literatur ausmachen.
Parameterbereiche und Anzahl der durchgeflhrten geometrischen Variationen sind je-
doch oftmals sehr begrenzt. Daher und aufgrund der unterschiedlichen Verdichter mit
denen die Studien durchgefuhrt wurden (vgl. Kap. 2.5.3), kébnnen die gewonnenen Er-
kenntnisse schwer in einen gesamtheitlichen Kontext gebracht werden.
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Abbildung 2.28: Zusammenhange zur Wirkungsweise von Umfangsnuten in der Literatur.

Stromungsphysikalische Effekte durch Umfangsnuten

Durch Umfangsnuten wird dem Fluid die Mdglichkeit gegeben den Strdmungspfad in
Bereichen hoher Schaufelbelastung und hohen lokalen Drucks zu verlassen, sich in der
Nut fortzubewegen und an einer Stelle moderaten Drucks wieder in die Passage ein-
zutreten. Hierdurch wird eine Reihe stromungsphysikalischer Effekten hervorgerufen,
deren Bedeutung fUr eine Erweiterung der Pumpgrenze in der Literatur unterschiedlich
bewertet wird. Dieser Abschnitt soll einen Uberblick tiber die diskutierten Effekte ge-
ben und diese in einen Kontext setzen. Zur Orientierung zeigt Abb. 2.28 eine Ubersicht
relevanter Effekte und in der Literatur hergestellter Zusammenhange.

Die Wirkung der CT-Strémung auf die Passagenstrémung kann in zwei Effekte unter-
teilt werden (rote Markierung in Abb. 2.28). Eine Einblasung aus dem CT heraus in die
Passagenstrémung und einen radialen Abtransport niederenergetischen Fluids.

Den Effekt des radialen Abtransports niederenergetischen Fluids untersuchen Shabbir
u. Adamczyk (2005). Auf Basis numerischer Simulationen berechnen Sie fiir einen sub-
sonischen Verdichter die Komponenten der axialen Impulserhaltung fir ein Kontrollvo-
lumen verschwindender H6he am Gehause im Rotorspalt. Bei glattem Gehause wird
die axiale Druckkraft in gehdusendhe alleine durch die axiale Wandschubspannung
ausgeglichen. Mit Umfangsnuten fallt diese geringer aus, da ein Teil der Wandflache
durch CT-Offnungen ersetzt wird. Dieses Defizit wird durch eine zusétzlich auftretende
Axialkraftkomponente ausgeglichen, die durch einen radialen Transport axialen Impul-
ses in die Nuten hervorgerufen wird:

/ (pdA,) = / TradA, — / pULUdA, (2.35)

axiale Druckkréfte ax. Wandschubspannung  radial abtransportierter ax. Impuls

Durch den Abtransport negativen axialen Impulses wird die negative Axialgeschwin-
digkeitskomponente im Blattspitzenbereich reduziert. Der Rotor kann so bei einem hé-
heren statischen Druckanstieg noch stabil laufen. Legras u.a. (2011a,b,c, 2012) er-
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weitern die Methode von Shabbir u. Adamczyk (2005) um instationare Terme. Auch
andere Autoren zeigen, dass durch Umfangsnuten ein in negative axiale Richtung zei-
gender Impulsanteil der Spaltstrémung nahe der Vorderkante reduziert werden kann
[Chen u.a. (2010), Sakuma u. a. (2014)].

Damit einher geht eine Blockagereduktion in Gehdausenahe [Shabbir u. Adamczyk
(2005), Perrot u.a. (2007)]. Schon frih wurde ein Zusammenhang zwischen einer
Blockagereduktion und der pumpgrenzerweiternden Wirkung von Umfangsnuten ver-
mutet [Takata u. Tsukuda (1977); Greitzer u.a. (1979)]. Dass eine Blockageredukti-
on nicht zwingend der ausschlaggebende Mechanismus bei einer Pumpgrenzerweite-
rung ist, haben Houghton u. Day (2011) experimentell nachgewiesen, indem sie die
Austrittsblockage bei verschiedenen Nuten untersuchten und keine Korrelation zum
Arbeitsbereich feststellen konnten. Es kann vermutet werden, dass eine Blockagere-
duktion insbesondere bei Verdichtern mit hoher Anfangsblockage zu einem positiven
Ergebnis in Bezug auf die Pumpgrenze fuhrt.

Eine Blockagereduktion bewirkt eine radiale Umverteilung der Strémung in Richtung
Gehéause (vgl. Kap. 2.2.4). Dies fuhrt zu einer Steigerung der Axialgeschwindigkeit und
Mach-Zahl in Gehausenahe und einer Reduktion der Inzidenz [Rabe u. Hah (2002)],
wodurch die aerodynamische Belastung der Schaufelspitze sinkt. Dartber hinaus kann
ein Einsaugen von Grenzschichtfluid in die Umfangsnut [Paulon u. Dehondt (1982)] und
Energetisieren der Grenzschicht durch aus den Nuten ausgeblasenes Fluid [Rabe u.
Hah (2002)] die Belastung reduzieren.

Flhrt ein starker Anstieg der Schaufelbelastung zu Ablésungen [Vo u. a. (2008); Suder
u.a. (2001); Camp u. Day (1998)], wirkt sich eine Reduktion der Schaufelbelastung
durch Umfangsnuten positiv auf die Stabilitatsgrenze aus [Prince Jr u. a. (1974); Paulon
u. Dehondt (1982); Rabe u. Hah (2002); Hembera u.a. (2008b)]. Houghton u. Day
(2011) beobachten neben der Reduktion auch eine Verschiebung der Belastung durch
die Nuten in Richtung Hinterkante. Sie kénnen in ihrer Untersuchung jedoch keinen
direkten Zusammenhang zwischen pumpgrenzerweiternder Wirkung und Reduktion
der Schaufelbelastung durch Umfangsnuten feststellen.

Eine Reduktion der Rotorspitzenbelastung flihrt zu einer Minderung des Spaltmassen-
stroms mit Folgen fiir die Spaltwirbelentstehung. Umfangsnuten kénnen den Aufwickel-
mechanismus des Spaltwirbels unterdriicken und ein Anwachsen vermindern [Wilke u.
Kau (2002), Mileshin u.a. (2008), Legras u.a. (2009)]. Zudem wird das Drallverhalt-
nis (Gl. 2.15) reduziert, wodurch die Wahrscheinlichkeit eines Wirbelzusammenbruchs
sinkt (Abb. 2.8) bzw. der Zusammenbruch hinausgezdgert wird [Rabe u. Hah (2002)].
Weitere Auswirkungen auf den Spaltwirbel sind eine Verschiebung der Trajektorie zur
Saugseite, wodurch sich bei transsonischen Verdichtern der Winkel zwischen Wirbel
und Stof3 andert [Muller u.a. (2007, 2008); Chen u.a. (2010)]. Nahe der Pumpgren-
ze wird dadurch “spillage” verzdgert [Lu u. a. (2006b), Mdller u. a. (2007), Huang u. a.
(2008), Mileshin u.a. (2008), Perrot u.a. (2007), Wu u.a. (2010)]. AuBBerdem findet
eine Segmentierung des Spaltwirbels statt, was einige Autoren als wichtigen Mecha-
nismus zur Pumpgrenzerweiterung ansehen [Prince Jr u.a. (1974), Hall u.a. (1996),
Wu u.a. (2010)]. Da die Segmentierung jedoch auch in Fallen auftritt, in denen keine
Pumpgrenzerweiterung beobachtet wird, kann kein eindeutiger Zusammenhang fest-
gehalten werden [Rabe u. Hah (2002)].

Neben dem radialen Abtransport niederenergetischen Fluids bewirkt auch die Stro-
mung aus den Nuten eine Energetisierung der Passagenstrémung und des Spaltwir-
bels und somit eine Reduktion der Blockage [Perrot u. a. (2007), Hah u.a. (2012)].
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Bei transsonischen Rotoren fihren die zuvor genannten Mechanismen, insbesondere
eine Reduktion des Wirbeldrallverhaltnisses, eine Energetisierung der Wirbelkernstro-
mung sowie eine Verschiebung des StoBBes stromab, zu einer Reduktion der Inten-
sitét der Spaltwirbel-StoB3-Interaktion und damit zu einem verzdgerten Wirbelzusam-
menbruch und einer geringeren Blockage. Einige Autoren versuchen daher gezielt die
StoB-Wirbel-Interaktion durch Umfangsnuten zu beeinflussen [Heinichen u.a. (2011),
Huang u. a. (2008), Wilke u. Kau (2002)].

Anzahl, Position und Gestaltung der Nuten

Viele bisherige Studien untersuchen mehrere Umfangsnuten in Reihe, deren Positio-
nen sich Uber die gesamte oder einen Grof3teil der axialen Sehnenlédnge erstrecken
und die dabei haufig geometrisch &hnlich sind (siehe Tab. C.1). Diese Vorgehensweise
l&sst sich bis auf die ersten Studien zu CTs zurtickzufiihren [Wisler u. Hilvers (1974)].
Mit steigender Nutenanzahl sind jedoch gréBere Einbu3en im Wirkungsgrad zu erwar-
ten [Fujita u. Takata (1984), Wilke u. Kau (2002), Rabe u. Hah (2002), Nezym (2004),
Shabbir u. Adamczyk (2005), Mileshin u. a. (2008), Hembera u. a. (2008b), Perrot u. a.
(2007), Houghton u. Day (2012)]. Andererseits kbnnen mehrere gunstig platzierte Nu-
ten, die Pumpgrenze im Vergleich zu einer Einzelnut zuséatzlich erweitern [Huang u. a.
(2008), Houghton u. Day (2012), Goinis u. a. (2013b)].

Gezielte Untersuchungen und Parameterstudien zur optimalen Positionierung einer
einzelnen Nut wurden von Houghton u. Day (2011), Houghton u. Day (2012), Perrot
u.a. (2007) und Hembera u.a. (2008b) an subsonischen und Sakuma u.a. (2013),
Sakuma u. a. (2014) sowie Goinis u.a. (2013b) an transsonischen Verdichtern durch-
gefihrt. An subsonischen Verdichtern wird eine Positionierung im Bereich von 50% der
axialen Sehnenlange des Rotors empfohlen [Houghton u. Day (2011) und Houghton u.
Day (2012), Paulon u. Dehondt (1982), Bailey u. Voit (1970)]. Houghton u. Day (2011)
und Houghton u. Day (2012) stellen eine weitere gunstige Position bei 10% axialer
Sehnenlange an zwei unterschiedlichen subsonischen Verdichtern fest. Die zwei Posi-
tionen bringen sie in Verbindung mit verschiedenen Wirkmechanismen.

Nuten im hinteren Bereich des Rotors zeigen oftmals keinen Beitrag zur Erweiterung
der Stabilitdtsgrenze [Rabe u. Hah (2002), Shabbir u. Adamczyk (2005), Mileshin u. a.
(2008), Hembera u. a. (2008b), Perrot u.a. (2007)], insbesondere bei transsonischen
Rotoren [Sakuma u. a. (2013), Goinis u. a. (2013b)], was mit der Bedeutung des Gebie-
tes der StoB3-Wirbel-Interaktion fir die Stabilitat erklart werden kann (vgl. Kap. 2.2.3).
Liegt die Ursache flr die Instabilitédt in einem anderen Bereich, wird etwa durch ei-
ne Reduktion der Spalthdhe die Spaltstrdmung deutlich reduziert, so dass eine Abl6-
sung im Schaufelspitzenbereich stabilitatsbegrenzend wirkt [Sakuma u. a. (2016)], so
kann auch eine Nut im hinteren Bereich auf die Stabilitatsgrenze wirken [Huang u. a.
(2008)]. Dieses Beispiel ist als akademischer Testfall zu verstehen, der verdeutlicht,
dass fur transsonische Verdichter Gblicherweise die Strémung im Bereich der Stof3-
Wirbel-Interaktion die Stabilitat bestimmt und Nuten daher in diesem Bereich platziert
werden sollten [Heinichen u. a. (2011)]

Auch die Nutentiefe wurde bereits eingehend untersucht. Nezym (2004) kommt bei
einer statistischen Auswertung in der Literatur verflgbarer experimenteller Studien zu
der Auffassung, gerade die Nutentiefe sei ein besonders wichtiger Parameter. Nuten
mit einer Tiefe in der GréBenordnung der Spalthéhe sollen im Folgenden als “flach”
und solche mit einer die Spalth6he um ein vielfaches Ubersteigende Tiefe als “tief”
bezeichnet werden.
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Abbildung 2.29: Gestaltung von Axial-CTs. ,Halbherz®-Form CT mit Umfangsneigung 6; (,ske-
wed CT*) und Staffelung ~ , sowie weitere mégliche Grundflache (,bend CT*).

Haufig werden tiefe Nuten als effektiver zum Erweitern der Pumpgrenze erachtet [Pau-
lon u. Dehondt (1982), Miller u.a. (2007) und Mdller u.a. (2008), Hembera u. a.
(2008b)]. Dabei wird oftmals ein Zusammenhang zur radialen Geschwindigkeitskompo-
nente in die Nut [Paulon u. Dehondt (1982)] oder aus der Nut [Hembera u. a. (2008b)]
zur Begriindung angegeben. Rabe u. Hah (2002) zeigen hingegen, dass die maximale
Radialgeschwindigkeit in die Nut zwar von deren Tiefe abhangt, aus der Nut heraus
jedoch fir eine flache und tiefe Nut identisch ist. Sie folgern, dass wesentlich flachere
Nuten als angenommen eingesetzt werden kdnnen. Auch andere Autoren erweitern
die Pumpgrenze mit flachen Nuten [Perrot u.a. (2007), Mller u.a. (2007), Sakuma
u.a. (2013)], die Bezlglich des Wirkungsgrads einen Vorteil aufweisen [Houghton u.
Day (2012), Mdller u. a. (2007), Mdaller u. a. (2008), Wilke u. Kau (2002), Sakuma u. a.
(2013)].

Zur Breite der Nuten finden sich wenige Aussagen in der Literatur. Basierend auf einer
experimentellen Parameterstudie folgern Wu u.a. (2010), dass die Breite moglichst
klein sein soll, um einen hohen Pumpgrenzgewinn zu erzielen.

Studien von Chen u. a. (2010) und Goinis u. a. (2013b) zeigen, dass die Wirkungsweise
der Nuten durch eine Abkehr von der rechteckigen Form verbessert werden kann.

2.5.7 Gestaltung und Wirkungsweise von Axial-CTs

Axial-CTs unterscheiden sich hinsichtlich ihrer Strémungsbeeinflussung deutlich von
Umfangsnuten. Wahrend bei Umfangsnuten die Effekte aufgrund der Umfangssymme-
trie als Uberwiegend zeitunabhangig angesehen werden kénnen, ist die Strémungs-
beeinflussung bei Axial-CTs instationér. Die erzielbare Pumpgrenzerweiterung ist typi-
scherweise hbher, wie etliche Studien belegen (z.B. Muller u. a. (2011)).

Gestaltung

Nachdem in den frihen Studien eine Positionierung von CTs Uber der Rotormitte favo-
risiert wurde, werden moderne Axial-CTs nahe der Vorderkante des Rotors positioniert
und ragen stromauf Uber diese hinaus (siehe Abb. 2.29), so dass x5 vor der Rotorvor-
derkante liegt und x g hinter ihr.

Weitere Gestaltungsmerkmale sind eine mdgliche Neigung (,skewed slots“) um den



2. Grundlagen und Stand der Technik 51

Winkel 6, sowie Drehung (Staffelung) v um die nach auf3en weisende Achse. Sind vor-
derer und hintere Teil unterschiedlich gestaffelt, spricht man von gebogenen Schlitzen
(woend slots®, Abb. 2.29 rechts). Der Querschnitt moderner Axial-CTs ist halbkreis- bis
shalbherz®-férmig zur Beglnstigung einer effektiven Rezirkulation.

Arbeitsprinzip

Die Positionierung nahe der Vorderkante im Bereich der Spaltwirbelentstehung und
Interaktion des Spaltwirbels mit dem Stol3 bei transsonischen Verdichtern ermdglicht
eine Einflussnahme auf die bei den meisten Verdichtern wesentlichen an der Instabili-
tat beteiligten Stromungsphanomene. Zudem Iasst sich so eine effektive Rezirkulation
bewirken, die als Schlisselmechanismus flr die Wirkungsweise angesehen wird.

Das Arbeitsprinzip sieht eine Fluidentnahme aus der Passage durch den stromab lie-
genden Teil des CTs mit einer anschlieBenden Rezirkulation im CT und einer Einbla-
sung in die Hauptstrdémung aus dem stromauf liegenden Teil des CTs vor, wobei das
CT-Volumen zu einem gewissen Grad als Zwischenpuffer fungieren kann.

Beide Mechanismen, Entnahme und Ausblasung von Fluid, tragen zur Erweiterung
der Pumpgrenze bei. Lee u. Greitzer (1990) und Seitz (1999) haben dies experimentell
nachgewiesen, indem getrennt voneinander der Einfluss von Absaugung Uber dem
Rotor und Einblasung stromauf des Rotors untersuchte wurde.

Basierend auf dem Rezirkulationsprinzip lasst sich eine formale Aufteilung des CTs in
einen stromab liegenden Entnahmebereich und einen stromauf liegenden Ausstrém-
bereich vornehmen. Angetrieben wird die Rezirkulation durch eine Druckdifferenz zwi-
schen den beiden Teilbereichen, hervorgerufen durch die Differenz von Schaufeldruck-
zu Saugseite und der Druckdifferenz Uber den Verdichtungsstof3. Da sich Schaufel
und CT relativ zueinander bewegen, veréndert sich der Ein- und Ausstrémbereich pe-
riodisch. In Momenten in denen Schaufel oder Verdichtungssto3 unterhalb des CTs
passieren ist der Druckgradient besonders hoch und treibt die Rezirkulation an. Re-
duziert sich der Druckgradient, stagniert die Rezirkulation. Die Strémung schwankt
periodisch zwischen Phasen der Rezirkulation und Phasen, in denen die Rezirkulation
zusammenbricht.

Die Moglichkeit der Ausbildung einer Rezirkulation wird maf3geblich vom Betriebspunkt
beeinflusst. In entdrosselten Betriebspunkten mit stromab liegendem Passagenstol3
und geringer Druckdifferenz zwischen Schaufeldruck- und Saugseite nahe der Vor-
derkante kommt Ublicherweise keine Rezirkulation zustande. Dies kann als vorteilhaft
angesehen werden, da so die Reibungsverluste im CT geringer sind und weniger CT-
bedingte Verluste entstehen.

Bezlglich einer Stabilitdtserweiterung stellt eine Rezirkulation, die das gesamte CT
ausnutzt, den Idealfall der CT-Strémung dar. Steigt der Anteil dieses rezirkulierenden
Fluids gegentiber dem gesamten in das CT eintretende Fluid, so steigt auch die Ef-
fizienz des CTs bezlglich einer Pumpgrenzerweiterung [Brignole u.a. (2008)]. Wei-
teres Merkmal der Axial-CT-Strdmung ist eine zusétzliche lokale Zirkulation Gber die
Rotorschaufelspitze von der Druck- zur Saugseite, die nur einen geringen Teil des CT-
Volumens betrifft. AuBerdem tritt Fluid der Hauptstrdmung in den stromauf liegenden
Teil des CTs ein und behindert damit die gewollte Rezirkulationsstrémung im CT. Wie
stark Fluid eintritt, hangt entscheidend von der Gehausekontraktion ab (Abb. 2.26)
[Wilke u.a. (2005)].

Bei in Umfangsrichtung geneigten Schlitzen wird die Tangentialgeschwindigkeitskom-
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ponente der Strdmung durch die Rezirkulation im CT in ihrer Richtung umgekehrt. Ein
in Richtung der Rotorrotation geneigtes CT ermdglicht eine verlustarmere Einstrémung
in das CT. Die Ausstrdmung erfolgt bei dieser Neigung entgegen der Rotationsrichtung
als Gegendrall. Es findet somit eine Drallanderung statt, die mit steigender Neigung
zunimmt und die Belastung an der Schaufelspitze erhdht. Konzepte, wie die von Yang
u.a. (2003), ermdglichen durch einen Rezirkulationskanal eine Ausstromung in Rotati-
onsrichtung und zielen darauf ab die Belastung an der Schaufelspitze zu reduzieren.

Bei nicht-umfangssymmetrischen CTs tritt ein nicht vernachlassigbares Moment durch
die Druckkrafte am Gehause um die Maschinenachse auf. Bei der Herleitung der Eu-
lerschen Turbomaschinengleichung unter Annahme rotationssymmetrischer Gehause,

a = Ahyoy = Cyually — Curtiy, (2.36)

tritt dieses Moment nicht auf, da sich die Momente der Druckkrafte am Geh&use auf-
heben. Das Moment der Scherkréafte kann in Axialmaschinen grundsatzlich vernach-
lassigt werden. Fir Félle, bei denen die Druckkrafte am Gehause ein Moment hervor-
rufen, kann Gl. 2.36 daher zu fehlerhaften Aussagen fihren und muss um einen Term
erweitert werden, der dem Rechnung tragt [Brignole (2010)]:

w| S
a = Ahtot = CyuolUy — Cyu1U1 + m : ‘ MGehiiuse

(2.37)

Durch Axial-CTs wird im Rotor demnach nicht nur durch die Drallanderung tber die
Schaufel Arbeit umgesetzt, wie es fir Falle mit umfangssymmetrischer Gehdusekontur
naherungsweise gilt, sondern auch durch das Moment, welches vom Geh&use Uber-
tragen wird. Dieses wiederum ist abhangig von der Rezirkulation und Umlenkung der
Stromung im CT und den sich daraus ergebenden Druckkraften auf die Seitenwande
des CTs. Danner u.a. (2009) vermuten, dass bei dem von ihnen untersuchten Test-
fall mit geneigten Axial-CTs ein Hauptteil der erhdhten Arbeitstibertragung durch die
Drallanderung der rezirkulierten Strémung entsteht.

Zu beachten gilt, dass durch die Arbeitsumsetzung aufgrund der Gehdusemomente bei
Axial-CTs Arbeit im Rotorrelativsystem verrichtet wird und der Totaldruckverlustbeiwert
daher keine aussagekraftigen Ergebnisse zu Verlusten in Konfigurationen mit nicht-
umfangssymmetrischen CTs liefert [Brignole (2010), Streit u.a. (2013a)]. Stattdessen
sollte beispielsweise auf die Entropieproduktion tber den Rotor als Maf3 fir die Verluste
zurlckgegriffen werden [Denton (1993)].

Mit der Definition der Rothalpie nach Wu (1952) folgt aus Gl. 2.37:

Ahrot = % : ‘Z MGeh&use (238)

Die Rothalpie ist daher fir Falle, in denen ein Gehdusemoment auftritt, nicht konstant,
sondern steigt an. Um fir Verdichter mit nicht-umfangssymmetrischem Gehause die
Arbeitsumsetzung besser quantifizieren zu kdnnen, haben Brignole u.a. (2008) aus
Gl. 2.37 und 2.38 einen Rothalpieparameter abgeleitet (Herleitung in Brignole (2010)):

Ahrot U2Cy2 — U1Cy1
R =—=1-——— 2.39
Aot Ahtot Ahi&of ( )
Dieser ermdglicht eine Abschatzung der zuséatzlichen erforderlichen Arbeit beim An-
bringen eines CTs. Andersherum kann unter der Voraussetzung einer konstanten Ar-
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beitsibertragung und konstanter Eintrittsbedingungen ein Zusammenhang zwischen
Drallanderung und dem Rothalpieparameter hergestellt werden.

Einen ahnlichen Ansatz zeigen Mller u.a. (2011). Die Totalenthalpieerh6hung lasst

sich Uber die Eulergleichung (2.36) unter Vernachlassigung der durch das CT hervor-
gerufenen Umlenkung berechnen, als auch Gber die Totaltemperaturdifferenz:

Ahtot = Cp . (Tt2 — Tﬂ) (240)

Die Differenz der auf beide Weisen berechneten Totalenthalpieerhéhung quantifiziert
den Beitrag des CTs. Unter Annahme konstanter Zustrémung und Normierung mit dem
Fall ohne CT (GW) lasst sich der Leistungsumsatz des CTs abschatzen:

[Cp(Ttl - Tt2) —Uu- CUQ]CT - [Cp(T;fl - T;f?) —Uu- CuZ]GW

[ep(Tir — Too) &4)

Ahtot,CT,bez =

Aus einer Betrachtung der erweiterten Euler-Gleichung (Gl. 2.37) Uber ein Kontrollvo-
lumen, das Rotor und CT beinhaltet, sowie der wirkenden Momente und unter Ver-
nachlassigung der Scherspannungen und Annahme eines konstanten Gehauseradius
erhalt Brignole (2010) eine einfache Modellgleichung, mit Hilfe derer er die Haupt-
treiber der Rothalpieerhdhung identifiziert. Neben dem durch das CT rezirkulierenden
Massenstrom wird die Rothalpie maBgeblich von der Anderung der Umfangskompo-
nente der Absolutgeschwindigkeit Uber das CT beeinflusst (Ac, = cu.cTEinstrombereich —
Cu.CT-Ausstrombereich)- Di€se wird maximal bei stark geneigten Schlitzen, da so die Um-
fangskomponente der Austrittsstromung erhdht wird. (Auf die eintretende Strémung hat
das CT keinen grof3en Einfluss). Der rezirkulierende Massenstrom wird hauptséchlich
von der CT-Flache und der Uberlappung des CTs mit dem Rotorbereich (dies ist der
Einstrombereich in dem Einfachen Modell) beeinflusst. Er kann jedoch durch eine Ein-
strdbmung im vorderen CT-Bereich gehemmt werden, was durch eine Kontraktion des
Gehauses und eine ungunstige CT-Staffelung begunstigt wird.

Ein Maf3 fir die Rezirkulation stellt der Unterschied in der auf die Austrittsgré3en be-
zogene Massenstrom-Funktion (engl.: outflow-function)

iy i Prsa \/ Ty R Kisa
e = 170 - . . .
Pe2 Trsa Risa K

zwischen Konfigurationen mit und ohne Axial-CT dar [Mdller (2011)].

(2.42)

Einfluss auf die gehdusenahe Stromung

Die Druckschwankungen unterhalb des CTs flihren zu einer pulsierenden Absaugung
und Ausblasung aus den CTs mit der Frequenz f = Ny - n. Im Rotorrelativsystem er-
fahrt die Passagenstrémung Pulse der Frequenz f,.., = Nor-n. Wahrend einige Autoren
in der Instationaritat einen wichtigen Aspekt fir das Hinauszuzdégern der Pumpgrenze
sehen [Wilke u. Kau (2002), Tuo u. a. (2010)], erachten andere den zeitlich gemittelten
Effekt als ausschlaggebend [Smith u. Cumpsty (1984), Crook u. a. (1993)].

Ein wesentlicher Effekt ist die Beeinflussung des Spaltwirbels und der Spaltstrémung,
worin einige Autoren den Hauptgrund der Pumpgrenzerweiterung sehen [Clemen u.
GUmmer (2009)]. Durch eine Reduktion der Spaltstrémung im Bereich des CTs wird
die Spaltwirbelentstehung unterdriickt. Gleichzeitig erfolgt eine Energetisierung des
Spaltwirbels durch ausgeblasenes Fluid. Crook u.a. (1993) kénnen einen hdéheren
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Totaldruck im Spaltwirbelkern nachweisen, der aus einer Energetisierung des Spalt-
wirbels durch Axial-CTs resultiert. Die Spaltwirbeltrajektorie stellt sich infolgedessen
beim Androsseln nicht so stark auf [Legras u.a. (2011a), Voges u.a. (2013)]. Auch die
Reduktion von Eintrittsblockage wurde beobachtet [Alone u. a. (2014b)].

Ein weiterer wesentlicher Effekt der Axial-CT-Strémung ist das Absaugen von Fluid
aus dem Sekundarstrdmungs- und Blockagegebiet im Schaufelspitzenbereich [Takata
u. Tsukuda (1977), Crook u.a. (1993), Brandstetter u.a. (2013), Streit u.a. (2013a),
Mdller u. a. (2011), Hembera u. a. (2008a), Brignole u. a. (2008)].

Zudem erzeugt der radiale Abtransport axialen Impulses, wie von Shabbir u. Adamczyk
(2005) far Umfangsnuten gezeigt (Kap. 2.5.6), auch bei Axial-CTs eine im Gegensatz
zur glatten Wand zusatzlich auftretende Axialkraftkomponente, die Hilft den Druckan-
stieg zu Gberwinden. [Legras u.a. (2011a)].

Mit einer Blockagereduktion geht eine radiale Umverteilung von Massenstrom zum Ge-
hause einher. Axialgeschwindigkeit und Machzahl in Gehausenéhe steigen [Streit u. a.
(2013a)]. Die Ausblasung aus den CTs kann dies durch eine Erhéhung des axialen
Impulses der Grenzschicht zusatzlich beginstigen. Dieser Jet-Effekt und die Energeti-
sierung der Hauptstrémung wurde bereits von Takata u. Tsukuda (1977) als gUnstig fur
eine Pumpgrenzerweiterung erachtet. Haufig wird eine Reduktion der Eintrittsinzidenz
nachgewiesen [Alone u.a. (2014b), Mdller u.a. (2011)], wozu bei subsonischen Ver-
dichtern der rezirkulierte Massenstrom beitrégt. Bei transsonischen Verdichtern wird
die Inzidenz erst wichtig, wenn die Schaufelspitze nicht mehr sperrt. Der zusatzliche
Massenstrom am Gehause flhrt zu einem weiter stromab liegenden Stof3, so dass die
Schaufelspitze beim Androsseln langer in gesperrtem Zustand lauft.

Mit der Verschiebung des Stof3es stromab wird die Weglange wahrend der eine Ener-
getisierung des Spaltwirbels stattfindet, bevor dieser auf den Stof3 trifft, erhdéht. Die
Energetisierung des Spaltwirbels durch das CT und die Ausmischung aufgrund der lan-
geren Lauflange bis zur Interaktion mit dem Stof flihren zu einer Reduktion der Inter-
aktionsstarke. Der Wirbelzusammenbruch wird hinausgezdgert [Wilke u. Kau (2002)].

Neben den bereits beschriebenen Effekten haben einige Autoren eine Instabilitadten
dampfende Wirkung beobachtet [Brignole u. a. (2008)].

Zusétzliche durch Axial-CTs hervorgerufene Verluste entstehen als Mischungsverlus-
te bei der Einblasung und infolge von Reibung innerhalb des CTs. Auch die Absau-
gung kann starke Scherschichten hervorrufen und Verluste produzieren [Legras u. a.
(2011a)].

Einfluss der Geometrieparameter auf die Effektivitat und Wirkungsweise

Umfangreiche Parameter- und Gestaltungsstudien zu modernen Axial-CTs sind rar.
Dennoch lassen sich wichtige Aspekte fir die Gestaltung wirkungsvoller Axial-CTs
erkennen. Die Sensitivitat der Ergebnisse bezlglich der geometrischen Gestaltung
scheint jedoch hoch zu sein [Hembera (2009), Tuo u.a. (2010)].

Wie bereits erwahnt, hat die Position einen wesentlichen Einfluss auf die Effektivitat
der Axial-CTs [Clemen u. Gimmer (2009)]. Sie muss im Bereich der Vorderkante
liegen, damit eine Beeinflussung der Spaltwirbelentstehung, sowie des StoB3-Wirbel-
Interaktionsgebietes stattfinden kann. Eine Positionierung weiter stromauf reduziert
die Wirkungsgradeinbuf3en, jedoch ebenso die Stabilitat [Wilke u. Kau (2004), Lu u. a.
(2006a)].
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Eine abgerundete Form, im Vergleich zu einem Rechteck, vermindert Stagnationsge-
biete und reduziert so Totaldruckverluste im CT [Seitz (1999)]. Durch eine Veranderung
der Halbkreisform hin zu einer ,Halbherzform“ kénnen die Verluste weiter reduziert
werden [Hembera (2009)]. Lauft das CT stromab mdglichst flach aus, wirkt sich dies
gunstig auf den Wirkungsgrad aus [Hembera (2009)]. Eine schmale langere Form kann
sich positiv auf den Wirkungsgrad auswirken [Brignole u. a. (2008)], es wurde jedoch
auch gegenteiliges beobachtet [Djeghri u. a. (2015)].

Clemen u. Gimmer (2009) beobachten mit einer steigenden Anzahl an CTs eine Zu-
nahme an Pumpgrenzgewinn, jedoch auch eine deutlichere Beeinflussung der gesam-
ten Kennlinie. Eine starkere Neigung in Umfangsrichtung verbessert den Wirkungsgrad
[Hembera (2009)]. Bezlglich der Pumpgrenzerweiterung zeichnen sich in Umfangs-
richtung geneigte CTs ebenfalls als positiv aus. Eine Staffelung des CTs ist bisher
wenig untersucht. Tuo u.a. (2010) erzielen bessere Ergebnisse bei einer Staffelung
entgegen der Rotorstaffelung. Alone u. a. (2014b) kénnen durch ein Plenum die Pump-
grenze zusatzlich erweitern, jedoch mit EinbuBen im Wirkungsgrad. Als problematisch
kann sich im Plenum verbleibendes Fluid erweisen, das dort zirkuliert und Verluste
generiert [Emmrich u. a. (2007b)].

2.5.8 Auslegungsmethodik

Bisher werden CTs fast ausschlieBlich fir bestehende Verdichter ausgelegt. Hierflr
muss der Versagensmechanismus analysiert werden. Welche Stufe die Stabilitat be-
grenzt hangt von Drehzahl, Leitschaufelstellung und Umgebungsbedingungen ab (vgl.
Kap. 2.1.1). Beim Entwurf neuer Verdichter muss auf Erfahrungswerte, Modelle und
Simulationen zurlickgegriffen werden, um Aussagen Uber die Stabilitat der Stufen zu
treffen. Der Einfluss konstruktiver Eigenschaften, wie SpaltgréBen und Gehdusever-
lauf, auf die Stabilitét der Stufen, er6ffnet die Mdglichkeit gezielt Rotoren zu entwickeln,
die ein hohes Potential zur Stabilisierung durch CTs aufweisen [Engel u. a. (2009)].

Die Auswahl geeigneter CTs geschieht haufig auf Basis von Erfahrungswerten oder
praktischen Gesichtspunkten, wie einfacher Fertigbarkeit oder kostengtinstiger Simu-
lierbarkeit. Um dem hohen Aufwand bei der Simulation nicht-umfangssymmetrischer
CTs mit zeitgenauer CFD entgegenzuwirken, haben Wolfrum u. a. (2013) eine Metho-
de entwickelt, die es erlaubt, instationare Effekte von CTs naherungsweise in RANS-
Simulationen zu bertcksichtigen.

Die Platzierung und Formgebung der CTs folgt zunehmend aerodynamischen Kriteri-
en. Da die Vorhersagbarkeit der Strémung nahe der Stabilitdtsgrenze durch Modelle
noch begrenzt ist, sind weiterhin umfangreiche Parameterstudien notwendig, um ein
CT fir einen gegebenen Einsatz optimal anzupassen. Eine detaillierte Auslegung er-
folgt daher Ublicherweise noch nach der Auslegung des Verdichters und basiert auf der
Simulation von Rotor und CT mittels RANS- bzw. URANS-CFD. Die Interpretation der
Ergebnisse unterliegt dabei den in Kap. 2.4.2 diskutierten Beschrankungen.

Vereinzelt wurden bereits Optimierungen von Umfangnuten demonstriert [Choi u. a.
(2010), Carnie u.a. (2011), Kim u.a. (2011, 2013)], bei jedoch geringer einstelliger Pa-
rameterzahl und begrenztem Parameterraum. Komplexe Optimierung einer einzelnen
Umfangsnut werden in Goinis u.a. (2013b); Goinis (2013) gezeigt, eine Optimierung
von Axial-CTs unter Zuhilfenahme von URANS-CFD in Goinis u.a. (2013a).

Dem Bestreben ein Optimum fir das Gesamtsystem, bestehend aus Rotor bzw. Stufe
und CT, zu finden, kann aufgrund wachsender Rechenkapazitaten und fortschrittlicher
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Simulationsverfahren zunehmend mit Optimierungsverfahren begegnet werden.

2.6 Optimierungsverfahren in der Auslegung

Optimierungsverfahren gewinnen im Turbomaschinenbereich kontinuierlich an Bedeu-
tung und die betrachteten Problemstellungen werden zusehends komplexer. Eine
umfangreiche Optimierung einer gesamten Gasturbine auf Basis hoch genauer 3D-
Strémungssimulationen sprengt jedoch noch immer die verfligbaren Rechenkapazita-
ten. Folgende Punkte tragen zu den hohen Rechenanforderungen bei:

Interdisziplinaritat: Neben der Aerodynamik sind weitere Disziplinen von Bedeutung,
die in einer Optimierung ggf. Berticksichtigung finden missen. Dazu zahlen die
Strukturmechanik, Aeroelastik und Aeroakustik.

Rechenintensive Prozessketten: Durch CFD-Verfahren auf groBen Rechennetzen
unter Berlcksichtigung mehrerer Betriebspunkte sowie zuséatzlicher Simulations-
software fir weitere Disziplinen entstehen rechenintensive Prozessketten.

Mehrere ZielgréBen (,,Multi-objective“-Optimierungen): In der Regel werden Pro-
bleme mit mehreren konkurrierenden Zielen betrachtet, wie eine Optimierung der
Stabilitatsgrenze bei gleichzeitiger Verbesserung des Wirkungsgrads.

Hohe Anzahl an Nebenbedingungen: Zur Sicherstellung aerodynamischer, struk-
turmechanischer und akustischer Vorgaben.

Hochdimensionaler Suchraum: Die komplexen Geometrien einer Turbomaschine
erfordern eine hohe Anzahl an Parametern zur Beschreibung.

Differenzierbarkeit der Funktionen haufig nicht gegeben: Gradienteninformatio-
nen, die eine wesentlich effizientere Optimierung zulassen wiirden, werden von
der verwendeten Simulationssoftware oftmals nicht geliefert.

Trotz enormer Rechenressourcen sind daher Vereinfachungen erforderlich, um Opti-
mierungen im Bereich der 3D-Verdichterauslegung durchfihren zu kénnen. Typischer-
weise findet eine Beschrankung auf Teilbereiche und ausgewahlte Disziplinen statt,
wie beispielsweise die aerodynamische Optimierung einer einzelnen Verdichterstu-
fe unter Berlcksichtigung von einfachen Festigkeitsmodellen. Die Zahl der Zielfunk-
tionen, Parameter und Nebenbedingungen wird ebenfalls beschrankt. Zudem wer-
den Uberwiegend stationare RANS-Verfahren eingesetzt. Selbst zeitgenaue URANS-
Optimierungen einzelner Stufen gelangen an die Grenzen der Durchfihrbarkeit. Bei-
spiele komplexer Optimierungen aus dem Bereich der Verdichteraerodynamik finden
sich in Kréger u.a. (2009), Siller u.a. (2009), Vof3 u.a. (2014), Goinis (2013), Goinis
u. Nicke (2016). Weiterfihrende Informationen und mathematische Grundlagen der
Optimierung im Bereich der CFD finden sich in Knight (1997), Shahpar (2004) und
Thévenin u. Janiga (2008).



3 Methoden

Zur Durchflihrung von automatisierten Optimierungen von Verdichtern mit Gehause-
strukturierungen sind eine Vielzahl numerischer Werkzeuge und Methoden erforder-
lich, die in einem effizienten automatisierten Prozess miteinander verknipft werden
mussen. In diesem Kapitel werden diese Werkzeuge beschrieben und erértert, wie
ein Optimierungsprozess gestaltet werden kann, der die zur Verfligung stehenden Re-
chenressourcen bestmdglich nutzt. AnschlieBend wird auf die speziellen Anforderun-
gen bei der Optimierung mit Ziel der Pumpgrenzerweiterung und die Einbindung von
CTs in den Optimierungsprozess eingegangen.

3.1 Effiziente Optimierungen mit komplexen Prozess-
ketten

3.1.1 Optimierungen als Analysewerkzeug

Im Allgemeinen dient eine Optimierung dazu, das Optimum (bzw. die Menge der Opti-
ma) einer Auslegung, eines Systems oder Prozesses innerhalb eines definierten Rah-
mens zu finden.

Wie bereits in Kap. 1.3 erdrtert, werden die im Rahmen dieser Arbeit durchgeflihrten
Optimierungen nicht alleine mit dem Ziel durchgefiihrt, die beste Auslegung zu erhal-
ten. Die Optimierungen sollen vielmehr Daten bereitstellen, deren Analyse es ermdg-
licht, die dem betrachteten Problem zugrunde liegenden physikalischen Zusammen-
hange besser zu verstehen. Wird beispielsweise durch einen Optimierungsprozess ei-
ne CT-Geometrie gefunden, die zu einer gewissen Pumpgrenzerweiterung fihrt, so
lassen sich auf zwei Wegen Ruickschlisse Gber die Wirkungsweise des CTs ziehen,
die in dieser Arbeit kombiniert werden.

Zum einen kann eine Strdmungsanalyse durchgefihrt werden, um die wesentlichen
Stromungseffekte zu identifiziert. Auf dieser Basis kénnen Rickschlisse Uber die
Geometrieeigenschaften gezogen werden, die die beobachteten Strémungseffekte be-
gunstigen.

Eine andere Vorgehensweise stellt die Analyse einer Vielzahl von Geometrien dar, die
mit dem Ziel durchgefiihrt wird, Zusammenhange zwischen Geometrieparametern und
Zielfunktionen sowie weiteren StrémungsgrdBen und -phdnomenen zu identifizieren.
Die dafir erforderliche Datenbank liefert die Optimierung.

Besonders aussagekraftig ist in diesem Zusammenhang oftmals eine Pareto-Front-
Analyse. Die Pareto-Front stellt die Summe aller Pareto-optimalen Individuen dar.
Pareto-optimal sind Individuen, die von keinem anderen Individuum in allen Zielfunktion
dominiert werden. Anhand der Pareto-optimalen Geometrien lassen sich Zusammen-
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hange zwischen Geometrieparametern und Zielfunktionen besonders effektiv analy-
sieren.

3.1.2 Detaillierungsgrad vs. Explorationsgrad

Aerodynamische Geometrieoptimierungen unter Einsatz komplexer CFD kénnen, ge-
messen an der zur Verfligung stehenden Rechenleistung, einen erheblichen Aufwand
erfordern. Dies gilt fir 3D-Schaufeloptimierungen ebenso wie fir Optimierungen von
Gehdausestrukturierung oder anderen Geometrien des Strdomungskanals. Fir gewdhn-
lich werden solche Optimierungen, aufgrund des hohen Rechenbedarfs, nicht vollends
auskonvergieren, sondern abgebrochen sobald ein zufriedenstellendes Ergebnis er-
reicht ist oder die Rechenkapazitaten erschépft sind. Im Vergleich dazu kénnen weni-
ger rechenaufwéandige Optimierungen, beispielsweise von Profilen unter Einsatz von
Euler-Grenzschicht-Lésern, nahezu vollstandig auskonvergieren (bspw. Schnés u. Ni-
cke (2017)). Die Rechenleistung stellt in der heutigen Zeit fir diese Art der Optimie-
rungen faktisch keine Limitation mehr dar. Die hier betrachteten Optimierungen sind
jedoch sehr rechenaufwandig, so dass die Rechenleistung ein limitierender Faktor ist.
Es stellt sich dadurch die Frage, wie die zur Verfigung stehende Rechenleistung opti-
mal genutzt werden kann.

Dabei stehen zwei Ziele im Widerspruch. Zum einen sollen neue Individuen der Op-
timierung mit einer hohen Genauigkeit berechnet werden - der Detaillierungsgrad soll
mdglichst hoch sein. Fir die Prozesskette der Optimierung bedeutet dies beispielswei-
se CFD Simulationen mit feinen Rechennetzen, eine hohe Anzahl von Betriebspunkten
oder den Einsatz zeitgenauer CFD-Verfahren.

Zum anderen soll eine hohe Konvergenz der Optimierung erzielt werden. Dies erfordert
einen hohen Explorationsgrad, was nur durch eine ausreichende Anzahl an Individuen,
die wahrend der Optimierung mit der Prozesskette Uberprift werden, sichergestellt
werden kann.

Es muss daher ein Kompromiss zwischen einer hohen Anzahl an Individuen und damit
einer besseren Konvergenz der Optimierung und einer hohen Genauigkeit in der Be-
rechnung eines einzelnen Individuums gefunden werden. Ein weiterer Einfluss entsteht
durch die Anzahl freier Parameter sowie der freigegebenen Wertebereiche. Ein gréBe-
rer Parameterraum erfordert mehr Individuen bis zur Konvergenz der Optimierung. Da
sich Angaben Uber die Konvergenz einer Optimierung nicht im Vorhinein treffen lassen,
ist man auf Erfahrungswerte angewiesen.

Bezlglich der Genauigkeit der Berechnung einzelner Individuen der Optimierung ist
es nicht erforderlich ein Maximum anzustreben. Vielmehr genigt es oftmals innerhalb
einer Optimierung eine Genauigkeit zu erreichen, mit der gewdhrleistet ist, dass die
Ergebnisse bezlglich des Optimierungsproblems auf Deltabasis vergleichbar bleiben.
Dies bedeutet, dass die Absolutwerte mit einer gewissen Ungenauigkeit behaftet sind,
die jedoch systematisch ist, wodurch sich zwei Individuen einer Optimierung trotz ih-
rer Ungenauigkeiten noch mit ausreichender Genauigkeit vergleichen lassen. Diese
Thematik wurde bereits ausfiihrlich in Kap. 2.4.2 diskutiert.
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Abbildung 3.1: Beurteilung der Konvergenz einer Optimierung.

3.1.3 Beschleunigungstechniken

Zur Beschleunigung der im Rahmen dieser Arbeit durchgefiihrten Optimierungen wer-
den Metamodelle eingesetzt und ein Multi-Fidelity-Ansatz verfolgt.

Metamodelle stellen Approximationen der Abbildungen der Optimierungsparameter auf
die Fitnessfunktionen sowie weitere betrachtete Gré3en dar. Mit Hilfe der Metamodelle
lassen sich sehr schnell Vorhersagen flr neue Parametersatze treffen, da die Aus-
wertung so gut wie keine Rechenzeit benétigt. So lassen sich schnelle Optimierungen
unter Verwendung der Metamodelle durchfihren, um vielversprechende neue Indivi-
duen zu identifizieren. Flr diese kann anschlieBend eine Auswertung durch die Pro-
zesskette stattfinden. Zum Einsatz kommen Kuinstliche Neuronale Netze (KNN) und
Kriging-Verfahren. Eine detaillierte Beschreibung der Verfahren ist in Siller u. a. (2009),
Siller u. Aulich (2010), Aulich u. Siller (2011) und Schmitz (2013) zu finden.

Einen weiteren Schritt der Beschleunigung stellt ein Multi-Fidelity-Ansatz dar. Dazu
werden mehrere Prozessketten definiert, die eine Auswertung eines Parametersatzes
mit einer unterschiedlichen Guite und einem unterschiedlichen Rechenaufwand zulas-
sen. Typisch bei CFD-basierten Optimierungen ist die Verwendung unterschiedlicher
Gitterauflésungen. So kann eine Auswertung schnell auf einem groben Netz oder ge-
nauer, allerdings rechenintensiver, auf einem feinen Netz durchgefihrt werden. Insbe-
sondere zu Beginn einer Optimierung lasst sich so ein schneller Fortschritt erzielen,
indem Uberwiegend Auswertungen mit niedriger Gite durchgefihrt werden. Bei fort-
geschrittenem Konvergenzstadium der Optimierung werden zunehmend héherwertige
Auswertungen erforderlich. Der Multi-Fidelity-Ansatz setzt Metamodelle voraus, die in
der Lage sind, Auswertungen verschiedener Gtite zu verarbeiten. Details zu den ein-
gesetzten Verfahren sind in Forrester u. a. (2007) zu finden.

3.1.4 Beurteilung der Konvergenz einer Optimierung

Um die Konvergenz der Optimierung zu beurteilen, wird im Fitnessfunktionsplot ein
Flachenzugewinn Uber den berechneten Individuen/Membern betrachtet. Jedes neue
Individuum mit einem Pareto-Rang von 1, das aufBBerdem keine Nebenbedingungen
verletzt, erweitert die Flache A (siehe Abbildung 3.1a). Mit fortschreitender Optimie-
rung nimmt der Zugewinn ab und die Flache A konvergiert gegen einen Wert. So lasst
sich beurteilen, wie viel Potential noch von der Optimierung zu erwarten ist. Eine aus-
fihrliche Erlauterung des Kriteriums ist in Aulich u. Siller (2011) zu finden.

Der Verlauf der Flache Gber der Optimierungszeit (der Anzahl berechneter Member)
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ist in Abb. 3.1b flr eine Optimierung beispielhaft dargestellt. Demnach ist ein guter
Konvergenzstatus erreicht. Der Flachenzugewinn Uber die letzten Individuen ist gering
und deutet darauf hin, dass nur noch Licken in der Pareto-Front geschlossen werden,
diese jedoch nicht mehr erweitert oder verschoben wird.

Die hier dargelegte Beurteilung der Konvergenz beinhaltet eine gewisse Unsicherheit.
Es kann nicht ausgeschlossen werden, dass nach einer scheinbaren Konvergenz doch
noch Individuen gefunden werden, die eine deutliche Verbesserung erzielen. Die Er-
fahrung hat jedoch gezeigt, dass dies fir die hier betrachteten Problemstellungen un-
wahrscheinlich ist.

3.1.5 AusschlieBen unerwinschter Effekte

Ein Optimierungsalgorithmus wird jede Ungenauigkeit in der Definition des Optimie-
rungsproblems nutzen, sofern dadurch eine Verbesserung der Zielfunktionen erzielt
werden kann. Fehlen beispielsweise strukturmechanische Nebenbedingungen bei ei-
ner aerodynamischen Schaufeloptimierung, fihrt dies unweigerlich zu sehr dinnen
Schaufeln, die der mechanischen Belastung nicht Stand halten wirden. Weiterhin kén-
nen aerodynamische Effekte zu einer positiven Beeinflussung der Zielfunktionen fih-
ren, die so jedoch nicht erwlnscht sind. Ein einfaches Beispiel ist die Verschiebung
eines Betriebspunkts, wenn so ein positiver Einfluss auf die Zielfunktionen genom-
men werden kann. Derartige unerwiinschte Nebeneffekte lasst sich durch Restriktio-
nen ausschlieBen.

Ein Optimierungsproblem muss daher prazise definiert werden. Dazu missen die An-
forderungen an eine Lésung des Problems mdéglichst genau erfasst werden. Dies ge-
schieht durch die geeignete Wahl der Zielfunktionen, Nebenbedingungen sowie Re-
striktionen und Betriebspunkte. Ist ein Optimierungsproblem nicht prazise genug defi-
niert und werden bestimmte erforderliche Aspekte nicht berlcksichtigt, kann jede vom
Optimierungsverfahren prasentierte Lésung beliebig weit von den Erwartungen ent-
fernt sein.

3.2 Optimierungen zur Pumpgrenzerweiterung

3.2.1 Optimierungsumgebung

Die in dieser Arbeit zum Einsatz kommende, am DLR Institut fir Antriebstechnik ent-
wickelte Optimierungsumgebung AutoOpti ist schon vielfach in komplexen Optimie-
rungen erfolgreich eingesetzt worden [ Siller u.a. (2009), Siller u. Aulich (2010), Au-
lich u. Siller (2011), Goinis u.a. (2011), Goinis u.a. (2013a,b), Goinis u. Nicke (2016),
Lengyel-Kampmann u. a. (2014), Vo3 u. a. (2014)].

AutoOpti ermdglicht multidisziplinare, multikriterielle (multi-objective) und multi-fidelity-
artige Optimierungen unter Einsatz von Co-Kriging Verfahren. AutoOpti zeichnet sich
dadurch aus, wahrend laufender Optimierungen Anderungen an Nebenbedingungen,
Parametergrenzen, Zielfunktionen sowie diverser Optimierereinstellungen ,online* vor-
nehmen zu kdnnen, ohne bereits erhaltene Daten zu verlieren. Dies ermdglicht eine
Steuerung der Optimierung und hilft zusammen mit einer kontinuierlichen Uberwa-
chung des Optimierungsfortschrittes unerwinschte Effekte (Kap. 3.1.5) frihzeitig zu
erkennen und auszuschlie3en.



3. Methoden 61

IER

|
SN
b

< >

Abbildung 3.2: Parametrisierung und Vernetzung einer Umfangsnut.

3.2.2 Parametrisierung und Vernetzung von CTs

Um eine Geometrie mit einem Algorithmus optimieren zu kdénnen, muss sie in ge-
eigneter Weise parametrisiert sein. Dabei steht dem Bemihen moglichst vielfaltige
Geometrien durch die Parametrisierung abbilden zu kénnen, die Forderung nach einer
geringen Parameterzahl flir eine schnellere Optimierung (vgl. Kap. 3.1.2) gegeniber.

Ein weiterer wichtiger Aspekt ist die Notwendigkeit, Geometrien nach Erzeugung in
einem automatisierten Prozess vernetzen zu kénnen. Die in dieser Arbeit gewahlten
Parametrisierungen und Vernetzungsprozesse fir Umfangsnuten und Axial-CTs wer-
den im Folgenden erértert. Es wird erwartet, dass die Effekte der Gehausestrukturie-
rungen hauptsachlich Druckgetrieben sind. Aus diesem Grund wird eine Auflésung der
Grenzschichten innerhalb der Geh&usestrukturierungen als nicht zwingend notwendig
erachtet.

Umfangsnuten

Die Parametrisierung einer Umfangsnuten geschieht durch sechs Parameter: Position
x entlang des Gehauses, Breite b, Tiefe ¢, Neigung « der stromauf gelegenen Flanke,
Neigung ( der stromab gelegenen Flanke und Bodenneigung v (siehe Abb. 3.2).

Durch diese Art der Parametrisierung lassen sich beliebige viereckige Nuten jeglicher
Neigung erzeugen. Die Nuten unterscheiden sich damit von einem GroBteil der in der
Literatur untersuchten Nuten, die oftmals auf eine rechteckige Form begrenzt sind.

Mit Hilfe eines Mapping-Algorithmus kdnnen die Nuten auch auf Geh&usen mit Kon-
turierung platziert werden. Auf Grund der viereckigen Form der Nut ist es méglich,
ein strukturiertes Rechennetz in einem automatisierten Prozess zu erzeugen. Dabei
wird die Anzahl der Netzlinien an Nutenbreite und -héhe angepasst. Die erste Zelle
in der Nut an der Schnittstelle zum Passagennetz wird der Hohe der letzten Zelle im
Passagennetz angepasst, um einen gleichméaBigen Ubergang zu gewdahrleisten. Zum
Inneren der Nut wird der Zellenabstand geman einem Streckungsfaktor erhéht, bis eine
maximale ZellengréBe erreicht ist (Abb. 3.2 rechts).

Axialschlitze

Die Parametrisierung und Vernetzung der Axialschlitze ist deutlich komplexer, als
bei Umfangsnuten. Eine niedrige Parameterzahl ist erstrebenswert, da die CFD-
Rechnungen bei dieser Form der Gehausestrukturierung aufgrund der nicht vorhande-
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Abbildung 3.3: Konstruktion eines Axial-CTs.

nen Umfangssymmetrie nur zeitaufgeldst durchgefihrt werden kénnen. Dies bedeutet,
gegeniber einer stationaren Einpassagenrechnung, einen erheblichen Mehraufwand,
der bereits bei der Parametrisierung bedacht werden muss, um zu verhindern, dass die
Optimierung aufgrund einer zu hohen Parameterzahl eine Rechenkapazitat erfordert,
die nicht bereitgestellt werden kann.

Die Geometrien werden mit Hilfe von Splines erzeugt, um mdglichst glatte Formen
ohne Kanten zu erhalten, die die Strémung wirkungsvoll umlenken kénnen. Mit einem
Mapping-Algorithmus werden sie an die Gehdusekontur angepasst.

FUr die Konstruktion wird ein Spline in der S2-Ebene erzeugt (Abb. 3.3a) sowie Sek-
tionen (Schnitte) in der S1-Ebene (Abb. 3.3b). Die Sektionen sind durch eine Krim-
mungslinie und Dickenverteilung definiert. Es lassen sich beliebig viele Sektionen de-
finieren, wobei in der im Folgenden vorgestellten Optimierung zwei verwendet wurden.
Die Sektionen werden auf definierten Héhen in den S2-Spline eingepasst. Daflir wird
die Sektion skaliert und der Vorder- und Hinterkantenpunkt (z = 0 und = = 1 in Abb.
3.3b) mit dem S2-Spline verbunden (Abb. 3.3c). Die erste Sektion verbindet die beiden
Enden des S2-Splines und wird schlussendlich auf dem Geh&duse platziert. Weitere
Sektionen werden auf definierten Weglangen mit dem S2-Spline verbunden. So ent-
steht ein Drahtgittermodell, das, zur Realisierung von Neigungen und Anstellung der
Schlitze, weiter verformt wird, indem die Profile verdreht und in Umfangsrichtung ver-
schoben werden (Abb. 3.3d links). In einem letzten Schritt wird ein Oberflachennetz
generiert (Abb. 3.3d rechts) und die Geometrie auf dem Gehéause platziert, wobei sie
der Gehausekontur angepasst wird. Die so erzeugte Aussparung am Gehause wird in
der gewlinschten Anzahl in Umfangsrichtung wiederholt.

Die Vernetzung der Axialschlitze geschieht unstrukturiert (Abb. 3.4). Das Netz besteht
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Abbildung 3.5: Parametrisierung der Geh&usekontur.

groBtenteils aus Tetraederzellen. Lediglich am Ubergang zur Passage und an den
Wanden werden prismatische Zellschichten eingesetzt. Die Zellhéhe am Ubergang
wird entsprechend der Auflésung des Hauptnetzes gewéhlt, um Stabilitatsprobleme
bei der CFD-Rechnung zu vermeiden.

3.2.3 Parametrisierung der Gehauseprofilierung

Die Gehausekontur oberhalb des Rotors wird durch verschiebbare Punkte parametri-
siert, die einen interpolierenden B-Spline 3. Grades definieren (Abb. 3.5). Die Spalth6-
he wird konstant gehalten, was eine Modifikation der Rotorschaufel erfordert. Im Ge-
gensatz zu einem Ansatz mit unveranderter Schaufelgeometrie (bspw. Ito u. a. (2008))
kann so der Gehauseradius auch reduziert werden und ein Einfluss durch eine verén-
derliche Spalthéhe auf die Simulationsergebnisse entféllt. Dieses Vorgehen entspricht
Formell der Ublichen Auslegungspraxis, wobei mehr Stltzstellen Gber dem Rotor ge-
wahlt werden, als in der Vorauslegung.

Die resultierende Wellenform des Gehauses kann zur Gewéhrleistung eines sicheren
Betriebs eine Erhéhung der Spaltmal3e erfordern, wodurch Wirkungsgradgewinne zu-
nichte gemacht werden kénnen [Klumpp (2018)]. Je nach Anzahl der Parameter und
deren Freigaben sollte die Welligkeit daher durch ein geometrisches Kriterium kontrol-
liert werden [Krdger (2010)], worauf in dieser Arbeit zunachst verzichtet wurde.
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3.2.4 Parametrisierung der Rotorschaufel

Die Parametrisierung der Rotorschaufel in der vorliegenden Arbeit geschieht durch
die Definition von Profilen auf unterschiedlichen radialen H6hen und anschlieBende
Fadelung. Fir die Fadelung werden im = — r-Koordinatensystem Linien von Vorder-
und Hinterkante definiert und die Profile in diese eingepasst. Zusatzlich lassen sich
die Profile in Umfangsrichtung verschieben. Die Profile werden durch typische Aus-
legungsparameter, wie Staffelungswinkel und Metallwinkel definiert sowie Splinepara-
meter fir die Saugseite. Eine positive Krimmung auf der Saugseite ist prinzipiell nicht
ausgeschlossen. Die Druckseite wird durch Angabe eine Dickenverteilung bestimmt.
Eine detaillierte Beschreibung der Parametrisierung findet sich in Siller u. a. (2009).

3.2.5 Pumpgrenzbestimmung wahrend der Optimierung

Um eine Aussage Uber die Beeinflussung des stabilen Betriebsbereichs durch eine
Geometriemodifikationen wéahrend einer Optimierung zu erhalten, muss die Pump-
grenze wahrend der Optimierung ermittelt oder mit ausreichender Genauigkeit abge-
schatzt werden (vgl. Kap. 2.4.2).

Einerseits kann die Pumpgrenze mit hohem Rechenaufwand mdglichst genau be-
stimmt werden. Andererseits kann eine Abschatzung der Pumpgrenze basierend auf
einem angedrosselten Betriebspunkt vorgenommen werden. Dies ist ungenauer, je-
doch weniger rechenaufwandig. Die beiden Verfahren werden im Folgenden vorgestellt
und miteinander verglichen.

Iterative Pumpgrenzerkennung

Far die iterative Pumpgrenzbestimmung wird ein Bisektionsverfahren angewandt. Aus-
gehend von einem berechneten Betriebspunkt auf einer Kennlinie, wird automatisiert
angedrosselt. Dazu wird der Gegendruck schrittweise um Ap erhdht (Abb. 3.6a). Die
Erhéhung geschieht rampenférmig wahrend der ersten 500 Zeitschritte der Rechnung.
Konvergiert die Rechnung, wird der Gegendruck so lange erneut um Ap erhéht, bis ei-
ne Rechnung nicht mehr konvergiert. Daraufhin wird Ap halbiert und die Prozedur vom
letzten konvergenten Betriebspunkt erneut gestartet. Dieses Vorgehen wird fortgeflhrt,
bis Ap < e und ein Betriebspunkt nicht mehr konvergiert. Durch eine hinreichend klei-
ne Wahl von ¢ lasst sich so ein letzter konvergenter Punkt auf der Charakteristik mit
einer hohen Genauigkeit bestimmen. Das Vorgehen erfordert jedoch die Simulation
mehrerer Betriebspunkte und kann aus diesem Grund fir kleine ¢ sehr rechenintensiv
sein. Als Maf3 fir die Pumpgrenze wird ein Abstand nach Gl. 2.1 zwischen dem letzten
konvergenten Betriebspunkt und dem Arbeitslinienbetriebspunkt berechnet.

Pumpgrenzabschétzung

FUr Falle, in denen eine iterative Pumpgrenzerkennung zu aufwéandig ist, Iasst sich die
Pumpgrenze basierend auf einem einzelnen angedrosselten Betriebspunkt abschat-
zen. Im Rahmen dieser Arbeit war dies flr Optimierungen mit zeitgenauer URANS-
CFD erforderlich. Um die Pumpgrenze abzuschéatzen, wird ein pumpgrenznaher Be-
triebspunkt angefahren und ein definierter Massenstrom mit einem Regler wahrend der
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Abbildung 3.6: Moéglichkeiten der Pumpgrenzvorhersage wahrend der Optimierung.

CFD-Rechnung eingestellt. Fir eine Geometrie, die fiir diesen Betriebspunkt einen ho-
heren Totaldruck aufweist, wird ein gréBerer Pumpgrenzabstand angenommen (Abb.
3.6b). Dieses Vorgehen beruht auf Erfahrungswerten, die jedoch auch in der Literatur
Bestatigung finden. So berichten Houghton u. Day (2011) in einer CT-Studie von einer
Korrelation zwischen Pumpgrenzerweiterung und Drucksteigerung nahe der Pump-
grenze.

Um eine Verschiebung der Kennlinie bis zu einem gewissen Grad zu berilcksichtigen,
kann ein weiterer Betriebspunkt nahe der Arbeitslinie simuliert und ein ,Pumpgrenzab-
stand“ (Gl. 2.1) zwischen diesen beiden Betriebspunkten berechnet werden.

3.2.6 Prozessketten

Die Auswertung der noch zu definierenden Zielfunktionen und Nebenbedingungen je-
der neu erzeugten Geometrie der Optimierung, erfordert eine Reihe automatisierter
Arbeitsschritte, die in Form einer Prozesskette zusammengefasst werden und das Si-
mulationsmodell bilden. Hauptpunkte der hier verwendeten Prozessketten sind:

Erzeugen der Geometrien
Vernetzen der Geometrien
FEM-Simulation des Rotors
CFD-Simulation der Betriebspunkte
Auswertung der Simulationsdaten

o g s~ wh -

Berechnung der Zielfunktionen und Nebenbedingungen

Scheitert ein Prozess, so wird die Prozesskette abgebrochen und die Geometrie als
Lhicht-konvergiert” in der Datenbasis abgelegt. Dies kann folgende Griinde haben:

e Eine unphysikalische Geometrie, wie bspw. Uberschneidungen von Nuten,
e eine gescheiterte Vernetzung,
e das Scheitern von CFD Simulationen in notwendigen Betriebspunkten.

Das Auftreten der ersten beiden Punkte kann durch eine angemessene Parameterde-
finition und -freigabe weitestgehend vermieden werden. Das Scheitern einzelner CFD
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Simulationen Iasst sich durch die Wahl geeigneter Einstellungen des CFD-Lésers mi-
nimieren. Beim Anfahren der numerischen Stabilitatsgrenze wird ein Scheitern der Si-
mulationen zum Teil kontrolliert herbeigefihrt.

Multi-Fidelity-Optimierungen (vgl. Kap. 3.1.3) erfordern die Definition mehrerer Pro-
zessketten zur Bestimmung der Zielfunktionen mit unterschiedlicher Gite und Ge-
schwindigkeit. In dieser Arbeit wurden zwei Gutestufen, High-Fidelity (HF) und Low-
Fidelity (LF), eingesetzt. Die spezifischen Unterschiede werden in Kap. 4.2 erértert.

3.2.7 Zielfunktionen, Nebenbedingungen und Betriebspunkte

Ziel der in dieser Arbeit durchgeflihrten Optimierungen ist es den Arbeitsbereich des
Verdichters zu erweitern und gleichzeitig einen méglichst hohen Wirkungsgrad auf der
Arbeitslinie zu erzielen. Dies wird in Form von Funktionen, sogenannten Bewertungs-
oder Zielfunktionen definiert. Nebenbedingungen definieren den Rahmen innerhalb
dessen im gegebenen Parameterraum nach den optimalen Lésungen gesucht wird.

Zielfunktion 1: Maximiere den Wirkungsgrad im Arbeitsbereich:
21 = max(n;s)! (3.1)
Zielfunktion 2: Maximiere den Pumpgrenzabstand (Gl. 2.1):

2 := max(PGA)! (3.2)
Gleichzeitig sollen folgende Nebenbedingungen eingehalten werden:

e Geringe Abweichungen vom ADP
e Sicherstellung der strukturmechanischen Festigkeit

Die Wahl der Betriebspunkte unterliegt folgenden Kriterien:

e Die Anzahl soll aus Effizienzgrinden méglichst gering ausfallen.
¢ Die Simulationen der Betriebspunkte machen die Zielfunktionen berechenbar.
¢ Alle (aerodynamischen) Nebenbedingungen werden erfasst.

¢ Eine positive Beeinflussung der Zielfunktionen durch eine Verschiebung der Be-
triebspunkte wird durch Restriktionen unterbunden (siehe Kap. 3.1.5).

3.2.8 Stromungsloser

FUr die durchgefihrten Simulationen wurde der Strdmungsléser TRACE verwendet,
der am Institut fir Antriebstechnik des DLR in KéIn entwickelt wird. TRACE ist ein Ver-
fahren zur numerischen Lésung der dreidimensionalen Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes Gleichungen fiir instationare kompressible Strémungen im rotierenden Bezugs-
system auf strukturierten oder unstrukturierten Netzen.

TRACE wurde umfangreich fur stationare und instationare Strébmungen an einer Viel-
zahl von Turbomaschinentestféllen validiert [Eulitz (1999), Hummel (2002), Schmitt
u.a. (2001)]. Die Genauigkeit der Simulationen ist auch fir hoch instationare kleinska-
lige Stromungsphanome, wie sie im Zusammenhang mit CTs auftreten, nachgewiesen
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[Yang u.a. (2003), Schnell u.a. (2011)]. Vergleiche mit experimentellen Daten zeigen,
dass die Effekte im Zusammenhang mit CTs sehr gut wiedergegeben werden, auch
nahe der Stabilitdtsgrenze [Engel u. a. (2009), Voges u. a. (2011); Schnell u.a. (2011)].

Fir die folgenden Betrachtungen wird das Fluid als perfektes Gas mit konstanter War-
mekapazitat und konstantem Isentropenexponent n = x = 1,4 modelliert. Eine adia-
bate Strdomung wird angenommen. Am Eintritt des Rechengebiets werden radiale Ver-
teilungen von Totaldruck, -temperatur und Strébmungsrichtung sowie Werte zur Initiali-
sierung des Turbulenzmodells vorgegeben. Die Werte sind aus Messdaten abgeleitet.
Sofern keine Betriebspunktregelung erfolgt, wird am Austrittsrand ein statischer Druck
als Stltzstelle fur die Berechnung des radialen Gleichgewichts definiert.

Ein Zwei-Gleichungs k-w-Turbulenzmodell mit Erweiterungen fir Rotation, Verdichtung
und Staupunktanomalie kommt zum Einsatz. Die konvektiven Flisse werden mit dem
TVD Upwind-Schema von Roe (1981) diskretisiert, das mit der MUSCL-Extrapolation
von van Leer (1979) kombiniert ist.

Flr stationare Simulationen werden nicht-reflektierenden Randbedingungen nach Gi-
les (1990) verwendet. Die Kopplung zwischen den Schaufelreihen geschieht mit Mi-
schungsebenen (engl.: ,mixing-planes®) [Saxer u. Giles (1993); Holmes (2008)].

Flr zeitgenaue Simulationen mit einen ,dual-timestepping“-Verfahren [Jameson
(1991)] werden nicht-reflektierende Randbedingungen von Giles (1990) verwendet. Die
Zeitintegration geschieht mit einem impliziten Runge-Kutta-Schema zweiter Ordnung
[Ashcroft u.a. (2010)], das sich durch eine hohe Stabilitat auszeichnet. An den rotie-
renden Blockgrenzen wird ein konservativer zonaler Ansatz [Yang u. Weber (2002)]
herangezogen. Die Anbindung der CTs an das Hauptpassagennetz geschieht ebenso.

Die zeitgenauen Simulation der Strdbmung im Frequenzbereich, wie sie das
,Harmonic-balance“-Verfahren [Frey u.a. (2014), Voigt u. Ashcroft (2016)], ,Non-
Linear-Harmonic“-Verfahren [He u. Ning (1998)] oder auch ,Phase-Lagged”-Verfahren
[Schnell (2004)] ermdglichen, kann den Rechenaufwand reduzieren. Fir den Einsatz
in automatisierten Optimierungen mit Simulationen nahe der Pumpgrenze weisen die
Verfahren, zum Zeitpunkt der Durchflihrung der Optimierungen fir diese Arbeit, noch
nicht die erforderliche Robustheit auf.






4 Numerische Studien zur
Pumpgrenzerweiterung

Zur Untersuchung der in Kap. 1.3 formulierten Fragestellungen wurden umfangreiche
numerische Studien unter Anwendung der in Kap. 3 entwickelten Methoden durchge-
fihrt. In Kap. 4.1 wird zunachst der Testverdichter vorgestellt und das Versagensver-
halten sowie die aerodynamischen Vorgange beim Androsseln untersucht. Kap. 4.2
erOrtert den Aufbau der Studien, die in den anschlieBenden Kapiteln gezeigt werden.

4.1 DLR Rig 250

4.1.1 Auslegung und Kenndaten

Das DLR-Rig250 ist ein Modellverdichter einer typischen Front- und Mittelstufenkon-
figuration eines modernen hochbelasteten transsonischen Kraftwerksgasturbinenver-
dichters mit einem Skalierungsfaktor von 1:3. Der Verdichter besteht aus vier Stufen
mit Vorleitrad (Abb. 4.1). Entwickelt wurde er im Rahmen des AG Turbo Verbund-
projektes fur ein CO2-armes GuD-Kraftwerk ,500MW auf einer Welle* basierend auf
dem 5-stufigen Axialverdichter Rig250 Bau 3. Ziel der Auslegung des Rig 250 (Bau 4)
durch Alstom, MTU Aero Engines und Rolls-Royce Deutschland war die Erhéhung des
Druckverhaltnisses bei hohem Wirkungsgrad und gutem Teillastverhalten.

Schaufeln, Naben- und Gehauseprofil entstammen einem 3D-Auslegungsprozess. Die
Schaufelspitzen der Rotoren 1 und 2 arbeiten transsonisch und sind mit einer Vorder-
kantenpfeilung versehen. Die Statoren der ersten beiden Stufen weisen eine Umfangs-
neigung sowie Vorwartspfeilung und Randzonenkorrektur auf. Vorleitrad sowie Stator 1

— W M
T e

by e e
8l %;[ b e el

Schwanenhals v 4,5-stufiger Axialverdichter --.Nachleitrad / Austritt

Abbildung 4.1: Querschnittsansicht des DLR-Rig250.
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Reihe IGV R1 S1 R2 S2 R3 S3 R4 S4
Schaufelzahl 40 23 36 28 48 38 68 47 80

Tabelle 4.1: Schaufelzahlen des Rig250.

Auslegungsdrehzahl na 12960 1/min
Reduzierter Massenstrom Mmeeq  46.3 Kg/s
Totaldruckverhaltnis Maschine / Stufe 1 I1;. 4.83/1.7
Wirkungsgrad n 87.9%
Mach-Zahl (Rotor 1, Blattspitze) Ma,, 1.21

Diffusionszahl (entlang der 100%-Drehzahllinie) D 0.4 -0.66

Tabelle 4.2: KenngrdBen des Rig250 im Auslegungspunki.

und 2 sind mit einem Drehteller an Nabe und Gehause variabel ausgefihrt. Statoren 3
und 4 sind mit Nabenspalt ausgefiihrt und nicht verstellbar. Stufen 3 und 4 sind Uber die
komplette radiale H6he subsonisch ausgelegt. Schaufelzahlen, wichtigen Kenngré3en
und Geometrieparametern sind in Tab. 4.1, 4.2 und 4.3 aufgefuhrt.

Infolge der Drehzahlbindung stationarer Gasturbinen ergeben sich fir den sogenann-
ten Kalt- und Warmtag zwei aerodynamische Drehzahlgrenzwerte, die bei Nominal-
stellung der Leitrader noch abgedeckt werden mussen und den Arbeitsbereich des
Verdichters bei Volllast definieren (Tab. 4.4). Fur Untersuchungen mit Gehausestruktu-
rierungen sind insbesondere die Warmtagbedingungen sowie der Betrieb bei Teillast
von Bedeutung, da in diesen Féllen die Frontstufe nahe der Stabilitatsgrenze betrieben
wird (vgl. Kap. 2.1.1).

Das Rig250 war bereits Gegenstand vielfaltiger Untersuchungen. Im Rahmen dieser
Arbeit erwadhnenswert sind Studien zu Gehausestrukturierungen von Johann (2009),
Johann u. Heinichen (2011), Schénweitz u.a. (2013), Hembera u.a. (2008b), Goinis
u.a. (2013b), Goinis u. a. (2013a), Goinis (2013) und Goinis u. Nicke (2016) und zudem
eine Studie von Giersch u. a. (2014), in der ein tiefer Pumpzyklus simuliert wird.

4.1.2 Versagensverhalten an der Stabilitatsgrenze bei verschiede-
nen Drehzahlen

Um festzustellen, welche Vorgange beim Rig250 stabilitatsbegrenzend wirken und wel-
che Stufen limitierend sind, wurde das Versagensverhalten untersucht. Dazu wurde die
Gesamtmaschine (4,5 Stufen) sowie eine reduzierte Konfiguration bestehend aus IGV
und erster Stufe (1,5 Stufen) betrachtet. Flir Optimierungsstudien wird zur effizienten
Nutzung der verflgbaren Rechenkapazitat stets eine mdglichst kleine Konfiguration

Staffelungswinkel am Tip Yeip  99°
Teilungsverhéltnis t/s 0,81
Schaufelhdhenverhéltnis b./s 1,34

Schaufelstreckungsverhaltnis rn/re 0,61
Schaufelspitzenspalt im Betrieb A, 0,51mm = 0,36% Schaufelhdhe

Tabelle 4.3: Geometrieparameter Rotor 1.
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Drehzahl [%n 4] Korr. Massenstrom [kg/s] Druckverhaltnis [-]

Auslegung 100 46,3 4,82
Warmtag 90 34,3 4,50
Kalttag 110 47,8 5,00

Tabelle 4.4: Auslegungspunkt und Arbeitsbereich des DLR-Rig250.

Modell 4,5-Stufen 1,5-Stufen  1,5-Stufen (Optimierung)
Netzzellen total 8,8 Mio. 3,1 Mio. 1 Mio.
Spaltauflésung radial 11 11 7

y™ Schaufeloberflachen ~1 ~1 >30

Tabelle 4.5: verwendete Rechennetze zur Simulation des DLR-Rig250.

bevorzugt. Es ist daher von Interesse, zu vergleichen, wie sich Rotor 1 in einer auf
die erste Stufe, inklusive IGV, reduzierten Konfiguration verhalt. Die in Kap. 3.2.8 er-
orterten CFD-Verfahren und in Tab. 4.5 aufgelisteten Rechennetze wurden verwendet.

Fir n = 100%n4, n = 90%n4 und n = 80%n4 wurden Drehzahllinien berechnet und
die Maschine jeweils bis zur numerischen Pumpgrenze angedrosselt. Au3erdem wur-
de eine Konfiguration bei n = 90%n 4 mit einem um 8° zugedrehten Stator 1 simuliert.
Durch diese Anpassung des Stators fur niedrigere Massenstréme wird die Wahrschein-
lichkeit eines Versagens im Stator minimiert, so dass dessen Versagenswahrschein-
lichkeit steigt. Im Falle einer deutlichen Erweiterung des stabilen Arbeitsbereichs des
Rotors durch Gehausestrukturierungen kann so verhindert werden, dass die Untersu-
chungen durch ein Versagen des Stators beeinflusst werden. IGV und Stator 2 wurden
in Nominalstellung belassen. Diese IGV- und Statorstellung wurde auch in Rig-Tests
vermessen [Enders (2011)].

Die Charakteristiken sind in Abb. 4.2 dargestellt, die Stufencharakteristiken der 4,5-
Stufen-Konfiguration in Abb. 4.3. Bei 100% Drehzahl sperrt die erste Stufe, zu erken-
nen am identischen Sperrmassenstrom beider Konfigurationen und der steilen Stufen-
charakteristik (Abb. 4.3). Bei Drehzahlen von 80% und 90% gerat hingegen die vierte
Stufe ins Sperren.

Des Weiteren lasst sich die erste Stufe bei Nominaldrehzahl in der 1,5-Stufen-
Konfiguration deutlich weiter androsseln als in der Gesamtkonfiguration (Abb. 4.2). Im
Gesamtverbund wird die erste Stufe bei dieser Drehzahl daher nicht limitierend sein,
und es wére sinnlos ein CT mit dem Ziel der Pumpgrenzerweiterung bei Nominaldreh-
zahl fir Rotor 1 auszulegen. Zu erkennen ist dies auch am Uberrollverhalten der Stu-
fen. Bei Nominaldrehzahl erreichen Stufe 3 und 4 ihre Belastungsgrenze und rollen
dber. Mit Reduktion der Drehzahl auf 90% ist es Stufe 2, die Gberrollt, und bei 80%
Drehzahl Stufe 1. Durch ein Zustaffeln des Stators 1 rollt Stufe 2 bei 90% Drehzahl
nicht mehr Uber und wird entlastet. Stufe 1 hingegen wird starker belastet und lauft bei
einem deutlich hdheren Drosselzustand, wie auch Abb. 4.4 zeigt.

Die Kennlinien und Stufencharakteristiken deuten darauf hin, dass bei 80%, ebenso
wie bei 90% Drehzahl und zugestaffeltem Stator 1 die erste Stufe limitierend wirkt.
Diesen Schluss lasst auch eine Betrachtung des Entropieanstiegs entlang der Ma-
schinenachse zu (Abb. 4.5a). Erkennbar ist ein deutlich starkerer Anstieg fir niedrige
Drehzahlen im Bereich der Vorderkante von Rotor 1. Bei zugestaffeltem Stator fallt
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Abbildung 4.2: Rig250 Kennfeld (G), Kennfeld der herausgelésten Frontstufe mit IGV (F) sowie
Messwerte [Enders (2011)].
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Abbildung 4.3: DLR-Rig250 Stufencharakteristiken, entnommen aus Gesamtverdichterrech-
nungen. Auf ISO-Eintrittsbedingungen bezogener Massenstrom.
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Abbildung 4.4: Rotor 1 Druckcharakteristiken bei 90% Drehzahl.
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(b) Anstieg der spezifischen Entropie ab der Eintrittsebene abzliglich des spezifi-
schen Entropieanstiegs bei maximalem Wirkungsgrad (n = n4)

Abbildung 4.5: Entropieanstieg entlang der Maschine fur die letzten konvergenten Betrieb-
spunkte verschiedener Drehzahlen und Stator 1 Verstellungen

dieser Anstieg starker aus. Noch deutlicher wird dies, wenn die Differenz des Entropie-
anstiegs zum Entropieanstieg beim Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads gebildet
wird (Abb. 4.5b und 4.6). Wahrend bei 100% Drehzahl (Abb. 4.6a) ein starker Entropie-
anstieg im Nabenbereich der hinteren Stufen das Bild dominiert und auf eine Ablésung
in dieser Region hindeutet, zeigt sich bei 90% Drehzahl (Abb. 4.6b) als dominante
Quelle der Entropieproduktion die Blattspitze des Rotors 1.

In Abb. 4.7 sind Iso-Flachen flr eine Axialgeschwindigkeit von v,, = 0m/s abgebildet,
wodurch eine Beurteilung der Abldsegebiete und der Spaltwirbelblockage méglich ist.
Bei n = 100%n 4 lassen sich nahe der Pumpgrenze keine kritische Stromungsmecha-
nismen in Stufe 1 ausmachen. Es bildet sich keine Ablésung auf Rotor 1 oder Stator 1,
die Zustrémung zu Rotor 1 weist keine besonders groB3e Inzidenz auf und der Spaltwir-
bel lauft ungehindert in die Passage @). Fir die weiteren Betriebspunkte (Abb. 4.7b-
4.7d) erreicht das Gebiet niederenergetischer Strdmung bereits die Vorderkante des
nachfolgenden Rotors (&) und blockiert die gesamte Passage im Gehausebereich. Bei
n = 80%n 4 tritt zudem eine starke Ablésung an der Vorderkante von Rotor 1 auf (B),
was sich auf eine deutliche Inzidenz zuriickfiihren lasst. Die Spaltwirbelblockage @)
fallt beim Erreichen der Stabilitdtsgrenze bei n = 80%n 4 hingegen etwas geringer aus
als bei n = 90%n 4, weshalb sich ein stabilitdtsbegrenzender Einfluss der Ablésung
bei n = 80%n 4 vermuten lasst. Diese Ablésung fallt bei n = 90%n 4, mit und ohne
zugestaffeltem Stator, deutlich geringer aus und beschrankt sich auf einen nabenna-
hen Bereich. Bei n = 80%n 4 ist zudem eine starke Ablésung im Gehausebereich des
Stators zu beobachten (©).

In Abb. 4.8 werden analog zu Abb. 4.7 Isoflachen der Axialgeschwindigkeit v,, = 0m/s
betrachtet. Hierbei wird deutlich, dass die beobachteten Ablésungen in der 1,5-
Stufen-Konfiguration bei 90% Drehzahl starker auftreten, als in der Gesamtkonfigurati-
on, jedoch nicht in dem Ausmaf, wie bei 80% Drehzahl. Zusatzlich tritt bei 90% Dreh-
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Abbildung 4.6: Anstieg der spezifischen Entropie der letzten konvergenten Betriebspunkte als

Differenz zum spezifischen Entropieanstieg bei maximalem Wirkungsgrad, jeweils bezogen auf
die gemittelte Entropie am Eintritt.
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Abbildung 4.7: Pumpgrenznahe Betriebspunkte bei unterschiedlichen Drehzahlen und unter-
schiedlicher Stellung von Stator 1, der 4,5-Stufen-Konfiguration. Abgebildet sind Rotor und
Stator der ersten Stufe mit Blick auf die Vorderkante des Rotors, sowie Isoflachen der Axialge-
schwindigkeit mit v,, = 0.
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Abbildung 4.8: Pumpgrenznahe Betriebspunkte der 1,5-Stufen-Konfiguration mit v,, = 0-
Isoflachen, analog zu Abb. 4.7.
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Abbildung 4.9: De-Haller-Zahl fir die letzten stabilen/angedrosselte Betriebspunkte nahe der
Pumpgrenze fiir verschiedene Drehzahlen n=80 bis 100%n 4, mit und ohne Verstellung von
Stator 1. (a) 4,5 Stufenrechnung: Vergleich von Rotor 1 und 4 im letzten stabilen Betriebspunki.
(b) Vergleich der Belastung von Rotor 1 bei niedrigstem gemeinsamen m,..q der 1,5- und 4,5-
Stufenrechnungen. (c) 1,5-Stufenrechnung im letzten stabilen Betriebspunkt.

zahl auf Stator 1 eine Abldsung auf (D), die bei zugestaffeltem Stator 1 verschwindet.
Bei 90% Drehzahl und zugestaffeltem Stator 1 zeigt Rotor 1 insgesamt ein sehr ahn-
liches Bild nahe der Stabilitdtsgrenze im Vergleich zwischen der 1,5- und 4,5-Stufen-
Konfiguration.

Um Unterschiede in der Belastung des Rotors 1 zwischen der 1,5-Stufen-Konfiguration
und der 4,5-Stufen-Konfiguration zu untersuchen wird das De-Haller-Kriterium heran-
gezogen (Gl. 2.22). Hierzu werden die letzten konvergenten Betriebspunkte betrach-
tet (Abb. 4.9). Erwartungsgeman fuhrt eine Reduktion der Drehzahl zu einer stei-
genden Belastung des Rotors 1 und einer fallenden des Rotors 4 nahe der Stabi-
litdtsgrenze (Abb. 4.9a). Bei 80%n4 werden im gehausenahen Bereich in der 4,5-
Stufen-Konfiguration &) niedrigere De-Haller-Zahlen erreicht, als in der 1,5-Stufen-
Konfiguration (Abb. 4.9b). Dies und der geringere erreichbare Massenstrom bei einer
4 5-Stufen-Rechnung lassen darauf schlieBen, dass der Stufenverbund auf Stufe 1 bei
80% Drehzahl stabilisierend wirkt. Bei der 1,5-Stufen-Konfiguration wird fiir 80% und
90% Drehzahl der gleiche De-Haller-Wert im Schaufelspitzenbereich erreicht (B), was
auf eine Limitierung in diesem Bereich hindeutet. Durch eine Verstellung des Stators 1
lasst sich der Rotor in diesem Bereich hdher belasten. Es fallt zudem auf, dass im na-
bennahen Bereich (C) ein dhnlicher De-Haller-Wert wie ohne Statorverstellung erreicht
wird (Abb. 4.9¢).

Zusammenfassend lassen die Untersuchungen folgende Schlisse zu. Rotor 1 ist bei
Nominaldrehzahl im Stufenverband nicht pumpgrenzbestimmend. Stattdessen wirkt ei-
ne weiter hinten liegende Stufe limitierend, héchstwahrscheinlich aufgrund einer Abl6-
sung im Nabenbereich. Bei reduzierter Drehzahl bildet sich hingegen ein kritisches
Strémungsgebiet im Spaltbereich von Rotor 1 aus, hervorgerufen durch eine Interak-
tion des Spaltwirbels mit dem Passagensto3. Dieses fiihrt bei 90% Drehzahl zur In-
stabilitat. Bei 80% Drehzahl treten zusatzliche kritische Strdbmungsgebiete in Form von
Ablésungen an der Vorderkante von Rotor 1, im Geh&usebereich des Stators 1 sowie
in der zweiten Rotorreihe auf. Die 1,5-Stufen-Konfiguration zeigt weiterhin nahe der
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(a) BP1 ” | (b) BP4 | (c) BP7

Abbildung 4.10: Veranderung des Spaltwirbels beim Androsseln. n/n4 = 90%, S1:4-8°, Strom-
linien (schwarz) und Mach=1-Linien (orange) in Gehausenahe. Betriebspunkte entsprechend
Abb. 2.15.

Stabilitatsgrenze bei 90% Drehzahl und zugestaffeltem Stator eine groBe Ahnlichkeit
des Strébmungsbilds zur 4,5-Stufen-Konfiguration.

Damit sind die Voraussetzungen erfiillt, ein CT fir Rotor 1 bei 90% Drehzahl und zu-
gestaffeltem Stator, basierend auf einer reduzierten 1,5-Stufen-Konfiguration, auszule-
gen, dessen Wirkung im 4,5-Stufen Verdichter analog sein sollte.

4.1.3 Stromungsmechanische Vorgange beim Androsseln der ers-
ten Stufe

Besonderes Interesse gilt den Strémungsvorgangen in der Stufe 1 beim Erreichen der
Stabilitdtsgrenze, die durch den Einsatz von CTs beeinflusst werden sollen. Grundle-
gende Aspekte wurden bereits in Kap. 2.2.5 erfrtert.

Im Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads kann der Spaltwirbel den Sto3 nahezu
unbeeinflusst passieren (Abb. 4.10a). Die Blockage in Geh&usenahe ist gering. Der
StoR liegt an der Vorderkante an und trifft den Rotor bei etwa 70% Sehnenlénge. Der
Weg, den der Spaltwirbel zurlicklegen kann, bevor er auf den Stof trifft, ist in diesem
Betriebspunkt lang. Hierdurch kann der Wirbelkern durch die Hauptstréomung energe-
tisiert werden und passiert den Sto3 ohne erhebliche Wirbelkernaufweitung (vgl. Kap.
2.2.3). Die Spaltwirbeltrajektorie ist gerade und verlauft mit einem flachen Winkel zur
Sehne (Abb. 2.15 und 2.17), ohne auf die nachfolgende Schaufel zu treffen.

Die StoBposition wandert bei zunehmender Drosselung stromauf (Abb. 2.17, 2.14c¢).
Die Weglénge des Spaltwirbels bis zur Interaktion mit dem Stof3 reduziert sich. Zudem
steigt der Druckaufbau durch den Stof3 (Abb. 2.14a). Mit zunehmender Drosselung
weitet sich daher der Wirbelkern beim Passieren des Sto3es und platzt schlieBlich auf
(Abb. 2.14, 4.10). Gleichzeitig wachst der Spaltstrémungsimpuls im vorderen Schaufel-
bereich, getrieben durch einen wachsenden Druckgradienten Uber die Schaufelspitze
(Abb. 2.13). Der Austrittswinkel der Spaltstrdomung erhéht sich deutlich.

Ein aufplatzender Spaltwirbel und die Zunahme des Spaltstrémungsimpulses in ne-
gativer axialer Richtung lassen ein ausgedehntes Blockagegebiet entstehen. Die Ab-
lenkung der Wirbeltrajektorie Uber den Stof3 steigt. Spaltstromungsfluid und Teile des
schwachen Spaltwirbels dringen weit in die Passage vor und erreichen die Druckseite
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der nachlaufenden Schaufel (Abb. 2.17). Auch in radialer Richtung ist eine zunehmen-
de Ausdehnung des Wirbeleinflusses zu beobachten (Abb. 4.10 unten). Die Interaktion
mit der Zustrémung in diesem Gebiet fihrt zu einer Erhdhung der Inzidenz. Dies wie-
derum beeinflusst die Spaltwirbelentstehung. Letztendlich wird die gesamte Passage
im Schaufelspitzenbereich durch niederenergetisches Fluid blockiert und ,spillage* tritt
auf.

Abb. 4.11 zeigt die 90% Drehzahllinie sowie fir markierte Betriebspunkte radiale Ver-
teilungen. Nach Erreichen des letzten stabilen Betriebspunkts wurde erneut gering-
flgig angedrosselt und Zusténde der divergierenden Simulation aufgezeichnet. Diese
sind farblich hervorgehoben (orange/rot) und erméglichen eine Beurteilung der Stro-
mungsentwicklung beim Erreichen der numerischen Stabilitdtsgrenze.

Wahrend der Druckaufbau des Rotors bis zur Stabilititsgrenze steigt und dann abrupt
abfallt, ist fir die Stufenkonfiguration ein friiheres Abfallen zu beobachten. Dies Iasst
sich durch anwachsende Verluste im Stator erklaren (Abb. 4.11j). Die maximalen Ver-
luste im Bereich um h,.; = 0,85 kdnnen auf eine Zunahme der Sekundarstrémungen
im Rotorspitzenbereich zuriickgefuhrt werden. Die Rotorverluste steigen im Schaufel-
spitzenbereich deutlich an (Abb. 4.11g). Eine Ausdehnung der Sekundarstrémungen
zu tiefer liegenden Schaufelschnitten Iasst sich ebenfalls an den Verlusten ablesen,
die nahe der Stabilitatsgrenze bereits bei 80% Schaufelh6he deutlich ansteigen. Da-
von beeinflusst steigt der Zustrémwinkel zum Stator «, (Abb. 4.11h), insbesondere im
Gehdausebereich, deutlich an.

Der Zustrémwinkel zum Rotor steigt mit abfallendem Massenstrom nahezu gleichma-
Big (Abb. 4.11e). Das Totaldruckverhaltnis nimmt insbesondere im Schaufelspitzenbe-
reich zu (Abb. 4.11c). Gleichzeitig fallt das MVDR im Schaufelspitzenbereich deutlich
ab (Abb. 4.11b). Aufféllig ist, dass das MVDR U(ber die numerische Stabilitatsgren-
ze hinweg nur im Blattspitzenbereich weiter abfallt. In den tiefer liegenden Bereichen
steigt das MVDR wieder, was tendenziell auf eine Stabilisierung hindeutet und auf die
einschnlrend wirkende Blockage am Gehduse zurlckzuflhren ist. Nahe der Pump-
grenze findet demnach die entscheidende, zur Instabilitat flhrende Veranderung der
Strémung im Blattspitzenbereich statt. Die Umlenkung des Rotors im oberen Bereich
erreicht zur Stabilitdtsgrenze ein Maximum (Abb. 4.11f). Der Stator hingegen kann die
Umlenkung weiter erhéhen (Abb. 4.11i).

Abb. 4.12 zeigt Verlustpolaren auf verschiedenen Schaufelschnitten des Rotors. Beim
Androsseln steigt der Zustrémwinkel 5; und die Verluste w wachsen an. Ein Profil na-
he der Schaufelspitze mit h,., = 95% weist bereits im Optimum sehr hohe Verluste
auf, die sich durch den Einfluss der Spaltstrdmung erklaren lassen. Die Entwicklun-
gen von f3; und w beim Uberschreiten der numerischen Pumpgrenze sind in Abb. 4.12
gepunktet dargestellt. Im Schaufelspitzenbereich wachst 3; kontinuierlich bis nahezu
90° an, so dass theoretisch keine Zustrémung mehr mdglich ist. In tiefer gelegenen
Schaufelschnitten ist dies nicht zu beobachten.

Es lasst sich festhalten, dass die Strémung im Wechselspiel von steigender Inzidenz
sowie wachsender Ablésung und Verblockung im Gehausebereich zusammenbricht.
Wesentliche EinflussgréBen sind die StoB3-Wirbel-Interaktion und eine steigende ne-
gative Axialgeschwindigkeitskomponente der Spaltstrdmung im vorderen Schaufelspit-
zenbereich beim Anndhern an die Stabilitatsgrenze.

Wird der Rotor mit einem zeitgenauen URANS-Verfahren angedrosselt, so treten nahe
der Stabilitdtsgrenze selbstinduzierte Instabilitdten in Erscheinung. Hierbei lasst sich,
ahnlich der in Kap. 2.3.2 beschriebenen radialen Wirbel, erkennen, wie ein Wirbel an
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Abbildung 4.12: Verlustpolaren verschiedener Schaufelschnitte. Gepunkteter Teil der Polaren
stellt den Verlauf der numerischen Simulation nach Uberschreiten der numerischen Stabilitats-
grenze dar.

der Vorderkante im oberen Schaufelbereich ablést und im Relativsystem in Umfangs-
richtung umlauft, bis er auf die folgende Rotorvorderkante trifft. In Abb. 4.13 ist die
Wirbelposition in acht Zeitschritten dargestellt. An der Vorderkante wird beim Auftref-
fen des Wirbels kurzzeitig die Inzidenz stark erhéht, was den Vorgang erneut ausldst
und zu einer periodischen Instationaritat nahe der Schaufelspitze flhrt. Die StoBposi-
tion schwankt stark, ebenso der Spaltwirbel. Beides beeinflusst den Verlauf des radia-
len Wirbels. Abb. 4.14 zeigt die instationaren Geschwindigkeitsanteile des Strémungs-
felds, wodurch die Wirbelstruktur und Bewegung in Umfangsrichtung verdeutlicht wird.
Zwischen zwei folgenden Wirbeln (schwarz) lasst sich so eine entgegengesetzt rotie-
rende induzierte Strémung erkennen (magenta), die zu einer kurzzeitigen deutlichen
Zunahme der Inzidenz flhrt, worauf sich kurze Zeit spater der nachste Wirbel von der
Vorderkante 16st. Am Rotoraustritt und auf weiter tiefer liegenden S1-Schnitten ist die
Strémung nahezu stationar.

Mit Hilfe der zeitgenauen Simulation I&sst sich somit eine detailliertere Erklarung fur
das Versagen an der Schaufelspitze finden, die zudem nicht im Widerspruch zu den
mit RANS-CFD gefundenen Ergebnissen im Zeitmittel steht. Gleichzeitig kann jedoch
angenommen werden, dass die instationdren Effekte einen Einfluss auf die Wirkweise
eines CTs haben kdnnen. Daher werden Ergebnisse der Optimierungen, die auf Basis
von RANS-Verfahren erhalten wurden, selektiv mit URANS-Verfahren Uberpruft.

4.1.4 Gewilinschte Stromungsbeeinflussung zur Stabilitatserwei-
terung

Basierend auf den Analysen des Versagensverhaltens kann eine Erweiterung der
Stabilitatsgrenze insbesondere durch eine Reduktion des Blockagegebiets aufgrund
der StoB3-Wirbel-Interaktion erwartet werden. Dies kdnnte durch eine Entlastung der
Schaufelspitze und eine Schwachung des StoB3es erzielt werden, infolgedessen der
Spaltwirbel eine geringere Druckdifferenz tiberwinden misste. Eine Stromabverschie-
bung des StoBes wiirde zudem die Lauflange des Spaltwirbels bis zum Auftreffen auf
den Stof3 verlangern und dem Wirbel mehr Zeit zur Energetisierung lassen. Eine Aus-
blasung von Fluid im Bereich der Entstehung des Spaltwirbels kénnte die Energetisie-
rung unterstitzen.

Eine Reduktion des Blockagegebiets lie3e sich darlber hinaus durch eine Absaugung
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Abbildung 4.14: Instationarer Geschwindigkeitsanteil: Wirbelbewegung im B Ppq N auf einem
S1-Schnitt nahe der Schaufelspitze.

von niederenergetischem Blockagefluid in ein CT realisieren und durch eine Redukti-
on des Spaltmassenstroms, insbesondere des Anteils in negativer Axialrichtung. Dies
lieBe zudem eine Reduktion der Inzidenz erwarten.

Inwiefern eine solche Beeinflussung durch CTs oder die Modifikation von Rotor und
Gehausegeometrie mdglich ist und welcher Einfluss auf den Wirkungsgrad und weitere
Leistungsdaten zu erwarten sind, sollen numerische Untersuchungen zeigen.

4.2 Aufbau der Optimierungen von Rig250 Stufe 1

Um eine gute Vergleichbarkeit der Optimierungsergebnisse zu gewahrleisten, basieren
alle durchgefthrten Optimierungen und Parameterstudien auf einem &hnlichen Aufbau.
Dieser sowie notwendige Abweichungen, insbesondere bei der Axial-CT-Optimierung
aufgrund des Einsatzes von URANS-Verfahren, werden im Folgenden erértert.
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Abbildung 4.15: Vernetzung der Stufe 1 des DLR-Rig250.

4.2.1 Rechennetz und -domane

Unter Abwagung der in Kap. 3.1.2 diskutierten Einflisse auf die Konvergenz einer Op-
timierung und Ungenauigkeiten bei der Berechnung einzelner Geometrien wird ein Re-
chennetz mit ca. 1 Mio. Knoten fiir die Optimierung eingesetzt (Abb. 4.15). Einsparun-
gen wurden insbesondere in radialer Richtung im mittleren Schaufelbereich vorgenom-
men, sowie durch die Verwendung von Wandfunktionen mit y™ > 30. Die Auflésung in
radialer Richtung weist 35 Zellen auf, wovon 7 im Spalt liegen. Zur Validierung der
gewonnenen Ergebnisse wurden feinere Netze herangezogen (Tab. 4.5).

Da die Rotorschaufelzahl mit 23 eine Primzahl ist, kann die Konfiguration im Zeitbe-
reich nicht als Einpassagenmodell gerechnet werden. Verfahren zur Simulation im Fre-
quenzbereich kamen, wie bereits in Kap. 3.2.8 erwahnt, aus Robustheitsgriinden nicht
zum Einsatz. Vollkranzsimulation mit einem URANS-Verfahren stellen aus Kostengriin-
den im Rahmen dieser Arbeit keine praktikable Lésung dar.

Eine weitere Option besteht darin, eine Schaufelzahlskalierung vorzunehmen (Tab. B.1
listet verschiedenen Méglichkeiten auf). Um eine kleine Rechendoméne zu erhalten,
kann die IGV-Anzahl von 40 auf 46 skaliert und so eine Konfiguration bestehend aus
zwei IGVs und einem Rotor mit zeitgenauer CFD simuliert werden. Die Statorstrémung
wird nur im zeitlichen Mittel beriicksichtigt. Die Zahl der CTs wird als Vielfaches der
Rotoranzahl gewahlt.

Um dartber hinaus Rechenressourcen zu sparen, kann das |GV ebenfalls nur im Zeit-
mittel berechnet werden, was eine Schaufelzahlskalierung Gberfliissig macht. Die er-
forderliche Mischungsebene zwischen IGV und Rotor mittelt die Nachlaufe des IGVs
aus und unterdrlckt instationare Interaktionseffekte zwischen IGV und Rotor. Tests mit
beiden Konfigurationen zeigen einen vernachléssigbaren Einfluss der IGV-Nachlaufe
auf die Untersuchungen mit CTs [Goinis (2013)], so dass in der durchgefiihrten Axial-
CT-Optimierung auf die zeitgenaue Simulation der IGV-Strémung verzichtet wird und
lediglich Rotor und CTs mit einem URANS-L&ser simuliert werden.

4.2.2 Zielfunktionen und Betriebspunkte

Zur Optimierung der beiden ZielgréBen Pumpgrenzabstand und maximaler Wirkungs-
grad werden die in Kap. 3.2.7 definierten Zielfunktionen weiter spezifiziert.
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Abbildung 4.16: Ungewollte Auswirkung einer Nut.

Die erste Zielfunktion dient der Optimierung des Wirkungsgrads. Wird ein Verdichter
fir einen konkreten Anwendungsfall betrachtet, ist prinzipiell der Arbeitslinienbetrieb-
spunkt von gréBtem Interesse fur eine Wirkungsgradsteigerung. Aufgrund von Anfor-
derungen an den Pumpgrenzabstand ist dieser, bezogen auf den Betriebspunkt ma-
ximalen Wirkungsgrads, haufig etwas entdrosselt und liegt auf dem steilen Ast der
Kennlinie.

Bei der Optimierung eines solchen Betriebspunkts kann leicht eine Betriebspunktver-
schiebung stattfinden. Zudem kann eine radiale Umverteilung der Strémung leichter
einen positiven Effekt auf den Wirkungsgrad hervorrufen. Ein Beispiel ist in Abb. 4.16
dargestellt [Goinis u. a. (2013b)]. Eine Blockage in Gehausenéahe, hervorgerufen durch
eine groBe Umfangsnut im hinteren Rotorbereich, bewirkt eine radiale Umverteilung
des Massenstroms. Die unteren Schaufelschnitte laufen so bei héherem Wirkungs-
grad. Zusatzliche Verluste durch die Umfangsnut werden tUberkompensiert und sind
bei Betrachtung des Gesamtrotor- bzw. -stufenwirkungsgrads nicht ersichtlich. Solche
ungewollten Effekte kénnen eine Bewertung der Ergebnisse erheblich erschweren. In-
dem der Punkt maximalen Wirkungsgrads optimiert wird, soll eine Erhéhung des ge-
samten Wirkungsgradniveaus erzielt werden. Zuséatzliche Verluste durch ein CT sind
so ersichtlich. Dazu wurde in TRACE ein Verfahren implementierten, mit dem wéahrend
einer CFD-Rechnung der Punkt maximalen Wirkungsgrads mit hoher Genauigkeit an-
gefahren werden kann (siehe Kap. B.6.2).

Im Falle der Optimierungen basierend auf RANS-CFD wird dieses Verfahren eingesetzt
und der maximale isentrope Wirkungsgrad auf der 100% Drehzahllinie optimiert:

f1.stat := max Mismaz)! | n = 100%N (4.1)
Far die Axial-CT-Optimierung wird dennoch der Auslegungspunkt fiir die Definition der
ersten Zielfunktion herangezogen:

frinst := max (Nis.app)! | n = 100%N (4.2)

Dies ist aus Kostengrinden erforderlich, da eine Bestimmung des Punktes maxima-
len Wirkungsgrads eine erheblich langere Rechenzeit nach sich zieht. Die Auswertung
der Ergebnisse hat jedoch gezeigt, dass im Falle der Axial-CT-Optimierung mit einer
Position der Axial-CTs Uber der Rotorvorderkante, nicht mit einer Wirkungsgradverbes-
serung im BPpp aufgrund einer radialen Umverteilung zu rechnen ist.
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Abbildung 4.17: Betriebspunkte und aerodynamische Restriktionen der RANS-
Optimierungen. HF- (orange) und LF-Betriebspunkte (griin), Restriktionen (grau).

Die zweite Zielfunktion dient der Optimierung des Arbeitsbereiches, formuliert als Ab-
stand zwischen einem Arbeitslinienpunkt und einem pumpgrenznahen Punkt, analog
der Definition des Pumpgrenzabstandes nach Gl. 2.1:

fa: = maz (PGK)! (4.3)
= max (HtOt'ngo . mALgO — 1)! | n=90%N (4.4)
Uiot. azoo  MpGoo

Hierbei gilt es zu beachten, dass der pumpgrenznahe Betriebspunkt BPpgqq flir die
Optimierungen mit stationarer CFD durch die iterative Pumpgrenzerkennung bestimmt
wird. Bei der Axial-CT-Optimierung unter Verwendung zeitgenauer CFD ware dieses
Verfahren jedoch zu aufwandig. In diesem Fall wird eine Pumpgrenzabschatzung vor-
genommen (vgl. Kap. 3.2.5). Die Berechnung von f, (Gl. 4.4) geschieht dann mit einem
angedrosselten Betriebspunkt B Psgoo anstelle des pumpgrenznahen Betriebspunkts
B Ppggo. Um den Unterschied in der Berechnung des Pumpgrenzkriteriums deutlich zu
machen, wird der Index i bei einer Pumpgrenziteration und a bei einer Pumpgrenzab-
schatzung verwendet. Die Werte des Pumpgrenzkriteriums von stationaren und insta-
tionaren Optimierungen sind daher nicht direkt miteinander vergleichbar:

PGK,; # PGK, (4.5)

Die zur Berechnung der Zielfunktionen benétigten Betriebspunkte sind in Abb. 4.17
schematisch dargestellt und in Tab. 4.6 aufgelistet, erganzt um Angaben zur Einrege-
lung. BP,pp bezeichnet den aerodynamischen Design-Punkt bei n,, = 100%, der
mit Hilfe eines Totaldruckreglers eingestellt wird, ebenso wie BP,;q , der als Re-
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Opt. stat.  Opt.

Bezeichnung n,., [%] LF HF instat. Regelung Beschreibung

BPADP 100 X X Htot == 1,586 ADP

BPyw 100 X M = Nmax Max. Wirkungsgrad
BPrrioo 100 x Gegendruck  BP fir LF Prozesskette
BPargo 90 «x X X ITor = 1,489 Arbeitslinienpunkt
BPycoo 90 x X X m = 30,5 kg/s Angedrosselt

BPpcgo a0 X PG-lteration Pumpgrenz-BP
BPpcngo a0 m = 28,0 kg/s Pumpgrenznaher BP

Tabelle 4.6: Betriebspunkte der Optimierungen und Angaben dartber, bei welcher Art von
Optimierung (RANS/URANS) diese verwendet werden.

ferenzpunkt flr eine Bestimmung des Pumpgrenzabstandes bei 90% Drehzahl her-
angezogen wird. Ein angedrosselter Betriebspunkt BPsgqo bei konstantem Massen-
strom dient zum einen der Abschétzung der Pumpgrenze PG K, wahrend der Axial-CT-
Optimierung mit zeitgenauer CFD. Zum anderen dient er als Startpunkt fir die auto-
matisierte Pumpgrenziteration (Kap. 3.2.5) bei den Optimierungen mit stationarer CFD.
Als Ergebnis der Pumpgrenziteration wird B Ppggq ermittelt und fir die Bestimmung von
PG K; herangezogen.

4.2.3 Nebenbedingungen

Eine strukturmechanische Nebenbedingung beschrankt den zulassigen Ergebnisraum
auf Geometrien, die alle grundlegende strukturmechanischen Anforderungen erfillen.
Dies ist vor allem wichtig, wenn die Rotorschaufelgeometrie wahrend der Optimierung
verandert wird. Es wird gefordert, dass die maximale auf der Schaufeloberflache von
Rotor 1 auftretende Vergleichsspannung nach der Gestaltanderungshypothese fir je-
de Geometrie N kleiner oder gleich der Vergleichsspannung der Initialgeometrie des
Rig250 ist:

NB; : 0vG.maz.N < OvG.maz.Initial (4.6)

Aerodynamische Nebenbedingungen sollen sicherstellen, dass die optimierten Geo-
metrien aerodynamisch vergleichbar bleiben. Der aerodynamische Auslegungspunkt
soll nicht zu stark im Kennfeld verschoben werden. Bei einem auf einen festen Wert
geregelten Totaldruck im BP,pp, fUhrt eine Reduktion des Massenstroms tendenziell
zu einem héheren Wirkungsgrad, auch im B Py . Eine Begrenzung ist daher lediglich
zu niedrigeren Massenstromen notwendig. Es wurde eine Abweichung von 0,3% als
zulassig definiert:

NBapp : Mapp.N = MADP.Initial - (1 — 0.3%) (4.7)

Zudem wird der Totaldruck im B P,y restringiert:

N Bpiotvw = Weorwn < Wior pewimitiar - (1 +0,5%) (4.8)

Dies geschieht mit der Motivation, bei einer Rotoroptimierung nicht zu stark von der
bisherigen Auslegung abzuweichen und die Ergebnisse der verschiedenen Optimie-
rungen vergleichbar zu halten.
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P RRIFTFIEIS S &
F 8 F @ N
Modifikation S Q& ¥ o g F &
Zielfunktionen Wirkungsgrad- und Pumpgrenzkriterium
Optimierung X X X X X
Multi-Fidelity X X X X
Parameterstudie X X
Kombinationsstudie X X X X

Umfangssymmetrie X X X X X X X

RANS / X X X X X X X

URANS X X
Freie Parameter 5 95 100 6 30 106 130 11 106
PG-lteration / X X X X X X X X
PG-Abschatzung

Betriebspunkte 5 5 5 5 5 5 5 3 5

Tabelle 4.7: Uberblick der durchgefiihrten Studien an Stufe 1 des Rig250.

Die Wahl der Grenzen der Nebenbedingungen basiert auf Erfahrungswerten und wur-
de wahrend der Optimierung Uberprift und angepasst, um sicherzustellen, dass ange-
messene Werte verwendete werden.

4.3 Optimierungsstudien

4.3.1 Uberblick

Tab. 4.7 gibt einen Uberblick tiber die durchgefiihrten und im Folgenden vorgestellten
numerischen Studien. Der Schwerpunkt liegt zunachst auf der méglichen Steigerung
von Pumpgrenze und Wirkungsgrad und der Analyse der hierzu erforderlichen Geo-
metriemodifikationen. Aerodynamischen Effekte werden in Kap. 5 analysiert.

Es wurden Optimierungen von Umfangsnuten, der Geh&usekontur und des Rotors, ein-
zeln sowie in Kombination, durchgefihrt. Zudem wurden Axial-CTs unter Einsatz von
zeitgenauer CFD (URANS) optimiert. Erganzt werden die Optimierungen durch Para-
meterstudien, bei denen ausgewahlte Geometrien gezielt variiert wurden, sowie Kom-
binationsstudien, bei denen die Ergebnisse der verschiedenen Optimierungen (Rotor,
CT, Gehause) kombiniert wurden.

Es werden ausschlieBlich mit der HF-Prozesskette gewonnene Ergebnisse dargestellt.
LF-Ergebnisse dienen einzig der Beschleunigung der Optimierung durch eine Verbes-
serung der Ersatzmodelle.
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04l
Parameter Min Max i
Langen: ot
Posion @ —0,3-cw 13-cu 3.0
Breite b 0-Cax 0,3 Can S
Tiefe t 0 Caz 0,3 Cax S oarf
S 0371
Winkel: § i
0.36
Stromauf « —80° 80°
Stromab g —80° 80° 085Ky o e
,,DeCkel“ '7 _0 QTCLd 0 QTCLd 0.872 0.874 0.876 [0.]878 0.88 0.882
) ) 'nmax "
Tabelle 4.8: Freie Parameter Abbildung 4.18: Datenbasis

4.3.2 Umfangsnuten
Optimierungsstudie Einzelnut

Zunachst wird eine einzelne Umfangsnut optimiert, um eine Uberlagerung verschie-
dener Effekte durch mehrere Nuten zu vermeiden. Die Nuten werden durch sechs
freie Parameter, wie in Kap. 3.2.2 geschildert, definiert. Die Freigaben (Tab. 4.8) er-
maoglichen nahezu jede viereckige Geometrie an jeder Position Gber dem Rotor sowie
in gewissem Mafe davor und dahinter. Damit ist der Parameterraum flr eine einzel-
ne Nut deutlich gréBer, als bei allen bekannten bisherigen Umfangsnutenstudien (vgl.
Kap. 2.5.6).

Wahrend der Optimierung wurden ca. 1000 Geometrien mit der HF-Prozesskette und
500 mit der LF-Prozesskette bewertet. Das Ergebnis ist in Abb. 4.18 als Plot der
Zielfunktionswerte dargestellt. Hervorgehoben ist die Pareto-Front und ausgewahlte
Pareto-optimale Umfangsnuten (UN1-UNSG).

Im Vergleich zur glatten Wand wird eine Steigerung des Pumpgrenzkriteriums (Gl. 2.2)
um bis zu PGK; .., = 11% (UN1) erzielt, bei EinbuB3en im maximalen Wirkungsgrad von
Anna: = —0,08%. Keine Nut flhrt gleichzeitig zu einer Steigerung des Pumpgrenzkri-
teriums und des maximalen Wirkungsgrads.

Die Pareto-optimalen Nuten (Abb. 4.19 und Parameterwerte in Tab. B.2) befinden sich
alle bei etwa 10% c,., sind schmal mit einer ahnlichen Breite und deutlich stromauf
geneigt. Entlang der Pareto-Front kann ein Ubergang von ausgepragten Nuten hin
zur glatten Wand (GW) beobachtet werden. Die glatte Wand ist Teil der Pareto-Front.
Geometrien, die im Zielfunktionsraum nahe der glatten Wand liegen (z.B. UN6), sind
kaum ausgepragt.

Eine Analyse der Datenbasis zeigt folgende Zusammenhange. Bezlglich der Pump-
grenze sind vor allem die Position, Breite und Neigung von Bedeutung. Eine Steige-
rung der Pumpgrenze wird nur durch Nuten im vorderen Bereich (ca. 5-25% c,,) erzielt
(Abb. 4.20, siehe auch Abb. B.5 fur weitere Parameter). Eine héhere Pumpgrenze ist
mit stérkerer Stromaufneigung madglich. Es wurde keine Nut gefunden, die die Pump-
grenze erweitert und stromab geneigt ist. Mit zunehmender Breite sinkt der mogliche
Pumpgrenzgewinn. Nuten mit einer Breite von ca. 4% c,, zeigen die besten Ergeb-
nisse. Mit tieferen Nuten lassen sich gré3ere Pumpgrenzgewinne erzielen. Eine fur
diesen Rotor optimale Nut liegt somit bei ca. 10% c,., ist stromauf geneigt und weist
eine geringe Breite auf. Ein steigender Pumpgrenzgewinn geht mit einer Reduktion des
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Abbildung 4.19: Pareto-optimale Nutengeometrien.
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Abbildung 4.20: Plot der Optimierungsdatenbasis: Einfluss der Position auf die Zielfunktionen
(weitere Parameter in Abb. B.5)

Wirkungsgrads einher. Der Wirkungsgrad wird vor allem durch die Breite und Neigung
beeinflusst. Der geringere Einfluss der Position auf den Wirkungsgrad kann hervorge-
hoben werden. Der Einfluss von ~ ist vernachlassigbar.

Parameterstudie zum Einfluss von Position und Geometrie

Durch Variation von Position, Breite, Tiefe und Neigung ausgewéahlter Nuten wird der
Einfluss der Parameter weiter untersucht. Abb. 4.21 veranschaulicht die Variationen.
Parameterwerte sind in Tab. B.3 aufgelistet. Abb. B.3e bis B.4f zeigen die Ergebnisse
im Detail.

Es bestétigt sich der starke Einfluss der Form auf Pumpgrenze und Wirkungsgrad.
Ein Abweichen von der optimalen Breite der Nut fuhrt schnell zu einer Reduktion der
Pumpgrenze und des maximalen Wirkungsgrads (Abb. B.4e). Ebenso eine Reduktion
der Stromaufneigung der Nut (Abb. B.4f). Dies l&sst vermuten, dass die Stromaufnei-
gung der Nut ein Einstrdbmen im Punkt maximalen Wirkungsgrads verhindert und so
ein negativer Effekt auf den Wirkungsgrad vermieden wird. Sind Breite, Position und
Neigung nahe der Optimalwerte, l1&sst sich durch eine gréBere Tiefe die Pumpgrenze
steigern (Abb. B.3f). Anderenfalls kann eine tiefere Nut eine Reduktion der Pumpgren-
ze bewirken. Der Wirkungsgrad féllt mit zunehmender Nuttiefe geringflgig.

Die Auswirkungen auf den maximalen Wirkungsgrad zeigen eine nur schwache Abhan-
gigkeit von der Position der Nut. Eine Nut, die eine andere im Wirkungsgrad dominiert,
tut dies tendenziell an jeder Positionen. Eine Ausnahme stellt der Bereich direkt an der
Vorderkante dar, an dem jedoch fir keine der betrachteten Nuten eine Verbesserung
der Pumpgrenze erzielt wird.

Um zukinftige Optimierungen zu beschleunigen, lieBe sich daher zunéchst eine Nut
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Abbildung 4.21: Nutengeometrien der Parameterstudie.

an fester Position im signifikanten Bereich nahe der Vorderkante optimieren und in
einem zweiten Schritt von dieser optimierten Form die Position optimieren.

Im BP,pp kann fur stromab liegende Nuten eine Wirkungsgradsteigerung beobachtet
werden. Insbesondere von Nuten die breit sind und wenig stromauf geneigt und da-
her eine starke Interaktion mit der Hauptstromung aufweisen. Es liegt die Vermutung
nahe, dass es sich um den in Kap. 4.2.2 beschriebenen ungewollten Effekt einer ra-
dialen Stromungsumverteilung durch die Bildung eines Blockagegebiets handelt und
die Wirkungsgradsteigerung alleine durch eine Veranderung des Betriebspunkis der
unteren Schaufelschnitte erzielt wurde. Dies bestéatigt die Notwendigkeit bei der hier
durchgefiihrten Optimierung den Punkt maximalen Wirkungsgrads fir die Bildung der
Zielfunktion zu verwenden und nicht den Arbeitslinienpunkt BP,pp.

Parameterstudie zum Einfluss der Nutenanzahl

Untersuchungen zur Nutenanzahl zeigen, dass durch zusatzliche Nuten der Pump-
grenzgewinn von PGK,. = 11% bei einer Nut auf 15% mit vier bzw. finf Nuten gestei-
gert werden kann. Hierflr wurde die Nutenanzahl beginnend bei einer vorderen Nut,
sukzessive mit jeweils stromab liegenden Nuten auf bis zu finf erh6ht!. Die Position
der ersten Nut weist einen signifikanten Einfluss auf die Pumpgrenze auf. Zudem be-
wirken Nuten, die weiter als ¢,, = 0,35 stromab liegen, keine weitere Steigerung der
Pumpgrenze. Die Nuten sollten demnach innerhalb des anhand der Einzelnutenvaria-
tion identifizierten Abschnitts im vorderen Bereich der Schaufel liegen. Der mdgliche
zusatzliche Pumpgrenzgewinn durch mehrere Nuten ist daher alleine schon aufgrund
der rdumlichen Begrenzung limitiert. AuBerdem Iasst sich eine zunehmende Reduktion
des maximalen Wirkungsgrads mit héherer Nutenanzahl beobachten.

Zusammenfassung

Zusammenfassend kénnen folgende Beobachtungen bezlglich des Einflusses der ver-
schiedenen Nutparameter auf die Zielfunktionen festgehalten werden:

"Details zu Geometrien und Auswirkungen auf Pumpgrenze und maximalen Wirkungsgrad sind in
Tab. B.4 aufgefihrt.
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P P, Py Py P

Position (in ¢,, der Schaufelspitze) [-] -0,05 0,1 0,5 0,9 1,05
Zulassige radiale Verschiebung [mm] +2,0 +2,0 +25 +2,0 +2,0

Tabelle 4.9: Freie Parameter der Gehausekonturoptimierung.

Position z: Ein Einfluss auf die Pumpgrenze durch eine Nut wird nur im vorderen Ro-
torbereich bis ca. 25 % c,, erzielt. Eine Steigerung der Pumpgrenze ist in einem
Bereich von ca. 5-25 % c¢,, méglich, der als signifikanter Bereich mit Hinblick auf
eine Pumpgrenzerweiterung angesehen werden kann. Das Optimum liegt bei ca.
10 % c,.. Da der signifikante Bereich mit dem Gebiet der Sto3-Wirbel-Interaktion
und hohen negativen Axialkomponenten der Spaltstrémung im angedrosselten
Zustand Ubereinstimmt, kann ein Zusammenhang mit diesen Phanomenen ver-
mutet werden. Fur die Beeinflussung des Wirkungsgrads spielt die Position eine
geringe Rolle.

Tiefe t: Die Tiefe spielt eine zweitrangige Rolle. Sofern Position, Breite und Neigung
Optimalwerte erlangt haben, kann durch eine tiefere Nut in Grenzen eine Steige-
rung der Pumpgrenze erzielt werden.

Breite b: Die Breite der Nut ist, ebenso wie die Position, ein wesentlicher Parameter,
so dass eine optimale Pumpgrenzsteigerung nur mit einer definierten Breite er-
folgen kann, die im untersuchten Fall bei ca. b = 4%c,, liegt. Eine gréB3ere Breite
hat ein leichtes Abfallen des maximalen Wirkungsgrads zur Folge.

Neigung « und g: Effiziente Nuten sind mdglichst weit stromauf geneigt. Durch die
Neigung wird die Ausstromrichtung aus der Nut definiert und die Einstrémung in
die Nut beeinflusst. Fluid mit negativer Axialgeschwindigkeitskomponente, wie es
flr stark angedrosselte Betriebspunkte verstarkt im Schaufelspitzenbereich auf-
tritt, kann einfacher in die Nut strémen. Eine Stromaufneigung der Nut reduziert
zudem ein ungewolltes Einstromen im Arbeitslinienbereich und ist daher wichtig
far den Wirkungsgrad.

Bodenneigung ~: Dieser Parameter ist gréf3tenteils vernachlassigbar, insbesondere
far tiefe Nuten.

Anzahl N: Durch eine Steigerung der Nutenanzahl 1&sst sich der Pumpgrenzgewinn
steigern. Die Nuten mussen hierfir im vorderen Rotorbereich liegen. Mit steigen-
der Nutenanzahl steigt der negative Einfluss auf den Wirkungsgrad.

4.3.3 Gehausekontur

Die Gehausekontur oberhalb des Rotors wird durch funf in radialer Richtung verschieb-
bare Punkte parametrisiert (Abb. 3.5), wie in Kap. 3.2.3 erértert. Die zuldssigen Ver-
schiebungen und Positionen der Konstruktionspunkte sind Tab. 4.9 zu entnehmen. Die
Spalthéhe betragt im Vergleich h, = 0, 51mm (Tab. 4.3).

Es wurden 550 Geometrien mit der HF-Prozesskette berechnet (Abb. 4.22). Dabei wird
der maximale Wirkungsgrad um bis zu 0, 16% gesteigert (K7) bzw. ein Pumpgrenzge-
winn von bis zu dpq i = 14, 5% erzielt (K1). Im Vergleich zur Umfangsnutenoptimierung
sind durch eine Gehausekonturmodifikation gleichzeitige Steigerungen beider Fitness-
funktionen mdoglich. Bei Verletzung der aerodynamischen Nebenbedingungen lassen
sich deutlich hdhere Fitnessfunktionswerte erzielen (Abb. 4.22, graue Punkte).
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Abbildung 4.23: Unabhangige Variation der Parameter P1-P5.

Eine Analyse der linearen Korrelation zwischen Parameter- und Zielfunktionswerten
zeigt, dass insbesondere der zweite Parameter einen hohen Einfluss auf die Pump-
grenze besitzt (Tab. 4.10). Hierzu wurden die Geometrien der Datenbasis zufallig
mit kleinen Anderungen gestért und der Einfluss auf die Zielfunktionen anhand von
Kriging-Modellen abgeschéatzt. Als Ursache lasst sich das Einwirken auf den Spaltwir-
bel und das Gebiet der Sto3-Wirbel-Interaktion nahe der Rotorvorderkante vermuten.
Auch wird durch P, maBgeblich die Kontraktion Uber der Vorderkante des Rotors be-
stimmt. Bezuglich des Wirkungsgrads weist kein Parameter eine so deutliche lineare
Korrelationstendenz auf. Dies zeigt auch eine unabhangige Variation der Parameter
P1-P5, bei der die jeweils anderen auf null gesetzt wurden (Abb. 4.23).

In Abb. 4.24a sind Pareto-optimale Geometrien dargestellt. Geometrien, die eine ho-
he Pumpgrenzerweiterung bewirken, zeigen eine Aufweitung des Gehauses vor der
Vorderkante mit anschlieBender Kontraktion bei P, und darauffolgender erneuter Auf-
weitung. So entsteht eine Abwértsdelle kurz hinter der Vorderkante. Werden die gege-
benen Nebenbedingungen flr Massenstrom und Totaldruckverhéltnis vernachlassigt
(Abb. 4.24b) und far diesen Fall analog Pareto-optimale Geometrien ausgewahlt, so ist
die Delle noch ausgepragter, was deren Bedeutung unterstreicht. Geometrien, die ein
hohes 7,.... erzielen, zeichnen sich durch einen eher geradlinigen Gehauseverlauf im



4. Numerische Studien zur Pumpgrenzerweiterung 91

T
I~ Glatte Wand
— K1 Hoéheres PGK

K2 =
— K3 l

K4
— K5
— K6
— K7 Héherern,,,

— K8 Geringeres PGK

0,01m

0,01m

006 008 01 012 o014
x [m]
(a) Nebenbedingungen erflllt

T
Glatte Wand
— KoR1 Hoheres PGK

— KoR10 Héhererm, ..

006 008 01 012 014
x [m]
(b) Nebenbedingungen nicht erflillt

Abbildung 4.24: Strak-Verlaufe von Pareto-optimalen Geometrien. In grau dargestellt ist die
Schaufel der initialen Geometrie. Die Darstellung ist in r-Richtung um den Faktor zwei ge-
streckt (unterschiedliche Achsenskalierung), um die Gehauseverlaufe besser unterscheiden zu
kénnen. Spalt und Welligkeit erscheinen hierdurch gréer.

vorderen Rotorbereich mit einer nach au3en weisenden Vertiefung nahe der Hinterkan-
te aus. Eine Erklarung far diese hintere Delle kann in einer Massenstromumverteilung
vermutet werden. Auch eine nach auf3en weisende Delle nahe der Vorderkante (K8)
kann mit einer Wirkungsgradsteigerung in Verbindung gebracht werden, wobei eine
Reduktion der Spaltverluste und Sto3-Wirbel-Interaktionsverluste eine Rolle spielen
kénnten. Dies steht im Einklang mit den Ergebnissen von Kréger (2010), der in sei-
ner Arbeit die Stabilitatsreserve wéahrend der Optimierung allerdings nicht betrachtet.
Die Berucksichtigung der Pumpgrenze als zweite Zielfunktion zeigt jedoch, dass eine
Aufweitung des Gehauses durch Parameter 2 nicht genutzt werden kann, wenn eine
Pumpgrenzreduktion ausgeschlossen werden soll.

Far die Pareto-optimalen Geometrien zeigt sich bezuglich der radialen Verschiebung
nach auf3en eine negative Korrelation des Parameters P, zur Pumpgrenze und fir die
anderen Parameter eine positive Korrelation (Abb. 4.25). FUr den Wirkungsgrad sind
die Tendenzen entsprechend der Pareto-Front gespiegelt. Die Werte der Verschiebun-
gen der Pareto-optimalen Geometrien sind dabei gering im Vergleich zu den freige-
gebenen Parameterintervallen, was auf die aerodynamischen Restriktionen zurtickge-
fahrt werden kann. Wie gering der Parameterbereich ist, fir den alle Nebenbedingun-
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Abbildung 4.26: Einfluss der Parameter P, und P, auf die Zielfunktionen Wirkungsgradkri-
terium (links) und Pumpgrenzkriterium (rechts). Einschrankungen durch Restriktionen (grau):
AP, < —1mm: Zu geringer Massenstrom im BPapp; linker oberer Bereich: Zu hohes To-
taldruckverhéltnis im B Py ; rechter unterer Bereich: Zu niedriges Totaldruckverhaltnis im
BPyw.

gen erflllt werden, verdeutlicht Abb. 4.26 anhand der Parameter P2 und P,. Lediglich
innerhalb des hellen Bereichs (ndherungsweise) finden sich bezlglich der Nebenbe-
dingungen zulédssige Geometrien. Bei Vernachlassigung der Nebenbedingungen lie3e
sich ein maximales PG K fur minimale Werte von P, und maximale von P, erzielen, ein
maximales 7,,.. fur gleiche Werte von P,, jedoch minimale von P, (vgl. Abb. 4.24b).

Eine ahnliche Optimierung wurde von Krdger (2010) flr Rotor 3 des Rig250 durch-
gefuhrt, wobei eine Wirkungsgradsteigerung und Blockagereduktion als Ziele definiert
wurden. Der erzielte Wirkungsgradgewinn fir Stufe 3 entspricht in etwa dem hier far
Stufe 1 erzielten Wirkungsgradgewinn, sofern, wie auch bei Kréger (2010), keine wei-
teren aerodynamischen Nebenbedingungen berlcksichtigt werden (Abb. 4.22, graue
Punkte). Die optimierten Konturierungen fir Rotor 1 und Rotor 3 unterscheiden sich
allerdings deutlich in ihrer Form. Dies kann darauf zuriickgefuhrt werden, dass Rotor
3 mit einer hohen subsonischen Mach-Zahl von 0,85 angestrémt wird, wohingegen
Rotor 1 eine Zustrémmachzahl von 1,21 erfahrt, was signifikante Unterschiede der
Strébmungstopologien nahe der Rotorspitze nach sich zieht. Bei einer weiteren Ge-
hausekonturoptimierung eines subsonischen Rotors [Goinis (2018)] liel3 sich hingegen
eine zu der von Krdger (2010) gefundenen Konturierungen ahnliche Form finden.
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Typ Parameter Freigabe
Profile Winkel: VK-, HK-, Staffelungswinkel +5°
Umfangsverschiebung +3°
Splineparameter SS (4) bp
VK-Form (2) bp
Dickenverteilung (2) bp
Flache (2) bp
Fadelung VK-, HK-Verlauf in x-r £+30mm
Tabelle 4.11: Freie Parameter und Parameterbereiche (bp=,best Abbildung 4.27:
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Abbildung 4.28: Datenbasis der Rotorop- Abbildung 4.29: Datenbasis der Rotorop-
timierung: Restriktionen erflllt (schwarz), timierung: Einfluss der Beschrankung des
nicht erflllt (grau). Ausgewahlte Geometrien maximal zulassigen Totaldrucks im BPyw
R1-R5, RX, RZ und Referenzgeometrie RO. (Gl. 4.8) auf die Pareto-Front.

4.3.4 Rotorbeschaufelung

Die Parametrisierung des Rotors basiert auf der in Kap. 3.2.4 erérterten Vorgehenswei-
se. Es werden sieben Profile auf Konstruktionslinien im x-r-Koordinatensystem (Abb.
4.27) definiert. Ein positive Krimmung, d.h. ein konkaver Bereich auf der Saugseite,
wurde durch die Parametrisierung nicht ausgeschlossen. Das Nabenprofil bleibt un-
verandert. Das oberste Konstruktionsprofil liegt auBerhalb des Strdmungskanals. Die
finale Schaufel wird durch Kiirzen auf die korrekte Hohe erzeugt. Eine Ubersicht der
95 freien Parameter zeigt Tab. 4.11.

Es wurden 1200 Geometrien mit der HF-Prozesskette und 600 mit der LF-Prozesskette
berechnet. Von den HF-Individuen erflllen 60 alle Restriktionen. Die HF-Datenbasis ist
in Abb. 4.28 dargestellt. Ohne Wirkungsgradverlust lasst sich eine Pumpgrenzsteige-
rung dpgr; von tber 27% (R1) erzielen. Alternativ ist eine Steigerung des maximalen
Wirkungsgrads von ca. 0,9 Prozentpunkten (R5) ohne Pumpgrenzverlust mdglich.

Eine Analyse der Nebenbedingungen zeigt, dass insbesondere die Restriktion des To-
taldrucks im B Py zu hohen Werten (Abb. 4.29) die Pareto-Front beschrankt. Bereits
geringfiigige Anderungen dieser Nebenbedingung héatten eine deutliche Verschiebung
der Pareto-Front zur Folge, mit weiteren méglichen Zugewinnen in beiden Zielgré3en.

Einen Hinweis dartber, wie das Potential der Rotoroptimierung durch die Nebenbedin-
gungen eingeschrankt wird, liefert Rotor RX (Abb. 4.28). RX verletzt die Nebenbedin-
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Abbildung 4.31: Profile der Schaufelspitze (oben) und bei h,..; = 80% (unten)
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Abbildung 4.32: Rotorgeometrien (x-r-Ansicht); gestrichelte Linien: VK und HK von RO
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gung N B...vmw (Gl 4.8) und Uberschreitet den vorgegebenen Totaldruck im B Py,
erfullt jedoch die strukturmechanischen Anforderungen. RX erreicht einen deutlich er-
weiterten Stabilitatsbereich im Vergleich zu RO (dpqx; = 30%), bei gleichzeitig deutlich
erhdhtem maximalem Wirkungsgrad der Komponente (A7,,.. = +0, 8%-Punkte).

Die Pareto-optimalen Geometrien zeigen einige Gemeinsamkeiten, die sie von der Re-
ferenzgeometrie (RO) unterscheiden. Die Schaufeln weisen eine Vorwartspfeilung auf
(Abb. 4.32). Damit einher geht eine Erhdhung der Sehnenlange im Schaufelspitzen-
bereich und eine Reduktion bei tiefer liegenden Schaufelschnitten (Abb. 4.30). Staffe-
lungswinkel und Vorderkantenwinkel an der Schaufelspitze werden tendenziell leicht
reduziert, bei ca. 90% Schaufelhéhe erhdht und darunter abgesenkt (Abb. 4.30). Zu-
dem wird die Wélbungsricklage der Schaufelspitzenprofile in Richtung Hinterkante ver-
schoben. Dies fuhrt zu Schaufelspitzenprofilen mit einer deutlich reduzierten Wélbung
und Krimmungsverlaufen der Saugseite, die vereinzelt leicht positiv werden, d.h. einen
geringflgig konkaven Bereich aufweisen (Abb. 4.31).

Geometrieunterschiede zwischen den Pareto-optimalen Geometrien machen sich ins-
besondere in der Sehnenléange im Bereich von ca. 30-90% relativer Héhe bemerkbar
(Abb. 4.32 & 4.30), als auch im VK-Winkel. Entlang der Pareto-Front von hoher Pump-
grenze zu hohem Wirkungsgrad (R1 — RS5) I&sst sich tendenziell eine Reduktion der
Sehnenlange im mittleren Schaufelbereich beobachten und eine Abnahme des VK-
Winkels.

4.3.5 Simultane Modifikation von Umfangsnuten, Gehausekontur
und Rotor

Nachdem der separate Einfluss von Umfangsnuten-, Gehausekontur- und Rotoropti-
mierung untersucht wurde, sollen Kombinationen betrachtete werden, um zu beant-
worten, ob sich die positiven Effekte superponieren lassen und zu einer weiteren Stei-
gerung von Pumpgrenze und Wirkungsgrad flihren. Dies beinhaltet die Frage, ob Um-
fangsnuten und Gehausekonturierungen auch mit Rotoren wirken, die mit derselben
Methodik auf dieselben Ziele hin optimiert wurden.

Kombinationen optimierter Umfangsnuten, Gehausekonturen und Rotoren

Die Umfangsnutenkonfiguration UN1, sowie Kombinationen aus bis zu finf Umfangs-
nuten, die in der Umfangsnutenstudie ein hohes Potential gezeigt haben?, werden mit
ausgewahlten Rotoren der Datenbasis kombiniert. Darliber hinaus werden die Gehau-
sekonturierungen K1, K3, K8 mit denselben Rotoren kombiniert.

Abb. 4.33 zeigt das Ergebnis als Plot der Zielfunktionen, maximaler Wirkungsgrad
und Pumpgrenzkriterium. Schwarze Punkte markieren die Referenzrotoren. Von die-
sen ausgehend sind die Veranderungen der Zielfunktionswerte durch das Anbringen
der verschiedener Umfangsnutenkonfigurationen mit blauen Linien und Kombinatio-
nen mit Geh&usekonturen mit orangefarbenen Linien markiert. Darlber hinaus ist die
Pareto-Front der Rotoroptimierung magentafarben eingezeichnet.

Es zeigt sich ein inhomogenes Bild bei der Kombination verschiedenen Geometrien.
Dieselben Umfangsnuten oder Gehausekonturierungen, die an einem Rotor einen po-

2Konkret handelt es sich um die Umfangsnutenkonfigurationen UN1-M1-11110, UN1-M1-11111,
UN1-M6-11111, UN1-M8-11000, UN1-M8-11111 (siehe Kap. 4.3.2 und Tab. B.4)
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Abbildung 4.34: Datenbasis der kombi-
nierten Optimierung: Restriktionen erfillt
(schwarz), nicht erfullt (grau). Ausgewahlte
Geometrien R1-R7 und Referenzgeometrie

RO.

Abbildung 4.35: Datenbasis der kombinier-
ten Optimierung: Summierte Nutentiefe als
MaB fur die Signifikanz des CTs. Hervorhe-
bung von Geometrien die alle Nebenbedin-

gungen erflllen (orange).

sitiven Einfluss zeigen, kdnnen an einem anderen einen negativen aufweisen, sowohl
bezlglich des Wirkungsgrads, als auch des Pumpgrenzkriteriums. Insgesamt konnte
keine Steigerung der bisher maximal erzielten Pumpgrenze (mit optimierten Rotoren)
erreicht werden. Weiterhin verletzen viele der Kombinationen die in den Optimierungen
definierten aerodynamischen Nebenbedingungen.

Kombinierte Rotor-, Gehduse- und Umfangsnutenoptimierung

Unter Freigabe aller Parameter wurde eine Optimierung von Rotor, Gehausekontur
und bis zu finf Umfangsnuten durchgefliihrt. Die Datenbasen der vorherigen Optimie-
rungen und manuelle Kombinationen aus Pareto-optimalen Geometrien wurden zur
Initialisierung und dem Metamodell-Training herangezogen.

Im Vergleich zur Rotoroptimierung konnte mit der kombinierten Optimierung kein zu-
satzlicher Gewinn des Pumpgrenzkriteriums oder maximalen Wirkungsgrads erzielt
werden (Abb. 4.34, ausgewahlte Pareto-optimale Geometrien M1-M5). So erreicht die
Geometrie M1 mit fiinf Umfangsnuten nahezu identische Werte der Fitnessfunktionen,
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Parameter 292  y{?  a5? y3?
Min -1.0 02 05 0.2 T
Max 0.5 1.0 20 1.0 B T T
o026 '— ‘o'::é}. .3.
NS I ® o0 ) A,
Parameter z{? Az{?  ©; Dosbe O ::f'gi.;’@f%o
Min 02 025 -05 -45° 3.0 < e :..-&;ﬂ”f
Max 0.6 060 05 45  § | A
5 028 F P — .._”' ®
g ; & Ref. (GW,R0)
Parameter  x, m d; Cozp e, .,...;', Yra
Min 02 -02 0.05 ozif oW Ve
Max 0.8 0-2 0-20 0.855 ‘ 0.86 ‘ — ‘ 0.865 ‘ ‘ 0.87

Wirkungsgrad BP,os []

Tabelle 4.12: Parameterbereiche Abbildung 4.36: Datenbasis

wie R1 ohne CT.

Um abzuschatzen, inwiefern Umfangsnuten eine Rolle spielen ist in Abb. 4.35 flr jede
Konfiguration die Summe der Tiefen der Umfangsnuten farblich hervorgehoben. Geo-
metrien, die alle Nebenbedingungen erflllen sind orange markiert. Es zeigt sich eine
Tendenz zu Nuten mit geringerer Tiefe bis hin zu keinen Nuten flr Konfigurationen mit
héherem Wirkungsgrad. Gebiete im Zielfunktionsraum, die einen hohen Pumpgrenz-
abstand reprasentieren sind sowohl durch Konfigurationen mit, als auch ohne Nuten
besetzt.

4.3.6 Axialschlitze

Flr die Optimierung wurde die in Kap. 3.2.2 beschriebe Parametrisierung mit zwei
Sektionen verwendet. Tab. 4.12 zeigt eine Ubersicht der Parameter mit deren Grenzen.
Um die Parameterzahl auf eine GréBenordnung zu reduzieren, fir die eine URANS-
Optimierung noch durchfiihrbar ist, wurden die Parameter der oberen Sektion, nach
folgender Vorschrift, an die der unteren gekoppelt:

O, = 1.00x 6, (4.9)
Yo 1.00 * v, (4.10)
T 1.00 * (4.11)
Y2 1.00 * y; (4.12)
dy 0.75 * dy (4.13)

Die Hinterkante des S2-Splines ist als Delta definiert, so dass sich der eigentliche Wert
wie folgt ergibt:

x;?f = x‘sf + Axff (4.14)
Die Optimierung wurde mit konstanter CT-Anzahl durchgefihrt. Eine variable CT-
Anzahl ware fir den Einsatz von Ersatzmodellen, die ein zentrales Element der Opti-

mierungsstrategie bilden, nicht optimal. Eine Abschatzung zum Einfluss der CT-Anzahl
zeigt steigende Auswirkungen auf die Kennlinien mit zunehmender CT-Anzahl [Goinis
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Abbildung 4.37: Pareto-optimale Geometrien. Seitenansicht (oben), Draufsicht (unten).

(2013)]. Es lasst sich eine zunehmende Abnahme des Wirkungsgrads im ADP beob-
achten. Im angedrosselten Betriebspunkt werden die Anderungen bei steigender An-
zahl jedoch geringer und sind beim Wechsel von drei auf vier CTs pro Rotorpassage
bereits sehr gering. Die Anzahl der Axial-CTs wurde daher auf vier pro Rotorpassa-
ge festgelegt, wie auch schon in vorherigen Studien zu Axial-CTs am Rig250 [Johann
(2009)].

Das CFD-Setup entspricht dem in Kap. 4.2.1 geschilderten. Fir die zeitgenauen Si-
mulationen von Rotor und CT wurden 128 Zeitschritte pro Schaufelpassage mit jeweils
20 Pseudo-Zeitschritten gewahlt. Um einen moglichst zuverlassigen numerischen Pro-
zess zu erlangen, wird zun&chst eine stationdre Simulation mit 1. Ordnung 6rtlicher
Genauigkeit durchgefihrt. Schrittweise wird das CT angefigt, die CFL-Zahl erhdht,
die Ordnung der Ortsdiskreditierung auf zwei gesteigert und bei Konvergenz der Rech-
nung diese als Startlésung flr einen zeitgenaue Simulation herangezogen.

Wahrend der Optimierung wurden so ca. 300 Geometrien simuliert®, um eine zufrie-
denstellende Konvergenz zu erlangen (Abb. 3.1b zeigt den Konvergenzverlauf dieser
Optimierung).

Mit Axial-CTs l&sst sich ein deutlicher Gewinn im Pumpgrenzkriterium von bis zu
dpaxa = 17%* erzielen (Abb. 4.36). Dies bringt EinbuBen im Wirkungsgrad des ADP
von ca. einem Prozentpunkt mit sich. In der Optimierungsdatenbasis existiert kein CT,
das einen besseren Wirkungsgrad im ADP erzielt als die Referenzkonfiguration mit
glatter Wand. Im Gegensatz zur Umfangsnutenoptimierung lassen die freien Parameter
dieser Optimierung keine sehr kleinen Geometrien zu, so dass kein flieBender Uber-
gang zur glatten Wand mdoglich ist, was den Abstand der Referenzkonfiguration zur
Optimierungsdatenbasis in Abb. 4.36 (graue Flache) erklart.

Eine Analyse der Pareto-optimale Geometrien (Abb. 4.37 und 4.38) lasst folgende Aus-
sagen zu:

e Das CT ist so platziert, dass es nahe der Rotorvorderkante beginnt (+0, 1¢,,).

e Je mehr Flache des Ringraums durch das CT eingenommen wird, desto hdher
kann die Steigerung des Pumpgrenzkriteriums ausfallen.

3Dies erforderte 1,8 Mio CPUh. auf Intel Nehalem CPUs
4An dieser Stelle soll noch einmal der Unterschied zwischen dem iterativ und (iber eine Abschétzung
ermittelten Pumpgrenzkriterium PGK; bzw. PGK, angemerkt werden (vgl. Kap. 4.2.2).
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Abbildung 4.38: S2-Konstruktionssplines der Pareto-optimalen Geometrien.

Geometrie Ref. AxCT1 AxCT2 AxCT3 AxCT5 AxCT7 AxCTS8
OpCKa [%] 0 18 16 14 10 6 1
Opcri [%] 0 47 52 35 25 12 -2

Tabelle 4.13: Vergleich des in der Optimierung verwendeten Pumpgrenzkriteriums PG K, mit
dem tatséchlichen Pumpgrenzabstand PG K; relativ zur Referenz. (URANS).

e Die Staffelung des CTs ist entgegengesetzt der Rotorstaffelung.

e Das CT ist in Umfangsrichtung geneigt. Eine Neigung in entgegengesetzter Rich-
tung flhrt zu einer Reduktion des Pumpgrenzkriteriums (in Einklang mit Ergeb-
nissen von Takata u. Tsukuda (1977)).

e Die Form der CTs &ndert sich entlang der Pareto-Front tendenziell von ,Halbherz*
zu ,Halbkreis® (Abb. 4.38).

Die Geometrien entsprechen damit in wichtigen Merkmalen den Angaben in der Lite-
ratur (Kap. 2.5.7). Dazu gehdren die Position nahe der Vorderkante, eine abgerundete
,Halbherz“- bis ,Halbkreis“-Form und eine Neigung in Umfangsrichtung. Dartber hin-
aus kann ein bedeutender Einfluss der Staffelung des CTs erkannt werden.

Ein Vergleich der in der Optimierung eingesetzten Pumpgrenzabschatzung PG K, mit
dem genaueren, durch Kennlinienrechnungen iterativ bestimmten Pumpgrenzabstand
PGK; fur Pareto-optimale Geometrien, zeigt, dass PGK, in diesem Fall eine ausrei-
chend genaue Ersatzzielfunktion fir die Abschatzung der Pumpgrenze ist (Tab. 4.13).
Tendenziell steigt mit groBerem PG K, auch PGK;.5

Kennlinienrechnungen bei verschiedenen Drehzahlen (Abb. 4.39) verdeutlichen die
Wirksamkeit der CTs bei Teildrehzahl und bestatigen die prinzipielle Giltigkeit der ge-
fundenen Tendenzen entlang der Pareto-Front.

4.3.7 Kombinationen optimierter CTs und Rotoren
Analog der Vorgehensweise in Kap. 4.3.5 werden optimierte Axial-CTs an optimierten

Rotoren getestet, um zu untersuchen, inwiefern die Effektivitat eines optimierten Axial-
CTs vom Rotor abhangt.

5Hierbei muss beachtet werden, dass die Werte fiir PGK,, als auch PGK;, fur die Axial-CT-
Konfigurationen mit URANS-CFD ermittelt wurden und daher nicht direkt mit den Werten der vorherigen
Optimierungen basierend auf RANS-CFD vergleichbar sind. Ein direkter Vergleich folgt in Kap. 4.4.



100 Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

1.8F

n=100%N &\ 095}

175F
17 E_ n=90%N, S1+8°

16F

ool

—155F n=80%N, S1+8°
5 15F ’

"

145F 8 e AXCTH 08 AXCTH
E ———— AXCT2 I f /) AxCT2
14F . AXCT3 r ’ f AXCT3
1.35 E "= n=70%N, S1 +8° ——=—— AxCT5 075 b ' - AxCT5
O _ ——=—— AXCT7 L / / AXCT7
13 T = ———— AXCT8 i / AXCT8
g —— GW i ! GW
1.25F 0.7
ST T WA YT Y SO S AT Y SN ST N SN SO SR N | e 1 b 1
20 25 30 35 40 20 25 30 35 40
Korr. Massenstrom [kg/s] Korr. Massenstrom [kg/s]

Abbildung 4.39: Rotorkennlinien fur verschiedene Axial-CT-Konfigurationen. (Anmerkung: Ab-
weichend zu den Optimierungen mit skalierten IGVs berechnet).

Die Axial-CTs AxCT1, AxCT3, AxCT5 werden mit jeweils drei Rotoren R1, R3, R5 so-
wie dem Referenzrotor RO kombiniert und far alle Kombinationen Pumpgrenzabstand
PG K; und maximaler Wirkungsgrad 7,,.. auf Basis von URANS-Kennlinienrechnungen
(Abb. 4.40) ermittelt. Die CFD-Konfiguration entspricht der bei den URANS-basierten
Optimierungen verwendeten Konfiguration.® Die Ergebnisse sind in Tab. 4.14 zusam-
mengefasst. Abb. 4.40 zeigt Kennlinien der Konfigurationen ohne CT und mit AxCT1.

Die Wirkung der CTs unterscheidet sich in Abhangigkeit vom Rotor. Dabei sind die
Tendenzen zwischen den untersuchten Axial-CTs identisch. So wird mit AxCT1 stets
die maximale und mit AxCT5 die geringste Pumpgrenzerweiterung erzielt. Werden Ro-
toren betrachtet, die die aerodynamischen Nebenbedingungen (Gl. 4.7-4.8) der Opti-
mierungen erfullen, so fallt auf, dass sich fir RO, R1, und R5 &hnliche maximale Werte
des Pumpgrenzkriteriums PG K; erzielen lassen. R3 stellt hiervon eine Ausnahme dar.
Hier bewirken die CTs eine weniger ausgepragt Steigerung der Stabilitatsgrenze.

Nahe der Stabilitdtsgrenze werden mit CTs hdéhere Totaldriicke erreicht, als ohne CTs
(Abb. 4.40a). Im Gegensatz zur Beeinflussung der Stabilitdtsgrenze hangt der Einfluss
durch das CT auf den maximalen Wirkungsgrad nur geringfligig vom Rotor ab und
hauptsachlich vom CT. So zeigen alle Uberpriften Axial-CTs eine annahernd ahnliche
Reduktion von 7,,,. unabhangig vom Rotor. Mit zunehmendem Potential des CTs fir
eine Pumpgrenzerweiterung sinkt 7,,,, zusehends.

Die bisherige Betrachtung erfolgte ohne Berlcksichtigung der Nebenbedingungen.
Wahrende die optimierten Rotoren an sich alle definierten aerodynamischen Nebenbe-
dingungen (Gl. 4.7-4.8) erfillen, ist dies in Kombination mit Axial-CT oftmals nicht mehr
gegeben. Es ist ersichtlich, dass Rotor-CT-Kombinationen den Sperrmassenstrom re-
duzieren. Einige der Konfigurationen verletzen hierdurch die untere Grenze der Mas-
senstromnebenbedingung der Optimierung (Gl. 4.7, in Abb. 4.40c als senkrechte graue
Linie markiert), nach der sich der Sperrmassenstrom nur um einen geringen Betrag
im Vergleich zur Ausgangskonfiguration reduzieren darf. Als weitere Auswirkung von
Axial-CTs lasst sich ein Aufsteilen der Kennlinien beobachten. Fir die Optimierungen
wurde durch eine Nebenbedingung erzwungen, dass der Totaldruck im B P,y nicht zu
sehr steigt (Gl. 4.8), um den Anwendungsfall des Rotors vergleichbar zu halten. Die

SWie bereits angemerkt lassen sich die mit URANS-CFD ermittelt Werte fiir PG K nicht direkt mit
denen durch RANS-CFD ermittelten Werte vergleichen.
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Abbildung 4.40: Kennlinien (URANS) verschiedener Rotoren und CTs; Farben kennzeichnen
die Rotoren, Symbole das verwendete CT.

Pareto-optimalen Rotoren befinden sich bezlglich dieser Nebenbedingung nahe der
Grenze. Durch eine Kombination der Pareto-optimalen Rotoren (R1,R3,R4) mit den
Axial-CTs (AxCT1, AxCT3, AxCT5) wird die Nebenbedingung verletzt und es werden
hdhere Totaldruckverhaltnisse im B Py erreicht.

Aus diesem Grund ist ein Vergleich mit Rotor RX angebracht, der eine steilere Kenn-
linie als die Referenz bei Nominaldrehzahl besitzt und ebenfalls die Nebenbedingung
NBocmw Verletzt, jedoch eine durch die Rotoroptimierung maximale Pumpgrenzer-
weiterung reprasentiert (vgl. Kap. 4.3.4, Abb. 4.28). Der Pumpgrenzabstand dieses
Rotors ist geringer als der durch eine Kombination von Axial-CTs mit optimierten Roto-
ren erzielbare Pumpgrenzabstand. Es kann demnach gefolgert werden, dass sich mit
Axial-CTs héhere Pumpgrenzerweiterungen realisieren lassen, als durch eine Rotorop-
timierung, bei jedoch ausgepragteren Wirkungsgradverlusten und unter dem Vorbehalt
einer Verletzung der aerodynamischen Nebenbedingungen.

Weiterhin wird Rotor RZ in die Betrachtung mit aufgenommen. Dies ware ein Pareto-
optimaler Rotor der Rotoroptimierung, wenn eine Reduktion des maximalen Wirkungs-
grads 7. gegenuber der Referenz RO zugelassen ware. Da Axial-CTs eine Reduktion
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GW Ax5 Ax3 Axi GW Ax5 Ax3 Ax1
PGKI ['] Nmazx [O/O]
RO 32,1 40,0 43,3 47,1 88,0 87,6 87,1 86,8
R5 32,6 39,2 455 49,0 89,0 88,5 88,1 87,7
R3 39,1 40,0 40,6 42,6 88,7 88,2 88,0 87,7
R1 41,3 43,9 48,2 48,8 88,2 879 87,7 874
RX 416 42,4 48,7 53,6 88,8 88,4 88,1 87,9
RZ 444 444 51,9 58,1 87,3 875 87,3 87,2
dpcKi [‘] Anmax [‘]
RO 0 246 349 46,7 0O -04 -09 -1.2
R5 0 20,2 39,6 50,3 0O -05 -09 -13
R3 0O 23 38 89 0O -05 -0,7 -1,0
R1 0O 6,2 16,7 18,2 0 -0,3 -0,5 -08
RX 0 1,9 17,1 28,8 0o -04 -0,7 -09
RZ 0O 00 16,9 30,9 0 +0,2 +0,0 +0,0

Tabelle 4.14: Vergleich von Pumpgrenzkriterium (bei n=90%N) und maximalem Wirkungsgrad
ausgewabhlter Axial-CTs mit verschiedenen Rotoren. Absolutwerte der Komponente IGV-R1-S1
(oben) und Differenzwerte zur Konfiguration ohne CT (unten). URANS-Simulationen. Graue
Zellen: Stabilitatsprobleme der CFD beim androsseln.

von n,,... bewirken, soll an dieser Stelle auch ein Vergleich mit einem Rotor erfolgen,
der eine Reduktion von 7,,.. gegenltber der Referenz RO bewirkt, dafir jedoch eine
deutlich héhere Pumpgrenze im Vergleich zu R1-R5 erzielt. Hierbei zeigt sich, dass
RZ eine Steigerung der Stabilitdtsgrenze im Vergleich zu RO erzielt, die ann&hernd
in dem Bereich liegt, der durch die Untersuchten Kombinationen aus R1, R3, R5 und
Axial-CTs mdglich ist. Eine Kombination von RZ mit Axial-CTs liefert die gré3ten Zuge-
winne im Pumpgrenzkriterium PG K der Studie. Gleichzeitig findet jedoch auch eine
deutliche Beeinflussung der Kennlinie fir Nominaldrehzahl statt.

Bemerkenswert ist, dass fir Rotor RZ, der im Vergleich zu den anderen untersuch-
ten Rotoren den geringsten maximalen Wirkungsgrad bei Nominaldrehzahl 7,,4...100
aufweist, kein negativer Einfluss auf 7,,....100 durch die Applikation von CTs festge-
stellt werden kann. Dies unterstiitzt die Hypothese, dass eine Uberkompensation der
zusatzlichen CT-Verluste nur bei Rotoren méglich ist, die keine hohen Wirkungsgrad-
niveaus erreichen. Werden die Rotoren R1, R3, R5 und RZ betrachtet, die flir dieselbe
Auslegungsaufgabe optimiert wurden (und die aerodynamischen Nebenbedingungen
erfullen), so gilt: Je gréBer 1,,4...100 des Rotors, desto hdher die Einbu3en durch Appli-
kation eines CTs.

4.4 Gegenlberstellung der Ergebnisse

Da ein direkter Vergleich von RANS- mit URANS-Simulationen nur eingeschréankte
Aussagekraft besitzt, werden zunachst die mit RANS-CFD ermittelten Ergebnisse ver-
glichen. Von diesen Ergebnissen werden ausgewéhlte Geometrien mit dem zeitgenau-
en Léser nachgerechnet, um einen Gesamtvergleich der Studien basieren auf URANS-
Simulationen zu erméglichen.
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Abbildung 4.41: Vergleich der Ergebnisse auf RANS-Basis. HF-Simulationen, alle Nebenbe-
dingungen erflllt.

Vergleich der RANS-basierten Studien

In Abb. 4.41 sind die Ergebnisse der RANS-basierten Optimierungen von Rotor, Um-
fangsnut, Gehausekontur sowie Kombinationen im Vergleich dargestellt. Gezeigt wer-
den Individuen, die alle Nebenbedingungen erflllen und die Pareto-Fronten.

Werden die Pareto-Fronten betrachtet, so wird deutlich, dass eine Rotoroptimierung im
vorliegenden Fall im Vergleich zu einer Geh&usekontur- und Umfangsnutenoptimierung
die beste Option zur Erweiterung des Stabilitédtsbereichs bei gleichzeitiger Optimierung
des Wirkungsgrads darstellt. Im Vergleich der drei untersuchten MaBnahmen zeigt die
Rotoroptimierung ein deutlich gréBeres Potential, als eine Applikation von optimier-
ten Umfangsnuten oder eine Optimierung der Gehausekontur oberhalb des Rotors.
Auch eine Kombination der verschiedenen MafBBnahmen und eine Optimierung unter
Freigabe aller Parameter (Rotor, Gehause, bis zu finf Nuten) kann die Ergebnisse im
Vergleich zur Rotoroptimierung nicht weiter steigern.

Einige Unterschiede werden beim Vergleich der Kennlinien deutlich (Abb. 4.42). Abge-
bildet sind Kennlinien von jeweils zwei Pareto-optimalen Geometrien aller untersuchten
MaBnahmen: Eine Geometrie, die eine moglichst hohe Stabilitatserweiterung erzielt
(R1, UN1, K1, M1), und eine zweite Geometrie, die einen mdglichst hohen maximalen
Wirkungsgrad erzielt ohne die Stabilitat zu verschlechtern (R5, UN5, K7, M5)7.

Die unterschiedliche Effektivitat der verschiedenen MafB3nahmen fir eine Pumpgrenzer-
weiterung bei n = 90%N wird in Abb. 4.42b deutlich. Wahrend Zugewinne, die alleine
durch Umfangsnuten und Gehausekonturierungen erreicht werden, moderat ausfallen,
kann durch eine Optimierung des Rotors eine deutliche Pumpgrenzerweiterung erzielt
werden, die selbst durch eine gemeinsame Optimierung von Nuten, Gehausekontur
und Rotor nicht Ubertroffen wird. Nuten wirken vornehmlich nahe der Pumpgrenze. Im
Bereich der Arbeitslinie sind die Kennlinien nahezu unverandert (vgl. Kap. 2.5.1 ). Die
anderen MafBnahmen zeigen eine deutlichere Beeinflussung der gesamten Kennlinie
mit einer Verschiebung zu héheren Totaldrlicken.

"Die Lage der ausgewahlten Geometrien auf den jeweiligen Pareto-Fronten ist den Abbildungen 4.18
(Umfangsnuten), 4.22 (Konturierung), 4.28 (Rotoren) und 4.34 (Kombiniert), zu entnehmen.
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Abbildung 4.42: Rotorkennlinien Pareto-optimaler Geometrien. Kennlinien jeweils einer Geo-
metrie jeder Optimierung mit hohem Pumpgrenzkriterium (durchgezogene Linien: R1, UN1, K1,
M1) und einer zweiten mit hohem Wirkungsgrad (gestrichelte Linien: R5, UN6, K7, M5).

Der Einfluss auf den Wirkungsgrad ist Abb. 4.42c und 4.42d zu entnehmen. Im ange-
drosselten Zustand bei Teildrehzahl l1&sst sich gegentber der Referenz, je nach Maf3-
nahme, ein mehr oder weniger stark ausgepragter Gewinn im Wirkungsgrad feststel-
len. Der Spitzenwirkungsgrad bei Nominaldrehzahl kann durch Geh&usekonturierun-
gen leicht gesteigert werden. Deutliche Steigerungen des maximalen Wirkungsgrads
kénnen durch eine Modifikation des Rotors erzielt werden. Durch einzelne optimierte
Umfangsnuten bleibt der Wirkungsgrad nahezu unbeeinflusst.

Basierend auf diesem Vergleich ware fir den untersuchten Fall eine Rotoroptimierung
den anderen MaBnahmen vorzuziehen, da diese ein deutlich gré3eres Potential zur
Steigerung von Stabilitdt und Wirkungsgrad zeigt.

Nachrechnungen der RANS Ergebnisse mit URANS

Um zu untersuchen, welche Unterschiede bei Verwendung von URANS-Simulationen
im Vergleich zu RANS-Simulationen bezlglich Kennlinien und Zielfunktionswerten auf-
treten, werden ausgewahlte Geometrien der RANS-Studien mit URANS-CFD nach-
gerechnet. Der CFD-Aufbau entspricht dabei der Vorgehensweise bei der Axial-CT-
Optimierung. Abweichend davon werden jedoch die gesamten Kennlinien berechnet
und die Pumpgrenze iterativ bestimmit.

In Abb. 4.43 sind RANS und URANS-basierte Kennlinien von RO, R1, R3, R5 und RO
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Abbildung 4.44: Vergleich RANS/URANS im Plot der Zielfunktionswerte.

mit Umfangsnutenkonfigurationen bestehend aus einer (UN1) und funf Umfangsnuten
(UN1-M1-11111) dargestellt. Beim Einsatz des URANS-Verfahrens st eine geringere
Stabilitatsgrenze zu erkennen. Mit dem URANS-Verfahren simulierte Kennlinien er-
reichen geringere Massenstréme. Fir die Umfangsnuten-Simulationen zeigt sich ein
weiterer Unterschied. Umfangsnuten beeinflussen die Kennlinie insbesondere nahe
der Stabilitdtsgrenze. Dies zeigt sich bei URANS-Simulation von RO mit Umfangsnuten
deutlich friher und in starkerer Auspréagung, so dass héhere Totaldruckverhaltnisse
nahe der Stabilitatsgrenze erreicht werden.

Der maximale Wirkungsgrad bei Nominaldrehzahl fallt mit dem URANS-Verfahren et-
was hdéher aus. Die Differenz liegt fur die untersuchten Falle in einem annahernd iden-
tischen Rahmen (Abb. 4.43D).

In Abb. 4.44 sind die Verschiebungen in einem Plot der Optimierungszielfunktionen
dargestellt. Die Pfeile zeigen von den RANS Ergebnissen (kleine Kreise) zu den jewei-
ligen URANS-Ergebnissen (gréBere Kreise). Es handelt sich um eine von der Tendenz
her ahnliche Verschiebung flr alle Geometrien, was auch schon in vorherigen Studien
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Abbildung 4.45: Vergleich der untersuchten MaBBnahmen zur Stabilitdtserweiterung; URANS-
Simulationen.

beobachtet wurde (z.B. Goinis u.a. (2011)). Wahrend mit RANS eine héhere Stabili-
tatsgrenze vorhergesagt wird, fallt der maximale Wirkungsgrad geringer aus.

Vergleich aller Studien

In Abb. 4.45 werden die Ergebnisse der durchgefiihrten Studien gegenlbergestellt.
Eingetragen sind mit URANS-Verfahren berechneten Konfigurationen. Die hellblaue
Linie stellt eine Abschatzung der URANS-Pareto-Front der Rotor-Optimierung dar, ge-
bildet durch RZ, R1, R3 und R5. Die eingeschlossene hellblaue Flache markiert den
Bereich, der sich durch eine Rotoroptimierung unter Einhaltung der aerodynamischen
Nebenbedingungen abdecken lasst. Wird von diesen Nebenbedingungen abgesehen,
lieBe sich dieser Bereich erweitern, wie Untersuchungen im Kap. 4.3.4 gezeigt haben.
Werden steilere Kennlinien zugelassen (bspw. RX) so flhrt dies in etwa zu der dun-
kelblauen Pareto-Front (abgeschatzt mit Hilfe von RX und den Ergebnissen aus Kap.
4.3.4).

Kombinationen der Rotoren mit den Axial-CTs AxCT1, AxCT3 und AxCT5 sind durch
gestrichelte Linien mit dem jeweiligen Rotor verbunden. Der hdchste Zugewinn im
Pumpgrenzkriterium wird jeweils mit AxCT1 erzielt. Die Kombinationen der Referenz
RO mit den (fr RO) optimierten Axial-CTs liegen (nahezu alle) innerhalb des Bereichs,
der durch eine Rotoroptimierung abgedeckt wird. Dies gilt auch fur die Kombination mit
Umfangsnuten. Demnach ist einer Applikation von CTs zun&chst eine Optimierung des
Rotors vorzuziehen.

Werden Pareto-optimale Rotoren der Rotoroptimierung (RZ, R1, R3, R5) mit den CTs
kombiniert, so lassen sich hdéhere Stabilitdtsbereiche erzielen, als dies alleine durch
die Rotoroptimierung mdglich ist. Der so erreichbare Bereich ist in Abb. 4.45 rosa dar-
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gestellt. Durch die Optimierung von Rotor als auch CT lasst sich demnach gegeniber
einer einfachen Rotoroptimierung ein Benefit in Form eines héheren méglichen Stabi-
lithtsbereichs erzielen.

Wahrend die maximalen Wirkungsgrade mit optimierten Rotoren ohne CT erzielt wer-
den, sind die maximalen Stabilitdtserweiterungen durch zusétzliche Applikation von
Axial-CTs erreichbar.






5 Aerodynamische Analyse

Die aerodynamische Analyse soll Wirkweise und Besonderheiten der verschiedenen
Geometriemodifikationen erklaren und die wesentlichen Effekte, die zu einer Pump-
grenzerweiterung flhren, beschreiben. Weiterhin sollen auch Gemeinsamkeiten, die
sich durch die unterschiedlichen Modifikationen im Strémungsbild zeigen, herausgear-
beitet werden. Hierzu werden im Folgenden Simulationsergebnisse der verschiedenen
Optimierungsstudien von Uberwiegend Pareto-optimalen Geometrien betrachtet.

5.1 Wirkungsweise der Umfangsnuten

Abb. 5.1 zeigt S1-Schnitte am Gehduse sowie Umfangsnuten. UN1 und UNS5 sind
transparent dargestellt, von UN1-M1-11111 sind nur die Kontaktflachen zum Gehause
zu sehen. Innerhalb der Umfangsnuten sind Stromlinien (im Absolutsystem) einge-
zeichnet.

In Bereichen hohen statischen Drucks am Geh&duse tritt die Strémung in die Nuten
ein und verlasst sie in Bereichen niedrigen statischen Drucks. In den Nuten stellt sich
eine in Rotationsrichtung gerichtete Strémung ein (2), die im unmittelbaren Umfeld
der Rotorspitze durch eine Strémung entgegen der Rotationsrichtung Uber die Blatt-
spitze hinweg unterbrochen wird (2). Ein Teil der Strémung in die Nut hinein verlasst
diese unmitteloar nach Uberstrdmen des Rotors saugseitig in die Passage (D). Ein
weiterer Teil der in die Nut tretenden Strémung bewegt sich in Rotationsrichtung und
strémt im Bereich des Stofes in die Passage (2). Bei Nuten geringer Tiefe ist dieser Teil
der Strdmung nicht ausgepragt. Mit zunehmender Drosselung steigt die Druckdifferenz
Uber Rotor und Stof3 in den Gebieten unterhalb des CTs. Durch die Stromaufverschie-

GW| 'UNT]
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Druck [Pa] \ v,p [kg/s/m?]
pm 120000 80
80000 J 0
== 40000 A == 80
NN

Abbildung 5.1: BPpgngg-Druckverteilung Abbildung 5.2: BPpango; S1-Schnitt der ra-
am Gehause. Links: ohne CT, rechts: mit dialen Massenstromdichte an der Schaufel-
UNT. spitze. Links: ohne CT, rechts: mit UN1.
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Abbildung 5.3: Reduktion der negativen Axialgeschwindigkeitskomponente in Gehausendhe
durch Umfangsnuten. BP4goo (links) BPpanoo (rechts). Isoflachen der Axialgeschwindigkeit
Vag = —d0m/s (Qrin), ve, = —30m/s (rot), v, = —10m/s (gelb). Kontaktflache des CTs zur
Hauptstrémung (grau).
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Abbildung 5.4: BPpggy. Beeinflussung der Abbildung 5.5: BPjggo. Beeinflussung der
Blockage. Spaltwirbeltrajektorie.

bung des StoBes &ndern sich die Flachen geringeren und héheren Drucks unterhalb
(radial) des CTs. Die Ausblasung in die Passage konzentriert sich nahe der Pump-
grenze zunehmend auf den Bereich der Spaltwirbelentstehung (Abb. 5.2). Bei mehr
als einer Umfangsnut im Bereich der Vorderkante findet eine vom Prinzip identische
Strémung durch die Nuten statt, solange die zum Antrieb der Strdmung durch die Nut
notwendige Druckdifferenz am Gehduse gegeben ist. Da im angedrosselten Zustand
der Stof3 bereits im Bereich der letzten (stromab liegenden) Nut der Konfiguration UN1-
M1-11111 auf die Schaufel trifft ist die maximale Druckdifferenz unterhalb der letzten
Nut im Verhaltnis zu den anderen Nuten geringer und wirde fir weiter stromab liegen-
de Positionen weiter abnehmen. Dies erklart, weshalb diese flinfte Nut nur noch einen
geringen Beitrag zur Pumpgrenzerweiterung liefert (vgl. Tab. B.4 UN1-M1-11111 vs.
UN1-M1-11110 und Kap. 4.3.2).

Durch Umfangsnuten lasst sich eine Reduktion des stromaufgerichteten Teils der ge-
hausenahen Strébmung beobachten (Abb. 5.3). Die stromaufgerichtete Strémung ge-
langt in die Nuten, wodurch diese gewissermafBen als Barriere fir die stromaufge-
richtete Strémung fungieren. Dies flhrt zu einer deutlichen Reduktion der Blockage,
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Abbildung 5.6: Gehdusenahe Strdmung und Umfangsnutenstrémung nahe der Stabilitats-
grenze. Schematisch und CFD-Simulationen. B Pp¢ngo. Darstellung der Rotorstrdomung im Ro-
torrelativsystem, der Strémung durch die Nut im Absolutsystem.

insbesondere nahe der Rotordruckseite und zu einer Verschiebung des Blockagege-
biets stromab (Abb. 5.4). Durch mehrere Umfangsnuten tritt dieser Effekt deutlicher zu
Tage.

Beim Uberstrdmen der Schaufel durch die Nut bildet sich an jeder Nut ein weiterer
Spaltwirbel (Abb. 5.5). Diese parallelen Wirbel mit identischer Rotationsrichtung inter-
agieren. Im Falle einer Umfangsnut laufen zwei Wirbel mit gleicher Rotationsrichtung
parallel. Dies fihrt zu einer Rotation der beiden Wirbel um ein gemeinsames Zentrum,
was sich mit Hilfe der Potentialtheorie erklaren lasst [Spurk u. Aksel (2006)]. Hierdurch
wird der erste Wirbel radial nach innen und zur Schaufel hin umgelenkt. Es ist dabei
zu beobachten, dass der Spaltwirbel unter den zweiten Wirbel abtaucht und sich um
diesen herumwickelt. Die Trajektorie dieses Gesamtwirbels ist etwas stromab verscho-
ben, so dass sich der Wirbel im weiteren Verlauf nicht so stark der Druckseite néhert,
wodurch das Blockagegebiet verschoben wird.

Die nahe der Vorderkante positionierten Umfangsnuten zégern durch die Absaugung
niederenergetischen Fluids nahe der Druckseite eine negative Beeinflussung der Vor-
derkantenstromung hinaus und beeinflussen so die Inzidenz an der Rotorspitze (Abb.
5.6). Das entnommene Fluid fihrt zudem durch eine Einblasung nahe der Saugseite zu
einer Energetisierung der Sekundéarstrémung und infolgedessen einem weniger stark
aufplatzenden Wirbel und geringerer Ausdehnung des Blockagegebiets quer zur Stro-
mungsrichtung. Durch mehrere Nuten lasst sich dieser Effekt nicht weiter erh6hen, da
diese bereits zu weit stromab liegen, als dass sie den Wirbel im Entstehungsprozess
beeinflussen kénnten.

Abb. 5.7 zeigt die Strdomungsverhaltnisse nahe der Rotorspitze mit und ohne UN1 nahe
der Stabilitdtsgrenze. Ohne Nut kann tber den Spaltwirbel hinweg tretendes Spaltstré-
mungsfluid (vgl. Kap. 2.2.2) bis zur Eintrittsebene des Rotors gelangen und die Stré-
mung an der Rotorspitze beeinflussen. Mit Nut wird der stromaufgerichtete Teil der
Strébmung reduziert, was zu einer Verschiebung des Vorderkantenstaupunkts (Abb.
5.7d) und einer Reduktion der Inzidenz fahrt (Abb. 5.7c). Hierdurch ist ein positiver
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(c) Vektoren (d) Staupunkte

Abbildung 5.7: BPpaneo- S1-Schnitt bei 98% Schaufelhbéhe, Rotorvorderkante. Vergleich GW
(a) und UNT1 (b), Mach-Isolinien. Strémungsvektoren (c), Staupunkte (d), GW (schwarz), UN1
(rot). Kontaktflache des CTs zur Hauptstrémung (grau).
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Abbildung 5.8: Isentrope Machzahlverteilung, UN1 und Referenz (GW), n/N = 90% (Dreh-
zahllinie in Abb. 4.42).
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Abbildung 5.9: A-plots radialer Verteilungen der Komponente im BP4pp.
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Abbildung 5.10: Position z,..; der Nut im vorderen (blau) und hinteren Bereich (rot).

Effekt auf eine Vorderkantenablésung nahe der Stabilitdtsgrenze (vgl. Kap. 4.1.3) zu
erwarten.

Dies flhrt zu einer veranderten Profilmachzahlverteilung nahe der Schaufelspitze
(Abb. 5.8) und einer Stromabverschiebung des StoBBes sowie einer Reduktion der
StoBintensitat, womit der geringfliigig hdhere Wirkungsgrad mit Umfangsnuten beim
Androsseln unter Teildrehzahl (Abb. 4.42) und die erweiterte Stabilitdtsgrenze erklart
werden kann.

Im BP,w zeigen sich die negativen Auswirkungen auf den Wirkungsgrad (Abb. 5.9)
wie folgt: Mit steigender NutengréBe und -anzahl steigen die Sekundarstrémungsver-
luste in Gehdusenéahe. Zusétzlich fiihrt die Interaktion der Nutenstrémung mit der Pas-
sagenstrdmung zu einer Umlenkung der Hauptstrébmung in radialer Richtung nach in-
nen, so dass im Bereich zwischen 70% und 90% h..., das MVDR steigt. Dies wirkt sich
in diesem Bereich positiv auf den Wirkungsgrad aus, so dass ein Teil der Verluste an
der Rotorspitze durch die Umverteilung der Strémung kompensiert wird.

Ein solches Verhalten ist stark vom Rotor abhangig. Wirden die Profile im Bereich zwi-
schen 70% und 90% h,..; im B Py bereits in ihrem Wirkungsgradoptimum laufen, so
wlrde die Applikation der Umfangsnuten noch gré3ere Verluste hervorrufen. Anders-
herum kann bei einer suboptimalen Auslegung des Rotors ein solcher Effekt auch zu
einer Steigerung des Wirkungsgrads fuhren. Mit Hinblick auf eine Verbesserung des
Gesamtsystems ist dies zumindest als kritisch zu erachten.

Davon abgesehen fluhrt die Stromaufneigung der Nuten und ihre geringe axiale Aus-
dehnung zu einer im Vergleich mit rechteckigen Nuten geringeren Interaktion mit der
Hauptstrémung und negativen Beeinflussung des Wirkungsgrads im B P,y , wie durch
Parameterstudien (Kap. 4.3.2) gezeigt wurde.

Nuten im hinteren Bereich

Der Effekt einer radialen Umverteilung der Strémung kommt auch bei Nuten im hin-
teren Bereich zum Tragen. In Abb. 5.10a ist der Wirkungsgrad im Arbeitslinienpunkt
BP,pp in Abhangigkeit des Pumpgrenzkriteriums dargestellt. Hierin wird farblich zwi-
schen Umfangsnuten im vorderen (z,.; < 0,5) und hinteren (z,,, > 0,5) Bereich unter-
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Abbildung 5.11: Radialstrémungskomponente nahe dem Gehéause zur Verdeutlichung der pe-
riodischen Ein- und Ausstrémung in ein AxCT1 im angedrosselten Betriebspunkt B Psggg. Die
Kontaktflache des CTs ist hervorgehoben. Ma=1-Linien sind als dicke graue Linien eingezeich-
net.

schieden. Durch Umfangsnuten im hinteren Bereich lassen sich deutliche Zugewinne
im Wirkungsgrad des BP,pp erzielen. Der maximale Wirkungsgrad bei Nominaldreh-
zahl fur diese Umfangsnuten steigt dabei jedoch nicht, sondern fallt (Abb. 5.10b). Zu-
dem kann mit den hinten liegenden Nuten kein positiver Einfluss auf die Pumpgrenze
erzielt werden.

Geometrisch unterscheiden sich die hinteren Nuten deutlich von den bisher analy-
sierten Nuten im vorderen Rotorbereich. Sie haben keine Stromaufneigung und sind
wesentlich breiter. Es zeigt sich, dass der positive Effekt auf den Wirkungsgrad, wie in
Kap. 4.2.2 beschriebenen, durch eine radiale Umverteilung der Strémung aufgrund ei-
ner durch die Nut hervorgerufenen Blockage erlangt wird. Dieser Effekt kann nicht als
Verbesserung der Stufe angesehen werden und verdeutlicht, weshalb die Steigerung
des maximalen Wirkungsgrads als Zielfunktion im Vergleich zu einer Steigerung des
Wirkungsgrads im BP,pp flr diese Optimierung die bessere Wahl darstellt.

5.2 Wirkungsweise der Axial-CTs

Die Axial-CT-Strémung ist durch eine hohe Instationaritat charakterisiert, insbesondere
in angedrosselten Betriebszusténden, in denen es zu einer ausgepragten Rezirkulati-
on innerhalb des CTs und angrenzenden Passagenbereichs kommt. In Abb. 5.11 ist die
zeitliche Anderung der Radialgeschwindigkeitskomponente in vier Zeitschritten iber ei-
ne viertel Periode dargestellt. Da vier Axial-CTs pro Rotorschaufel vorhanden sind und
diese einen konstanten Abstand aufweisen lasst sich so die Ein-/Ausstrémung in ein
Axial-CT Uber eine gesamte Periode in 16 Zeitschritten beobachten (Nummerierung in
Abb. 5.11).

Zu erkennen ist eine starke Ausstrémung aus dem CT im Bereich des entstehenden
Spaltwirbels nahe der Vorderkante an der Saugseite (1—6 in Abb. 5.11). Diese Aus-
strdmung setzt sich fort, solange sich dieser Teil des CTs vor dem Stof3 und damit Gber
einem Gebiet geringen Drucks befindet. Sobald der Sto3 unter dem CT hindurch lauft
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Abbildung 5.12: Strémung durch das AxCT1 im BPaggo.

nimmt die Strébmung aus dem CT ab und die Strémung in das CT verstéarkt sich (7—9).
Diese Absaugung beginnt hinter dem Stol3 im Bereich des aufgeplatzten Spaltwirbels
und wird (im Rotorrelativsystem) bis zur Druckseite der nachsten Rotorschaufel fortge-
setzt (9—15). Ab dem Moment, in dem die Rotorschaufel unter dem CT passiert (13),
beginnt sich erneut eine Ausstrébmung nahe der saugseitigen Vorderkante im strom-
aufgelegenen Teil des CTs aufzubauen. Eine Periode der CT-Strémung kann somit in
mehrere sich teils Uberschneidende Phasen unterteilt werden, die gut mit den in der
Literatur beschriebenen Mechanismen Ubereinstimmen (Kap. 2.5.7):

1. Aufbau der CT-Strémung (Absaugung) (8-12): Sobald der Stof3 unter dem CT
hindurch wandert, beginnt sich, aufgrund der Druckdifferenz Gber den Stof3, eine
Strémung im stromab gelegenen Teil des CTs in das CT hinein aufzubauen. Da-
bei wird niederenergetisches Fluid in das CT beférdert. Diese Absaugung setzt
sich Uber eine Zeitspanne von ca. 1/37 fort, bis die Druckseite der nachfolgenden
Schaufel den Schlitz erreicht.

2. Globale Rezirkulation (13-15): Lauft die Schaufelspitze unter dem CT hindurch
findet fUr ca. 3/16T eine Rezirkulation tGber das gesamte CT mit einer gleichzei-
tigen Ein- und Ausstrémung statt.

3. Lokale Rezirkulation Uber die Schaufelspitze (13-16,1-6): Gleichzeitig beginnt ei-
ne lokale Umstrémung der Rotorspitze von der Druck- zur Saugseite. Diese lo-
kale Schaufelspitzenumstrémung setzte sich die gesamte Zeit, wahrend der sich
der Rotor unterhalb des CTs befindet, fort und wandert dabei aufgrund der ge-
gensatzlichen Staffelung von Rotor und CT stromab.

4. Ausblasung (16,1-7): Nach dem Abklingen der globalen Rezirkulation verstarkt
sich die Ausblasung, wohingegen die Absaugung stoppt und lediglich durch die
lokale Rezirkulation weiterhin Fluid in den Schlitz gelangt. Die Ausblasung be-
ginnt an der Rotorvorderkante und setzt sich entlang der Saugseite und des Ge-
bietes der Spaltwirbelentstehung lber eine Zeitspanne von ca. 1/2T fort.

Gewisse geometrische Eigenschaften der Axial-CTs wirken sich vorteilhaft auf die Re-
zirkulation von Fluid aus dem Gebiet nach der Sto3-Wirbel-Interaktion und nahe der
Druckseite in das Gebiet des sich entwickelnden Spaltwirbels nahe der Saugseite aus.
Ein CT, das nahe der Vorderkante des Rotors beginnt, kann durch eine Ausblasung den
Spaltwirbel energetisieren. Die Neigung des CTs in Umfangsrichtung und die Form des
S2-Splines (,Halbherz” bzw. ,Halbkreis“) bestimmen dabei die Richtung des Ausstrom-
vektors.

Die Staffelung des CTs entgegen der Staffelung des Rotors hat zur Folge, dass nahezu
Uber die gesamte Periode eine Einstrébmung in das CT stattfinden kann, entweder aus
Gebieten hohen Drucks hinter dem Stof3 oder aus dem Gebiet nahe der Druckseite.
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Dies verhindert ein komplettes Zusammenbrechen der Rezirkulation durch ein Abrei-
Ben der Einstrdbmung in das CT. Hierflir muss das Ende des Schlitzes soweit stromab
liegen, dass beim Vorbeilaufen der Schaufelspitze die StoBposition auf der Saugseite
stromauf des CT-Endes liegt.

Die S2-Form sowie die Staffelung haben zudem einen Einfluss auf eine ungewollte
Einstrdmung in den vorderen CT-Bereich bei arbeitsliniennahen Betriebspunkten mit
negativen Auswirkungen auf den Wirkungsgrad.

Abb. 5.12 zeigt Momentaufnahmen der Strémung durch das CT zu vier Zeitpunkten
einer Periode, entsprechend den Zustanden der CTs in Abb. 5.11a (1,5,9,13). Hierbei
wird die unterschiedlich starke Auspragung der Ein- und Ausstrémung und zeitweise
Unterbrechung der Rezirkulationsstromung im Laufe einer Periode deutlich.

Da die Axial-CT-Strémung durch eine Einstrébmung Uberwiegend im stromab liegenden
Teil und eine Ausblasung vornehmlich im stromauf liegenden Teil charakterisiert ist
und somit eine bevorzugte Stromungsrichtung durch das CT existiert, kénnen auch
im zeitlichen Mittel wichtige Aussagen gewonnen werden. Abb. 5.13 zeigt, wie das
CT StoBposition, Spaltwirbel und Blockage (Gebiete geringer Machzahl) im zeitlichen
Mittel beeinflusst. Weiterhin Iasst sich feststellen, dass entlang der Pareto-Front flr
Geometrien mit steigender Stabilitatsgrenze (Ref. — AxCT I) der radiale Massenstrom
in das CT hinein aus dem Blockage-Gebiet nach der Sto3-Wirbel-Interaktion deutlich
zunimmt (Abb. 5.15).

Auch das Ausstrémgebiet ist im Vergleich zur Referenzkonfiguration ohne CT deutlich
anhand radial nach innen gerichteter Geschwindigkeitskomponenten im Bereich des
entstehenden Spaltwirbels zu erkennen. Ebenso ist fir Konfigurationen mit CT der
Bereich hohen radial nach auBen weisenden Massenstroms nahe der druckseitigen
Rotorvorderkante sichtbar, der die lokale Rezirkulation Uber die Rotorspitze markiert.
Diese Abstrdomung nahe der Druckseite und hinter dem Stof3 fihrt fiir Geometrien mit
steigender Stabilitdtsgrenze (Ref. — CT |, Abb. 5.16) zu einer deutlichen Reduktion
der Ausbreitung der Blockage quer zur Strémungsrichtung.

Aufgrund der unterschiedlichen S2-Formen der Pareto-optimalen Axial-CTs im strom-
auf liegenden Teil sind die Auswirkungen auf die Strémung in diesem Bereich un-
terschiedlich. Wahrend ein ,Halbherz* (AxCT VII) zu einer Beschleunigung der Stro-
mung in axialer Richtung fahrt (Abb. 5.16b), was eine deutlich geringere Sto3-Wirbel-
Interaktion zur Folge hat, findet durch einen ,Halbkreis” (AxCT 1) eher eine zusatzliche
Reduktion der Axialgeschwindigkeitskomponente statt und es Iasst sich keine allge-
meine Reduktion der Blockage ausmachen (Abb. 5.16d). Erkennbar bleibt jedoch die
reduzierte Ausdehnung quer zur Strémungsrichtung (Abb. 5.16, gelbe Pfeile) und ei-
ne im betrachteten Betriebspunkt B P,qq Sichtbare Stromabverschiebung des StoBes
und des Blockagegebiets. In Umfangsrichtung ist die Passage daher weniger stark
Lolockiert”, was sich positiv auf die Inzidenz nahe der Rotorspitze auswirkt (Abb. 5.14).

Damit wirken beide Effekte, Absaugung und Einblasung, im Einklang mit der Literatur
positiv auf die Stabilitat. Fir maximale Steigerungen der Stabilitat stellt sich die Absau-
gung jedoch als effektiver heraus und es kann vermutet werden, dass diese ab einem
gewissen Punkt nur gesteigert werden kann, wenn auf eine ,Halbherz®-Form verzichtet
wird, womit auch der Effekt einer Energetisierung des Spaltwirbels aufgegeben wird.

Durch die CT-Strébmung lasst sich, wie auch schon bei den Umfangsnuten, eine
Stromabverschiebung des Stof3es im angedrosselten Betriebszustand feststellen (Abb.
5.17), die mit der Effektivitat des CTs die Stabilitat zu erweitern korreliert.

Die zunehmenden Wirkungsgradverluste fir CTs, die effektiver die Pumpgrenze erwei-
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Abbildung 5.16: Pareto-optimale Geometrien: Axialgeschwindigkeit auf einem S1-Schnitt bei

98% Schaufelhdhe im BP4gop.



118 Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

0j4 c. 8] 0j6
(@) BPapp (b) BPacoo

Abbildung 5.17: Isentrope Profilmachzahlen bei 95% Schaufelhdhe.

Stat. Druck [Pa]

P 130000
110000
90000
70000

. 50000
30000

(a) t/T=0/4 (b) /T=1/4 (c) t/T=2/4 (d) /T=3/4

Abbildung 5.18: Stromung durch das AXCT1 im BPspp.
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Abbildung 5.19: Strémung durch das AXCT7 im BPapp.

tern, lassen sich auf eine ausgepragtere Interaktion mit der Hauptstrémung im BP4pp
und damit einhergehende Verluste zurickfihren. In Abb. 5.18 und 5.19 sind Moment-
aufnahmen der Strémung im BP,pp fur das AxCT1 und AxCT7 dargestellt. Hierbei
lasst sich erkennen, dass die Strémung durch eine Rotation innerhalb des CTs und
geringen Austausch mit der Hauptstrdomung gekennzeichnet ist (vgl. Abb. 5.12 flr den
angedrosselten Zustand). Im vorderen CT-Bereich kann fir AXCT1 eine Einstrémung
der Passagenstrémung beobachtet werden, die zu einer ungleichmafligeren Rotation
und mehr Interaktion mit der Hauptstrémung fihrt , worin vermutlich die Hauptursache
fir die zusatzlichen Verluste von AXCT1 im BP,pp im Vergleich zu AxCT7 liegt. Diese
Verluste flihren zu einer Wirkungsgradreduktion nahe dem Gehause (Abb. 5.20a) und
einer Zunahme der gehdusenahen Blockage (Abb. 5.20b). Im angedrosselten Betrieb-
spunkt BPagqo vermbgen die CTs hingegen eine Reduktion der Blockage herbeizufih-
ren, wodurch eine Umverteilung der Strémung in Richtung Geh&use stattfindet (Abb.
5.20f). Dadurch kann mehr Arbeit umgesetzt werden und die Minderumlenkung nahe
dem Gehause wird reduziert (Abb. 5.209).
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Abbildung 5.20: Radiale Verteilungen im BPy (oben) und B Ppgnop (unten)

5.3 Wirkungsweise der Gehausekonturierung

Die Gehausekonturoptimierung (Kap. 4.3.3) zeigt, dass die Pumpgrenze der Referenz-
konfiguration durch eine Gehausekonturierung im Bereich der Vorderkante gesteigert
werden kann. Eine positive Beeinflussung des Wirkungsgrads ist nur geringfligig még-
lich.

Eine Analyse der Pareto-optimalen Geometrien zeigt als wesentlichen Unterschied zur
Referenzkonfiguration eine Veranderung von StoBlage und -intensitat. Alle Pareto-
optimalen Geometrien zeigen eine Verschiebung der StoBlage stromab im BPyy
(Abb. 5.21a). Nahe der Stabilitatsgrenze im BPpango ist eine Stromabverschiebung
der StoBlage erkennbar, die mit dem Maf fir die Pumpgrenzerweiterung PGK kor-
reliert (Abb. 5.21b). Die Auswirkung auf die StoBBposition ist bis ca. 80% Rotorhdhe
erkennbar (Abb. 5.22¢).

Die Stromabverschiebung des StoBes im B Ppangg Kann als wesentlich fur die Erwei-
terung der Pumpgrenze mittels einer Gehausekonturierung angesehen werden. Ins-
besondere im B Ppango €ntsteht hierdurch am Gehause in radialer Richtung eine star-
kere Neigung des StoBBes. Diese wird im BPpgngo durch die zusatzliche Kontraktion
des Gehauses im Bereich des StoBes beglnstigt. Die StoBintensitéat gegenulber ei-
nem Normalstof3 wird so reduziert. Durch die Neigung wird zudem Fluid in Richtung
Gehause umgelenkt, was den Abtransport niederenergetischen Fluids als Folge der
StoB3-Wirbel-Interaktion und Spaltstrémung férdert.

Durch eine reduzierte StoBBintensitat, eine Iangere Lauflange des Wirbels bis zum Auf-
treffen auf den Sto3 und eine StoBneigung féllt die StoB-Wirbel-Interaktion weniger
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Abbildung 5.21: Veranderung der StoBposition aufgrund einer Gehausekonturierung. Isentro-
pe Mach-Zahlen bei h,..; = 95%.
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Abbildung 5.22: Veranderung der StoB3position im B P,y (oben) und B Ppgnog (unten) durch
eine Gehausekonturierung. Die Schaufelspitzenkontur und StoBBposition der Referenzkonfigu-
ration (links) sind zum besseren Vergleich auf die weiteren Darstellungen Ubertragen worden
(schwarze gestrichelte Linie).

intensiv aus (vgl. Kap. 2.2.3) und es kann ein deutlich geringeres Blockagegebiet na-
he der Stabilitdtsgrenze fur K1 beobachtet werden (Abb. 5.23b). Eine Reduktion des
Blockagegebiets im B Ppgngo 1&sst sich entlang der Pareto-Front in Richtung steigen-
dem PGK (K7—K1; Abb. 5.23c — 5.23b) als Trend ausmachen. Die Auswirkungen des
reduzierten Blockagegebiets zeigen sich in einem geringeren Entropieanstieg, héhe-
rem Wirkungsgrad und steigendem MVDR im oberen Rotorbereich (Abb. 5.27).

Die mit steigendem Pumpgrenzkriterium zunehmenden Einbuf3en im maximalen Wir-
kungsgrad lassen sich ebenfalls auf das Gebiet im oberen Rotorbereich ab ca. 70%
Schaufelhéhe zurtickfliihren (Abb. 5.28). Je starker die Verlustreduktion im B Ppgngo
ausfallt, desto gréBer sind die zusatzlichen Verluste im Bereich der Rotorspitze im
BPyw. Es wird deutlich, dass die Sto3-Wirbel-Interaktion im BP, fur Geometrien
mit besserem PGK zunehmend stérker negativ beeinflusst wird und sich ein gré3eres
Blockagegebiet ausbildet (Abb. 5.25 und 5.26). Der positive Effekt einer Geometrie bei
einem pumpgrenznahen Betriebspunkt kehrt sich demnach fur Arbeitsliniennahe Be-
triebspunkte ins Negative. Begriinden lasst sich dies durch die unterschiedliche Stof3-
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Abbildung 5.23: Machzahlkonturen auf S1-Flache Abbildung 5.24: Iso-Entropie-
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Abbildung 5.25: Machzahlkonturen auf S1-Flache Abbildung 5.26: Iso-Entropie-
bei h,¢ = 95% im BPyw. Flachen im BPy .

position in den beiden Betriebspunkten.

Das Potential der Pumpgrenzerweiterung durch eine Geh&usekonturierung wird dem-
nach durch eine negative Beeinflussung des Betriebs nahe der Arbeitslinie ein-
geschrankt. Eine positive Beeinflussung des StoBes und damit der Sto3-Wirbel-
Interaktion ist nur innerhalb eines gewissen Abstandes zwischen Sto3 und lokal er-
héhter Gehausekontraktion méglich.

Dies soll anhand einer unabhangigen Variation der Parameter P, bis P; verdeutlicht
werden (Abb. 5.29). Eine Veranderung der Gehausekontur durch die Parameter P;-P5
fir einen deutlich angedrosselten Betriebspunkt B Ppgngo liegt hinter dem Sto3 und
zeigt nahezu keine Beeinflussung der StoBposition (Abb. 5.29 (c)-(e) unten). Eine Ver-
anderung der Gehausekontur durch P; wiederum liegt fur B P,y stromauf des StoBes
und beeinflusst diesen ebenfalls kaum (Abb. 5.29 (a) oben). P, hingegen bewirkt eine
Veranderung des Gehauses, die sowohl im BP,y, als auch im BPpgngo im Bereich
des StoBes liegt. Im BPpgygo findet die Beeinflussung des Stof3es vornehmlich na-
he der Saugseite im Bereich der Sto3-Wirbel-Interaktion statt und wirkt so in einem
Bereich, in dem flr die Stabilitdt maBgebliche Strdmungsvorgange stattfinden.

Eine Studie mit dem 2D-Euler-Grenzschicht-Verfahren MISES [Drela u. Youngren
(1998)] zeigt ebenfalls, wie die Auswirkung auf die StoBposition mit steigender Ent-
fernung zur Gehausewelle abnimmt (Abb. 5.30). Hierzu wurde eine Gehausekontrakti-
on mit einer lokalen Welle in Form einer (verschobenen, gestauchten) Kosinus-Periode
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Abbildung 5.28: Radiale Verteilungen Pareto-Optimaler Geometrien im B Py .

vorgegeben und diese lokale Welle an Positionen zwischen -0,5 und 1,5 ¢, aufgepragt.
Das gleiche Vorgehen wurde mit einer lokalen Gehauseerweiterung (umgedrehter Ko-
sinus) durchgefuhrt, um den Einfluss einer nach innen, als auch einer nach auf3en
weisenden Delle im Gehause zu simulieren. Es zeigt sich, dass eine nach innen ge-
neigte Delle im Bereich des StoRBes diesen stromab verschiebt, wohingegen eine nach
auBen geneigte Delle das Gegenteil bewirkt. Die starkste Verschiebung tritt bei einer
Delle kurz vor der saugseitigen Position des StoBes auf. Wellen hinter dem Stof3 zei-
gen keinen Einfluss auf die StoBposition, wie bereits beobachtet. Im BPpgngo geht
mit einer nach innen zeigenden Delle eine Verlustreduktion einher, mit einer nach au-
Ben weisenden eine Steigerung der Verluste. Im B Py trifft dies fir Dellenpositionen,
die nicht zu weit stromauf des StoR3es liegen, ebenfalls zu. So kann durch eine loka-
le Kontraktion hinter dem Stof3, die keine Auswirkungen auf die Sto3position hat, eine
Verlustreduktion herbeigefihrt werden. Hier lasst sich ein Zusammenhang mit dem Ge-
biet niederenergetischen Fluids hinter dem Stof3 herstellen, das durch eine zusatzliche

Kontraktion in diesem Bereich eine Beschleunigung erfahrt und besser abtransportiert
werden kann.

Das Gebiet vor dem Stof3 ist im Schaufelspitzenbereich in einen Bereich, der durch den
Spaltwirbel gepragt ist und in dem subsonische Bedingungen herrschen, sowie einen
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Abbildung 5.29: Unabhangige Variation der Parameter P;-P; (£2mm). Iso-Ma-Linien: +2mm
(orange), —2mm (blau), unveranderte Kontur (schwarz); B Py (oben), BPpangg (unten).

freien Zustrémbereich mit Mach-Zahlen gréBer eins aufgeteilt. Eine Kontraktion vor
dem Stof3 fihrt demnach flr Ma > 1 zu einer Verzégerung der Strdmung sowie einem
schwéacheren StoB3 und flir Ma < 1 zu einer Beschleunigung der Strémung, wodurch
der Spaltwirbel einen héheren Impuls erlangt und beim Passieren des StoBes weniger
stark aufplatzt.

Eine Erklarung, weshalb die Kontraktion im Sto3bereich zu einer Stromabverschiebung
des Stof3es fuhrt, kann mit Hilfe einer einfachen Diffusoranalogie erlangt werden (Abb.
5.31).

Es wird ein Diffusor mit einer Zustrémung, fir die Ma > 1 gilt, betrachtet. Der Aus-
trittsdruck soll in einem Bereich liegen, fir den sich ein Stof3 im Diffusor ausbildet. Der
erste Teil der Strdmung vor dem StoR kann als Uberschalldiise beschrieben werden.
Durch die Aufweitung des Strémungsquerschnitts beschleunigt sich die Strémung flr
Ma > 1 bei gleichzeitiger Absenkung des statischen Drucks p. Nachdem die Strémung
durch den StofR3 auf Unterschall verzégert wurde, findet eine weitere Diffusion statt und
der Druck steigt. Die StoBposition passt sich entsprechend des Austrittsdrucks an. Fir
eine Anderung des Austrittsdrucks von p, auf p,,. > p, findet eine Stromaufverschie-
bung des Stof3es statt, wohingegen sich flr einen Austrittsdruck von p,_ < p, der Stof3
stromab bewegt (Abb. 5.31a). Die Anderung der VorstoBmachzahl bewirkt zudem eine
Anderung der StoBstarke, die unter den fiir die Betrachtung relevanten Bedingungen
mit einer Stromabverschiebung des Stof3es abnimmt.

Wird nun die Geometrie im Bereich des StofBes verandert (Abb. 5.31b), so kann sich
dies zum einen auf die Druckabsenkung vor dem Stol3 auswirken und zum anderen auf
die Drucksteigerung durch den Diffusorteil nach dem Sto3. An dieser Stelle soll eine
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Abbildung 5.30: MISES-Studie zur Veranderung der StoBposition. Modellierung einer Gehau-
sewelle durch eine lokale Anderung der Kontraktion in Form des MVDR-Verlaufs iiber dem
Profil. Aufpragung einer skalierten Kosinus-Schwingung (-1), der Breite 0,2 ¢4, und der Ampli-
tude AMV DR = 0,02 bei einer Kontraktion Gber dem Gesamtprofilverlauf von MV DR = 1,12.

p A pa+ p A pa+
Pa P,
S ) Pa-
X > X >

(a) Veranderung der StoBposition bei Anderung (b) Veranderung der StoBposition bei Anderung
des Austrittsdrucks der Diffusorgeometrie

Abbildung 5.31: Diffusoranalogie: Auswirkungen von Austrittsdruck und Geometrie auf die
StoRBposition.

ablésungsfreie Strémung angenommen werden. Es ist nun leicht ersichtlich, dass eine
nach auf3en gerichtete Delle im Bereich des StoBBes dazu flihrt, dass der Druck vor dem
Stol3 starker abgesenkt wird und nach dem Sto3 der Druck weniger durch Diffusion
ansteigt. Es wirde ein zu geringer Druck am Austritt erreicht werden p,a— < p,, was zu
einer Stromaufverschiebung des StoR3es fuhrt, bis der Druck am Austritt des Diffusors
p. entspricht. Flr eine nach innen gerichtete Delle folgt analog eine stromabgerichtete
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Abbildung 5.32: Machzahl und Entropie entlang einer Linie in der Mitte zweier Schaufeln bei
hrel =0.9im BP]V[V[/.

StoBverschiebung, die sich insbesondere im B Ppgngg fir K1 beobachten lasst.

Die Stromabverschiebung des StofBes im BP,y flr die Pareto-optimalen Geometrien
lasst sich ebenso begriinden. Alle diese Geometrien zeigen eine geringere Kontraktion
des Gehauses nach dem Stol3 im B P,y (bspw. Abb. 5.22b und 5.22c¢; siehe auch Abb.
4.24b). Wird eine Linie durch die Passage zwischen zwei Rotorblattern bei h,.., = 0.9
betrachtet, so zeigt sich die Verschiebung (Abb. 5.32). Fir K7 ist zudem eine gerin-
gere StoBintensitat aufgrund einer geringeren VorstoBmachzahl ersichtlich, begtinstigt
durch eine zusatzliche Kontraktion vor dem Stof3 (Abb. 5.22c). K1 weist hingegen eine
héhere VorstoBmachzahl auf, was auf die unginstigere Gehausegeometrie fir die-
sen Betriebszustand zurlickgefihrt werden kann, die eine geringere Kontraktion vor
dem Stof3 aufweist. Aus dem Verlauf des Entropieanstiegs wird zudem deutlich, wel-
ches Ausmal3 die Sto3-Wirbel-Interaktion und das sich ausbildende Blockagegebiet
auf die Verluste in diesem Bereich der Strdomung ausmachen. Fir K1 steigt die Entro-
pie verglichen zur Referenz deutlich starker an, K7 zeigt hingegen einen geringeren
Entropieanstieg.

Dies spiegelt sich auch in den radialen Verteilungen am Rotoraustritt wieder und fuhrt
zu dem Wirkungsgradanstieg von K7. K3 zeigt in der Gesamtbilanz eine Steigerung der
Pumpgrenze bei gleichem maximalem Wirkungsgrad wie die Referenz. Hierbei sollte
darauf hingewiesen werden, dass K3 einen Entropiezuwachs nahe dem Gehause ver-
zeichnet, ahnlich K7. Dies lasst sich fur alle Konturierungen beobachten. Gleichzeitig
kann eine radiale Umverteilung der Belastung festgestellt werden, die fiur K7—K1 zu-
nimmt (Abb. 5.28). So lasst sich der steigende Wirkungsgrad im Bereich von 60-90%
h.e; fast komplett auf ein steigendes Totaldruckverhaltnis zurtckfiihren (Anhang A.3)
und nur zu einem geringen Teil auf eine Verlustreduktion.

5.4 Wirkungsweise der optimierten Rotoren

Die optimierten Rotoren zeichnen sich durch eine entlastete Schaufelspitze mit einem
stromab verschobenen und in der Intensitat reduziertem Sto3 aus (Abb. 5.33)." Dies

'Anmerkung: Die ausgepragten Saugspitzen nahe der Vorderkante beschranken sich auf einen ge-
ringen Bereich nahe der Rotorspitze. Sie tragen unwesentlich zu den Gesamtverlusten bei, so dass sie
durch den Optimierungsprozess nicht reduziert wurden. Es wird jedoch davon ausgegangen, dass sich
durch geringfligige geometrische Modifikationen eine Reduktion der Saugspitzen erzielen lieBe, ohne
die im Folgenden diskutierten Ergebnisse zu beeinflussen.
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Abbildung 5.35: Druckverhaltnis, Umlenkung und Wirkungsgrad im BPapp bzw. BPyw .

verringert die Intensitat der Sto3-Wirbel-Interaktion, das Blockagegebiet und die im Zu-
sammenhang stehenden Sekundarstrémungsverluste (Abb. 5.34). So kann sowohl mit
Hinblick auf den Wirkungsgrad, als auch bezlglich der Stabilitdtsgrenze eine Verbes-
serung erzielt werden. Die Wirkungsgradgewinne fallen im B P, besonders deutlich
im Bereich des Spaltwirbels, um 90-95% #h...;, aus (Abb. 5.35c).
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Abbildung 5.36: S1-Schnitt bei h,.; = 0.95, Ma-Zahl-Konturen und Staupunktstromlinien im
BPyrw (0ben) und BPpangp (unten).

Hervorgerufen wird die Belastungsreduktion durch eine Kombination mehrerer geome-
trischer Anderungen gegenlber der Referenzkonfiguration. Im Bereich um h,.; = 85%
zeigen die Pareto-optimalen Geometrien eine Erhdhung des Staffelungswinkels. An
der Schaufelspitze sind die Profile weniger gewdlbt und zeigen zum Teil eine gering-
flgige positive Krimmung der Saugseite. Hinzu kommt eine leichte Steigerung der
Sehnenlénge, wodurch die Vorwartspfeilung starker ausgepragt ist (vgl. Kap. 4.3.4).

Durch diese Anderungen lenkt der Rotor im oberen Drittel weniger um (Abb. 5.35b) und
der Druckaufbau im B P,pp féllt geringer aus (Abb. 5.35a). Der reduzierte Druckaufbau
kann auf eine verminderte Diffusion aufgrund der geringeren Profilwélbung und eine
reduzierte StoBintensitat zurlickgefihrt werden. Dies wiederum flihrt zu einem weniger
stark ausgepragten Sekundarstrémungsgebiet durch eine geminderte Intensitat der
StoB-Wirbel-Interaktion. Das Stufendruckverhaltnis bleibt hierbei nahezu unverandert,
da der Stator das Defizit des Rotors im Geh&ausebereich auszugleichen vermag.

In Abb. 5.37 sind Saugseitengeometrien der obersten Konstruktionsprofile dargestellt.
FOr R1 lasst sich eine positive Kriimmung im vorderen Bereich erkennen, was sich
in einer Ma-Zahl-Reduktion im angedrosselten Betriebspunkt B Ppangg Widerspiegelt
(Abb. 5.36, unten). Auf der anderen Seite der Pareto-Front lasst sich fir R5 eine posi-
tive Krimmung im hinteren Rotorbereich erkennen, wodurch eine Ma-Zahl-Reduktion
vor dem Stof3 im entdrosselten Betriebspunkt B P,y erzielt wird (Abb. 5.36, oben).

Die Unterschiede zwischen den optimierten Rotoren entlang der Pareto-Front sind Uber
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Abbildung 5.37: Saugseitengeometrien der obersten Konstruktionsprofile.

die gesamte radiale Schaufelhdhe erkennbar. Flr R1 ist die Rotorspitze im B Py be-
sonders deutlich entlastet. Neben dem Kopfstof tritt ein Passagenstol3 auf (Abb. 5.33a
und 5.36 oben). Allgemein zeigen Rotoren mit hdchstem maximalem Wirkungsgrad
(R4—R5) im BP,y ein StoBmuster, bei dem sich der Passagenstof3 gerade mit dem
Kopfstof3 vereint hat. Rotoren, die eine hdhere Pumpgrenze erzielen (R1—R3) sind in
diesem Betriebspunkt im Schaufelspitzenbereich etwas weniger angedrosselt, so dass
der Passagenstof3 noch ausgebildet ist (Abb. 5.36 oben). Hierbei zeigt sich der erfor-
derliche Kompromiss fir das Erreichen eines héheren Stabilitdtsbereichs in Bezug auf
den Wirkungsgrad. Typischerweise werden die geringsten Verluste bei einem trans-
sonischen Rotor erreicht, sobald er beim Androsseln aus dem Sperren kommt und
der Passagenstof3 mit dem Kopfstol3 verschmilzt. Dies ist flr die Rotoren, die einen
héheren Wirkungsgrad erzielen der Fall (—RS5). Steht hingegen ein erweiterter Stabili-
tatsbereich im Vordergrund (—R1), so ist ein im B P, an der Rotorspitze noch weiter
entdrosselt laufender Rotor vorteilhaft, der sich weiter androsseln lasst. Dies macht
sich in hdheren Verlusten nahe der Rotorspitze im BP,pp bei R1 bemerkbar (Abb.
5.34a).

Im angedrosselten Zustand lasst sich hingegen eine deutliche Reduktion der Verlus-
te im oberen Rotordrittel durch die optimierten Rotoren im Vergleich zur Referenz RO
ausmachen (Abb. 5.34c). Diese Reduktion nimmt entlang der Pareto-Front flir Rotoren
mit héheren Stabilitdtsgrenzen (R5—R1) zu. Mit Erreichen der jeweiligen Stabilitats-
grenze nahern sich die Differenzen der Entropie im Rotorspitzenbereich zwischen den
Konfigurationen wieder an (Abb. 5.34d), so dass alle Konfigurationen an der Stabili-
tatsgrenze ahnliche Verluste im Rotorspitzenbereich aufweisen. Dies kdnnte auf einen
ahnlichen Versagensmechanismus im Bereich der Rotorspitze hindeuten.

Werden Iso-Flachen der Axialgeschwindigkeit im letzten stabilen Betriebspunkt bei ver-
schiedenen Konfigurationen betrachtet (Abb. 5.38), so kann festgestellt werden, dass
das Blockagegebiet aufgrund der Sto3-Wirbel-Interaktion ein identisches Ausmalf3 an-
genommen hat und die Passage im Schaufelspitzenbereich blockiert. Zudem lasst sich
bei den optimierten Rotoren ein ausgepragtes Gebiet niederenergetischer Strémung
hinter dem Stof3 entlang eines GrofB3teils des Rotors erkennen. Da der Sto3 nahe der
Stabilitatsgrenze hohe Vorsto3machzahlen erreicht, findet eine deutliche Verzégerung
Uber den Stof3 statt (Abb. 5.39), die in diesen Gebieten geringer Axialgeschwindig-
keit zum Ausdruck kommt. Aufgrund von Tragheitskraften werden diese Gebiete nie-
derenergetischer Strdbmung nach auf3en transportiert und sammeln sich im hinteren
Bereich der Schaufelspitze, wodurch die Strdmung nicht mehr dem Profil folgen kann.
Dies belastet die Schaufelspitze zuséatzlich. Da bei allen optimierten Rotoren beim Er-
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Abbildung 5.38: Isoflachen der Axialgeschwindigkeit als Hinweis fir Blockage und Ablésun-
gen. v, = 0m/s (lila), v, = 50m/s (blau); RO im letzten konvergierten Betriebspunkt (a). R1 und
R5 bei entsprechendem Massenstrom BPpango (b,C) und im letzten stabilen Betriebspunkt
BPpg (d,e).
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Abbildung 5.39: Isentrope Machzahl und numerische Streichlinien; RO im letzten konvergier-
ten Betriebspunkt (a). R1 und R5 bei entsprechendem Massenstrom BPpgngo (b,C) und im
letzten stabilen Betriebspunkt B Ppg (d,e).

reichen der Stabilitdtsgrenze eine Abldsung im hinteren Bereich auftritt, kann die Ak-
kumulation des niederenergetischen Fluids als wesentlicher Faktor beim Erreichen der
Stabilitdtsgrenze angesehen werden. Auch bei Umfangsnutenkonfigurationen die be-
sonders effektiv die Pumpgrenze erweitern, lasst sich dieses Phanomen beobachten
(Abb. 5.4).

Aufgrund der Belastungsreduktion der Schaufelspitze und des so gewonnenen Ar-
beitsbereichs kommt demnach bei den optimierten Rotoren ein zusatzliches Phéno-
men beim Erreichen der Stabilitdtsgrenze zum Tragen, das seinen Ursprung bei tiefer
liegenden Schaufelschnitten hat. Neben der StoB3-Wirbel-Interaktion hat fur die opti-
mierten Rotoren auch die niederenergetische Strémung hinter dem Sto3 entlang der
gesamten Schaufel einen wesentlichen Einfluss auf die Stabilitatsgrenze.

Die Rotoren kénnen daher beziiglich der Stabilitdtsgrenze als in radialer Richtung aus-
gewogener ausgelegt beschrieben werden. Dies erklart, weshalb die Sehnenlange ent-
lang der Pareto-Front fir R1—R5 abnimmt. Da die Stabilitat der Schaufelspitze fir
R1—R5 abnimmt, kénnen tiefer liegenden Schaufelschnitte héher belastet sein und
eine geringere Sehnenlange aufweisen, wodurch die Profilverluste reduziert werden.
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RA  RB RA+UN RB+UN

Nmaz [Y0] 87,6 88,1 87,5 88,0
PGK;[] 41 46 46 46

Tabelle 5.1: Pumpgrenzkriterium und max. Wirkungsgrad ausgewahlter Rotoren (Abb. 4.33)
und in Kombination mit UN1-M1-11110.

5.5 Abhangigkeit des CT-Potentials vom Rotor

In den numerischen Studien hat sich eine Abhangigkeit der Effektivitat von Umfangsnu-
ten als auch Axial-CTs vom Referenzrotor gezeigt. Umfangsnuten die an einem Rotor
eine Steigerung der Pumpgrenze bewirkten, zeigen an einem anderen keinen Effekt.
Axial-CTs kénnen in nahezu allen untersuchten Konstellationen einen positiven Effekt
auf die Stabilitat erzielen, der jedoch in seiner Auspragung ebenfalls vom Rotor ab-
hangt.

Far die unterschiedliche Effektivitat eines CTs bei der Erweiterung der Pumpgrenze in
Abhangigkeit des Rotors sind folgende Félle denkbar:

e Der Rotor ist nicht Tip-kritisch oder die radiale Abstimmung des Rotors bezlig-
lich des Stabilitatsbereichs ist nahezu ausgeglichen, so dass eine Erweiterung
der Stabilitdt an der Schaufelspitze unmittelbar zu einem Versagen aufgrund
von Strdmungsph&nomenen bei tiefer liegender Schaufelschnitte und &hnlichem
Pumpgrenzabstand fihrt. Die Analyse der Pareto-optimalen Rotoren im vorheri-
gen Kap. 5.4 hat eine Tendenz in diese Richtung gezeigt.

e Das CT wirkt nicht wie vorgesehen, da die strétmungsmechanischen Vorausset-
zungen nicht gegeben sind, wie beispielsweise ein erforderlicher Druckunter-
schied, der die Strdmung durch das CT antreibt.

e Der durch das CT hervorgerufene Mechanismus ist bereits ausgereizt.

5.5.1 Umfangsnuten in Kombination mit verschiedenen Rotoren

Verglichen werden zwei Rotoren, RA und RB (in Abb. 4.33 hervorgehoben) und Kombi-
nationen dieser Rotoren mit einem Umfangsnuten-CT bestehend aus vier Umfangsnu-
ten, UN-M1-11110 (Kap. 4.3.2 und Tab. B.4). Rotor RB weist im Gegensatz zu RA
einen weiteren Stabilitatsbereich auf, der sich durch Umfangsnuten nicht erweitern
lasst (Tab. 5.1).

Ein Vergleich der Isentropen Machzahlen auf den Schaufeloberflachen im pumpgrenz-
nahmen Betriebspunkt BPprgneo (Abb. 5.40) zeigt, dass RB im Vergleich zu RA im
Schaufelspitzenbereich einen stromab verschobenen Stof3 und geringere Machzahlen
aufweist. In Kombination mit Umfangsnuten kann eine Reduktion der Vorsto3mach-
zahl fir beide Rotoren festgestellt werden. In Abb. 5.41 sind die Profilmachzahlen
nahe der Rotorspitze dargestellt. Hierbei wird deutlich, wie die Belastung durch die
Umfangsnuten reduziert wird. Da RA héher belastet ist, besteht ein gré3eres Potential
die Belastung durch eine Reduktion der Vorstol3machzahl zu reduzieren. Eine wichtige
Auswirkung der Belastungsreduktion ist eine Veranderung des Spaltstrdomungswinkels
¢ (Abb. 5.42), was tendenziell eine geringere Blockage zur Folge hat. RB zeigt be-
reits einen deutlich geringeren Spaltstrémungswinkel, so dass eine Reduktion durch
Umfangsnuten geringer ausfallt, als bei RA.
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(a) RA (b) RB (c) RA+UN (d) RB+UN

Abbildung 5.40: Isentrope Machzahl im pumpgrenznahen Betriebspunkt B Ppgngo.-
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Abbildung 5.41: Profilmachzahl nahe der Abbildung 5.42: Spaltstrdomungswinkel ¢ im
Rotorspitze im B Ppango- BPpango-

Der Einfluss auf die Strémung infolge der Rotoroptimierung zeigt demnach bei RB
ahnliche Auswirkungen, wie Umfangsnuten, insbesondere eine geringere Belastung
der Schaufelspitze. RB weist kein Potential mehr auf, durch Umfangsnuten hinsichtlich
einer Stabilitatserweiterung weiter verbessert zu werden.

5.5.2 Axial-CTs in Kombination mit verschiedenen Rotoren

Die optimierten Rotoren R1 und R5 reprasentieren die beiden mdglichen Extreme der
Optimierung hinsichtlich maximaler Wirkungsgradsteigerung (R5) und maximalem Sta-
bilitatsbereich (R1). In Kombination mit Axial-CTs werden annahernd gleiche Stabili-
tatsbereiche erzielt. R5 zeigt daher ein deutlich gréBeres Potential zur Steigerung der
Stabilitat, jedoch ebenfalls gréBere EinbuBen im Wirkungsgrad. Insgesamt entsteht je-
doch ein Vorteil bei der Kombination von Axial-CTs mit R5.

In Abb. 5.43a sind radiale Verteilungen des Wirkungsgrads im B P,y fur RO, R1 und
R5 ohne CT sowie mit Axial-CT dargestellt. Es zeigt sich, dass R5 einen deutlich héhe-
ren Wirkungsgrad entlang des GroBteils der radialen Hohe aufweist. Abb. 5.43b zeigt
far AXCT3 und 5.43c fur AxCT1 die Wirkungsgraddifferenz im B P,y fur den Fall mit
und ohne CT. Die CTs bewirken eine deutliche Wirkungsgradreduktion im Gehause-
bereich. Dartiber hinaus variiert der Wirkungsgrad auf den tiefer liegenden Schnitten,
hervorgerufen durch eine radiale Umverteilung der Strémung durch das CT. R5 zeigt
hier ein deutlich ausgepragteres Wirkungsgraddefizit, auch auf den tiefen Schaufel-
schnitten, wohingegen bei R1 geringere Einbuf3en und zum Teil Wirkungsgradsteige-
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Abbildung 5.43: Wirkungsgrad in BPyw; (): Vergleich Rotor ohne CT (GW) mit AxCT3 flr
Rotor RO, R1, R5; (b): Differenzplots fir Fall (a) mit AXxCT3; (c): Differenzplots fir AXxCT1.
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Abbildung 5.44: Iso-Flachen der Axialgeschwindigkeit 0m/s (dunkel) und 50m/s (hell) fur R1
und R5 im BPpggo ohne CT (links) und mit AXCT1 (rechts). Zeitliches Mittel.

rungen (Abb. 5.43b ca. 60-80% m..;) zu beobachten sind. Es kann gefolgert werden,
dass der auf maximalen Wirkungsgrad optimierte R5 auf nahezu allen radialen Héhen
nahe des Wirkungsgradoptimums lauft. Eine radiale Umverteilung durch ein CT flUhrt
daher zu gréBeren Wirkungsgradeinbuf3en.

R1 ist dagegen vornehmlich bezlglich der Stabilitét optimiert, was sich unter anderem
in einer weiter entlasteten Rotorspitze manifestiert. Im Gegenzug werden die tiefer lie-
genden Schnitte beim Androsseln hdéher belastet. In Kap. 5.2 wurde bereits auf die
starke Verzoégerung der Strdmung hinter dem Stof3 auf R1 bei tiefer liegenden Schnit-
ten hingewiesen, die einen Transport niederenergetischen Fluids in radialer Richtung
zur Folge hat und zu einer Blockagezunahme sowie Ablésung der Strémung im hinte-
ren Rotorspitzenbereich flhrt.

Dieses Phanomen zeigt sich ebenso bei zeitgenauer Simulation (Abb. 5.44). Bei der
Applikation eines Axial-CTs ist es auch fir Rotor R5 zu beobachten. Durch eine Ent-
lastung der Rotorspitze Iasst sich R5 weiter androsseln, so dass die tiefer liegenden
Schnitte héher belastet werden und es ebenfalls zu einer Ansammlung niederenerge-
tischen Fluids im hinteren Rotorspitzenbereich und einer Abldsung kommt. Auf diesen
Bereich haben die nahe der Vorderkante platzierten Axial-CTs keinen direkten Einfluss.

Da trotzdem eine Stabilitatssteigerung auch fir Rotoren beobachtet werden kann, die
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eine deutliche Auspragung dieses Phanomens aufweisen, wie R1, kann gefolgert wer-
den, dass das Versagen des Rotors durch ein Zusammenspiel der Effekte im vorderen
Rotorbereich als auch der Blockage im hinteren Rotorbereich entsteht. Eine Entlas-
tung der Schaufelspitze durch eine Reduktion der Blockage und Energetisierung der
Strébmung nahe der Vorderkante durch CTs kann daher eine Erweiterung der Stabilitat
auch in Fallen bewirken, die eine deutliche AblGsung im hinteren Rotorspitzenbereich
aufweisen. Die Effektivitat ist jedoch beschrankt.

So lasst sich auch begriinden, weshalb letztendlich alle Kombinationen von Rotoren mit
dem effektivsten Axial-CT AxCT1 einen ahnlichen Stabilitatsbereich erreichen, obwohl
die zugrunde liegenden Rotoren flir sich genommen sehr unterschiedliche Stabilitats-
bereiche aufweisen.






6 Diskussion

Die Untersuchungen haben gezeigt, dass verschiedenen MalBnahmen zur Stabilitats-
steigerung ahnliche Veranderungen der gehdusenahen Strémung bewirken, jedoch in
unterschiedlicher Auspragung. In Abb. 6.1 sind fir ausgewahlte Geometrien der Op-
timierungen anhand von isentroper Machzahl und Spaltstrdomungswinkel ¢ die Gege-
benheiten nahe der Rotorspitze im BPpgygo dargestellt. Im Vergleich zur Referenz
(RO) ist zum einen eine unterschiedlich stark ausgepragte Entdrosselung der Rotor-
spitze mit einer Stromabverschiebung des Stof3es erkennbar (Abb. 6.1a). Zum ande-
ren kann, ebenfalls in unterschiedlicher Auspragung, eine Reduktion des Austrittswin-
kels der Spaltstromung im Vorderkantenbereich beobachtet werden (Abb. 6.1b). Damit
verbunden ist eine Abnahme der negativen Axialgeschwindigkeit im Vorderkantenbe-
reich, was zu einem Spaltwirbel mit einem geringeren Geschwindigkeitsdefizit im Kern
fihrt. Hierdurch und durch die erhdhte Lauflange bis zum Stol3 wird die Sto3-Wirbel-
Interaktion reduziert und eine Abnahme des Blockagegebiets erreicht.

Umfangsnuten und Axial-CTs mindern die Blockage dariber hinaus, indem sie gehau-
senahes Fluid im Rotorspitzenbereich mit hoher negativer Axialkomponente aus dem
Hauptstromungskanal abfihren. Zudem kann die Ausblasung aus den CTs im Bereich
der Spaltwirbelentstehung die Wirbelauspragung reduzieren und die Strdbmung ener-
getisieren. Ahnliches bewirkt eine Beschleunigung der subsonischen Spaltstrémung
durch eine zusétzliche Gehausekontraktion im Vorderkantenbereich.

Die Beobachtungen sind somit im Einklang mit den Erwartungen, die an stabilitatsstei-
gernde MafBnahmen in Kap. 4.1.4 nach der Untersuchung des Versagensverhaltens
von Rig250 (Kap. 4.1.3) formuliert wurden.

Mit zunehmender Erweiterung der Stabilitdt gewinnen Strdmungseffekte, die ihren Ur-
sprung nicht im Rotorspitzenbereich haben an Einfluss. Es hat sich gezeigt, dass nahe
der Stabilitatsgrenze niederenergetisches Fluid hinter dem Stof3 von tiefer liegenden

— RO(RANS)
------ RO (URANS)
——— R1 (RANS)
———— RO0+UNT1 (RANS)
RO+UN1-M1-11110
———— RO+K1 (RANS)
———— RO+AXCT1 (URANS)

Crel [_] Crel -]

(a) Isentrope Machzahl Ma;, bei h,..; = 90%. (b) Spaltstrémungswinkel ¢ auf mittlerer Spalthéhe.

Abbildung 6.1: Strémungsgegebenheiten in Gehausenahe im BPpangg-
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Schaufelschnitten radial nach auBen wandert, wodurch es zu einer Aufdickung der
Grenzschicht mit Anzeichen von Ablésungen im hinteren Rotorspitzenbereich kommt.
Dies lasst sich insbesondere flir Rotoren, die fiir hohe Stabilitat optimiert wurden beob-
achten und kann mit einer besseren radialen Abstimmung hinsichtlich maximaler Sta-
bilitat begriindet werden (Kap. 5.5.2). Einer Stabilitatssteigerung mit CTs werden durch
dieses Phanomen Grenzen gesetzt, da die optimierten CTs aufgrund ihrer Positionie-
rung nahe der Vorderkante nur auf Phanomene im Vorderkantenbereich wirken. Trotz-
dem kann durch Axial-CTs auch in Kombination mit optimierten Rotoren eine deutliche
Stabilitatssteigerung erzielt werden. Bezliglich des Wirkungsgrads haben sich durch
die Applikation von CTs keine direkten Vorteile gezeigt. Um einen mdglichst hohen
Stufenwirkungsgrad zu erzielen ist demnach eine Rotoroptimierung ohne den Einsatz
von CTs zu préferieren.

Dies lasst vermuten, dass CTs bei der Auslegung zukiinftiger Verdichter nur indirekt
dazu beitragen kdnnten h6here Wirkungsgrade zu erzielen (vgl. Kap. 2.1.3), indem die
stabilitatssteigernde Wirkung der CTs genutzt wird, um Auslegungen zu ermdglichen,
die einen héheren Wirkungsgrad aufweisen, beispielsweise aufgrund einer reduzier-
ten Schaufelzahl, jedoch ohne CTs eine ungenligende Stabilitatsreserve aufweisen.
Hierflr mUssten die zuséatzlichen aerodynamischen Verluste des CTs durch die Wir-
kungsgradsteigerung aufgrund einer neuartigen Verdichterauslegung tberkompensiert
werden.

Die Beurteilung, ob eine solche Vorgehensweise mit CTs einer Auslegung ohne CTs
vorzuziehen ist, kann nur durch komplexe Untersuchungen mit einer erweiterten sys-
temischen Betrachtung und der Berlcksichtigung zusatzlicher Aspekte, wie Bauraum
und Gewicht erfolgen. Dabei ist der in dieser Arbeit berlcksichtigte Parameterraum
bereits deutlich gréBer als in bisherigen Studien. So wird unter anderem durch die Ro-
toroptimierung eine Abhangigkeit der CT-Wirkungsweise vom Rotor berlcksichtigt. In
Zukunft sollte die Betrachtung um weitere geometrische Merkmale erganzt werden,
um deren Einfluss zu berlicksichtigen. Hierzu zahlt die Spalthéhe, die in dieser Arbeit
konstant gehalten wurde. Entwicklungstrends zu kleineren Kerntriebwerken und damit
gréBeren relativen Spalthéhen kénnten den Einsatz von CTs beginstigen [Hah (2018)].
Gleiches gilt fir hochbelastete Stufen, da die Wirkung von CTs vom Druckaufbau an
der Schaufelspitze, als treibende Kraft der Strdmung durch das CT abhangt. Auch der
Stator sollte in gréBerem MafBe berlcksichtigt werden, um eine Anpassung auf ei-
ne radiale Umverteilung der Stromung zu ermdglichen, die sich durch Axial-CTs und
eine Rotoroptimierung zeigen kann. In dieser Arbeit blieben zudem mdgliche Schau-
felschwingungsanregungen durch CTs [Brandstetter u.a. (2016)], sowie Aspekte der
Fertigbarkeit und Integrierbarkeit der CTs unberlicksichtigt.

Das Ergebnis dieser Arbeit und die hieraus gewonnen Erkenntnisse zeigen vor allem
die mogliche grundséatzliche Vorgehensweise bei der Auslegung zukulnftiger Verdich-
ter unter Berlicksichtigung von CTs als zusatzlichen Freiheitsgrad auf und unterliegen
im jeweiligen konkreten Anwendungsfall verschiedenen zu berlcksichtigenden Einflls-
sen, die sich auf eine Entscheidung fir oder wider eines CTs auswirken kénnen.
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CTs haben in diversen Studien ihr Potential zur Erweiterung der Stabilitatsgrenze de-
monstriert. Der Wirkungsgrad im Auslegungspunkt konnte dabei mitunter konstant ge-
halten oder sogar gesteigert werden, was auf eine Uberkompensation der zusétzli-
chen CT-Verluste durch eine Reduktion von Randzonenverlusten zurtickgefiihrt wer-
den kann. Fur Verdichter mit hohem Wirkungsgradniveau und geringen Verlusten ist
es fraglich, ob sich ein wirkunsgradneutraler Einsatz von CTs realisieren lasst, da
das Potential zur Verlustreduktion und damit Uberkompensation der zusatzlichen CT-
Verluste gering ist. Es stellt sich die grundsatzliche Frage, ob fir neue Auslegungen
von Verdichtern, bei Einhaltung der geforderten Kennfeldbreite, mit dem zuséatzlichen
Freiheitsgrad eines CTs ein hdherer Wirkungsgrad erzielt werden kann, als ohne.

In dieser Arbeit wurde eine Methode aufgebaut, die es gestattet, automatisiert Op-
timierungen und Parameterstudien mit genauer Bestimmung der numerischen Sta-
bilitdtsgrenze durchzufhren, auch unter Einsatz zeitgenauer CFD (URANS). Hierfur
kommen moderne Optimierungsverfahren zum Einsatz, die einen Multi-Fidelity-Ansatz
mit Co-Kriging Ersatzmodellen beinhalten. In diesem Zusammenhang wurden Para-
metrisierungskonzepte fur Umfangsnuten und Axial-CTs entwickelt, inklusive einer au-
tomatisierten strukturierten bzw. unstrukturierten Vernetzung. Zur Ermittlung der Sta-
bilitatsgrenze wurde ein iteratives Verfahren implementiert, das eine deutlich genauere
Bestimmung der numerischen Stabilitdtsgrenze innerhalb einer Optimierung gestattet,
als bisher. So wird es mdglich, umfangreiche Studien zur Stabilitatserweiterung und
Wirkungsgradsteigerung durchzuflhren.

Far die Stufe 1 des DLR-Rig250 wurden Studien zu Axial-CTs, Umfangsnuten, dem
Rotor und der Gehausekontur durchgefitihrt. Dabei wurden die Geometrien sowohl ein-
zeln als auch simultan unter Freigabe einer hohen Zahl an Geometrieparametern fr
Rotor, Gehause und CT optimiert. Die Effektivitdt der Modifikationen hinsichtlich Stabi-
litdtserweiterung und Wirkungsgradsteigerung konnte durch diese Vorgehensweise di-
rekt verglichen werden. Auch Kombinationen, wie die eines CTs mit unterschiedlichen
Rotoren, wurden untersucht, um den Einfluss des Rotors auf die Wirkweise eines CTs
Zu ermitteln.

Mit Hilfe einer Analyse der Optimierungsdatenbanken und besonders der Pareto-
optimalen Geometrien wurden die wesentlichen geometrischen Merkmale der opti-
mierten Geometrien identifiziert und deren Relevanz zur Erzeugung der beobachteten
aerodynamischen Effekte, die zu einer Stabilitatserweiterung bzw. Wirkungsgradstei-
gerung fuhren, beurteilt. Zu diesen aerodynamischen Effekten zahlt eine Abnahme
des Spaltstromungswinkels nahe der Vorderkante und eine Entdrosselung der Rotor-
spitzenprofile. Dies flihrt durch eine Beeinflussung des Spaltwirbels und der Lauflange
des Spaltwirbels bis zum Stof3 zu einer Reduktion der Sto3-Wirbel-Interaktion und des
Blockagegebiets im Schaufelspitzenbereich. CTs sind in der Lage durch Absaugung
und Einblasung das Blockagegebiet weiter zu reduzieren und zusatzlichen Einfluss
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|

Bereich nur mit CTs
erreichbar

Opt.
Rotoren

Ref. + opt.CTs

Opt. Rotoren+
opt. CTs

Pumpgrenzkriterium [-]

L

Ref. + opt.
Gehause-
konturierung

Referenz

Max. Wirkungsgrad [-]

Abbildung 7.1: Schematischer Vergleich der untersuchten MaBnahmen zur Stabilitatserweite-
rung. Farbige Flache: Nur durch Konfigurationen mit CTs erreichbar.

auf den Spaltwirbel auszuliben.

Wesentliche Ergebnisse mit Hinblick auf die Fragestellung, ob CTs einen Vorteil bei
der Neuauslegung eines Verdichters bieten, sind in Abb. 7.1 schematisch dargestellt
und lassen sich wie folgt zusammenfassen:

e Es wurden keine Geometrien mit CTs gefunden, die gegenliber den optimierten
Rotoren ohne CTs einen erweiterten Stabilitadtsbereich bei gleichzeitig besserem
Wirkungsgrad zeigen.

e Mit Axial-CTs lassen sich deutliche Erweiterungen des Stabilitatsbereichs erzie-
len, die dartber hinaus gehen, was durch eine Optimierung des Rotors erreichbar
ist (farbige Flache in Abb. 7.1).

Hierdurch werden zwei mégliche Zielrichtungen fir die Auslegung aufgezeigt. Soll der
Wirkungsgrad einer Verdichterstufe direkt verbessert werden, ist eine Rotoroptimie-
rung ohne CTs einem Konzept mit CTs vorzuziehen. Fir die Neuauslegung eines Ver-
dichters kann grundsatzlich auch eine Option mit CT in Betracht gezogen werden. Es
besteht die Mdglichkeit, dass sich durch CTs indirekt ein Vorteil bei Einhaltung der
erforderlichen Kennfeldbreite erzielen lasst, indem die stabilitdtserweiternde Wirkung
des CTs genutzt wird, um Auslegungen mit héherem Wirkungsgrad zu realisieren, die
ohne CTs die Stabilitatsanforderungen nicht erfillen wirden. Erste Untersuchungen
in diese Richtung wurden bereits durchgefiihrt [Grothe u. Becker (2018); Inzenhofer
(2018)]. Der Nachweis, ob eine solche Vorgehensweise tatsachlich zu einem besse-
ren Gesamtkonzept fihren kann, ist jedoch duBBerst komplex und wurde bisher nicht
erbracht. Dies kénnte durch zukinftige Optimierungsstudien geschehen, die in ihrer
Komplexitat und dem betrachteten Parameterraum bisherige Untersuchungen jedoch
weit Ubertreffen massten.

In diesem Zusammenhang stellt beispielsweise die Erhdhung des Teilungsverhaltnis-
ses t/l eine Mdglichkeit dar, indirekt einen Wirkungsgradvorteil zu erlangen. Aufgrund
der héheren Totaldruckverhaltnisse flr Stufen mit Axial-CTs kénnte auch eine Reduk-
tion der Stufenzahl bei gleichzeitig h6herer Stufenbelastung in Betracht gezogen wer-
den. Bei Flugtriebwerken spielt zudem das Gewicht eine entscheidende Rolle. Soll-
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te sich durch CTs die Rotorschaufelzahl reduzieren lassen, so kénnte die Gewicht-
seinsparung trotz geringerem Verdichterwirkungsgrad zu einem reduzierten Brenn-
stoffverbrauch fuhren.

Ein CT kann daher eine Rolle spielen, wenn fiir eine Stufe eine hdhere Stabilitat wich-
tiger ist als ein maximaler Stufenwirkungsgrad und diese Stabilitdtserweiterung der
Stufe in einem Wirkungsgradvorteil des Gesamtsystems zum Tragen kommt.






A Definitionen und Herleitungen

A.1 Begriffe aus dem Bereich der Optimierung

Mathematisch lasst sich ein multikriterielles Optimierungsproblem wie folgt definieren:
Sei

F(X) = (fi(a)..... fy(a) ,a € A (A1)

ein multikriterielles Optimierungsproblem mit A = {a € R"|g; (a) < 0,i = 1,...,m},
fi:R*"—=R,j=1,...,qundg;: R*" = R,i=1,...,m.

Far die Beschreibung der Optimierungen sind folgende Begriffe wichtig:

Zielfunktion/Fitnessfunktion f: Ziele der Optimierungen werden in Form von Ziel-
funktion formuliert, bspw. Wirkungsgrad und Pumpgrenzabstand. Die Funktionen
werden so definiert, dass sie ein Minimierungsproblem darstellen.

Nebenbedingung: Mit Nebenbedingungen werden Restriktionen in Form zulassiger
Intervalle formuliert, bspw. ein Massenstromintervall.

Freier Parameter/Variable: Die das Optimierungsproblem beschreibenden Parame-
ter (ay,...,a,) im n—dimensionalen Raum, bspw. ein Satz von n Schaufelpara-
metern.

ErgebnisgréBe: In einer technischen Anwendung, wie einer aerodynamischen Opti-
mierung, werden mit Hilfe einer Prozesskette unter Einsatz verschiedener Simu-
lationsverfahren fUr einen Tupel freier Parameter (a4, ...,a,) diverse Ergebnis-
gréBen gewonnen. Dies sind bspw. die Ergebnisse von CFD-Simulationen und
einer weitergehenden Datenauswertung. Aus den Ergebnisgré3en kdnnen dann
die Zielfunktionen und Nebenbedingungen berechnet werden.

Member/Individuum: Ein Tupel freier Parameter a = (a4, ...,a,) mit den zugeord-
neten ErgebnisgréBBen (e, ..., ¢;), sowie Zielfunktionswerten (z, ..., z;) und Ne-
benbedingungen (n4,...,n;). Anschaulich handelt es sich im Kontext dieser Ar-
beit um Geometrien bzw. Entwlrfe mit den zugehdrigen Simulationsergebnissen.

Pareto-Optimal: Ein Individuum o' einer Optimierung dominiert ein anders Individuum
a® derselben Optimierung, wenn f;(a') < f;(a®>)Vi =1,...,qund Ji € 1,...,q mit
fi(aY) < fi(a?®). Ein Individuum X wird als Pareto-Optimal bezeichnet, wenn es
von keinem weiteren Individuum dominiert wird.

Pareto-Front: Die Menge aller Pareto-Optima.
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A.2 Herleitung des Modells von Storer u. Cumpsty
(1994) (Gl. 2.11)

Es wird das Kontrollvolumen aus Abb. 2.4 betrachtet und angenommen:

e Die Wandreibung ist vernachlassigbar.
e p =const.

® U =7Vss = VUSpait

Impulssatz in Hauptstrdbmungsrichtung:

% = pv(—v)A+ prv, A+ peosCusin((—v)a = (p, — pe)A  (A.2)
= (02— v®)pA — v sinC cosCpa = (pa — pe)A (A3)
& (a—p)fp = (02 —v?) —v*sinC cosa/A (A4)
Massenerhaltung:
pvA+ pvsinCa = puA (A.5)
a .
v, = <1+ZSIHC)U
Bernoulli:
Pt 50— Ap = po+ 5ol (A7)
e ap = L0I—v)+(pa—po) (A.8)
2 _ .2 _
%p; _ Vg +2£p(pa Pe) (A9)
2/U(l U(Z
Mit Gl. A.4 folgt:
2 _ .2 22y 2
%p; Va0 + 2 ((vs v)2 v?sin( cosCa/A) (A10)
5 Va Va

Mit Gl. A.6 folgt weiter:
Ap; 3(1 + a/Asin ¢)*v? — 3v* — 2v?sin  cos (a/A

L2 - (1+ a/Asin()?v? (A1)
Ap,  a 2+ a/Asin( — 2cos(
gz~ A” C( (1+a/Asin()? ) (A12)

Wie in Kap. 2.2.1 erdrtert, 1asst sich das Modell auf eine (subsonische) Rotorspaltstrd-
mung Ubertragen, indem die Spaltflache als Produkt aus Spalthéhe und Sehnenlange
a = t - c gebildet wird und die Hauptstromungsflache A mit geometrischen Betrach-
tungen naherungsweise aus den Parametern Schaufelhéhe h, Staffelungswinkel v und
Teilung o bestimmt wird. Storer u. Cumpsty (1994) erhalten so:

a at/c

Z:KKh/cc087 (A13)
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Hierbei wird ein zusatzlicher Kontraktionskoeffizient Kx eingeflhrt, der bertcksichtigt,
dass der Stromung durch den Spalt aufgrund von Ablésungen und Grenzschichten nur
eine reduzierte effektive Durchstromflache zur Verfligung steht und fir den Storer u.
Cumpsty (1994) einen empirisch ermittelten Wert von 0,8 angeben. Statt Gleichung
2.11 an etlichen Punkten entlang der Sehne auszuwerten, ersetzen sie ¢ durch ein
entlang der Sehne mit dem Massenstrom gewichtetes Mittel. Die Variation von ¢ tUber
die Spalthdéhe ist klein und wird vernachlassigt:

_ Sehne Sehne
C = / CUSpalt,normal dl/ / VSpalt,normal dl. (A14)

A.3 Herleitung einer Beziehung n;; = f(I1;)

Fir die Entropiednderung idealer Gase gilt:

As = /2 cp(T)d(InT) — R/2 d(Inp) (A.15)
_ /qum%g_JﬂnH (A.16)
= iin@ — RInlII (A.17)

Hierbei stellt (o) den logarithmischen Mittelwert dar.
Die spezifische Warmekapazitat eines idealen Gases lasst sich ausdriicken als:

K

'R (A.18)

C, =
P -1

Es folgt aus Gl. A.17 mit Gl. A.18 fir die Totalgré3en von Druck und Temperatur:

As+£lnl_[t
O, = el } (A.19)
As+RInIl;
= el ®=1f } (A.20)
Der isentrope Wirkungsgrad ist fir eine Zustandsanderung 1 — 2 definiert als:
Tis,2
Tis2 — T T 1
is — : — 1 A21
" L-T k-1 (A.21)
Pis,2 = _ p2 = _
_ < p1 > L _ <P1> L (A.22)
©-1 0-1 '
s —1
pu— _—— A.2
51 (A.23)
Mit Gl. A.20 folgt:
> —1 (A.24)

Tis = [A5+Rln in
(&

cp ]—1






B Erganzende Informationen

B.1 Weitere CT-Typen

B.1.1 Externe Rezirkulation (Tip-Blowing-CTs)

Diese Art der CTs beruht auf einer Rezirkulation auBBerhalb des Hauptstrémungska-
nals, wodurch Ein- und Ausblasestelle raumlich getrennt sind und unabhé&ngig von-
einander positioniert werden kénnen. Das Fluid wird durch einen Pfad im Gehause
geleitet [Wilde (1950), lvanov (1965)]. Das Konzept weist damit parallelen zur kontinu-
ierlichen Einblasung an der Vorderkante auf (bspw. Suder u.a. (2001)), bietet jedoch
eine Lésung fur die Bereitstellung des einzublasenden Fluids.

Mdglich sind verschiedene Distanzen der Rezirkulation. Kurze Distanzen im Bereich
des Rotors [Hathaway (2002), Guinet u.a. (2014b,a, 2015), Weichert (2011)] bis zu
langeren Uber die Stufe hinweg [Strazisar u. a. (2004), Koff u. a. (1994), Hobbs (1995),
Nolcheff (1996)]. Mit langeren Rezirkulationswegen Uber den Rotor oder die Stufe hin-
weg steigen jedoch auch die Verluste, sowohl im Kanal als auch energetisch betrachtet
aufgrund der Entnahme héher verdichtetem Fluids. Dies begtinstigt tendenziell kirze-
re Abstande zwischen Ein- und Ausblasestelle. Findet die Fluidentnahme oberhalb des
Rotors statt, so ist sie einem stark schwankenden Druckgradienten ausgesetzt, was zu
einer pulsierenden Strémung durch den Rezirkulationskanal fihrt.

Parameterstudien zur Gestaltung von Entnahme- und Einblasestelle wurden von Hat-
haway (2002), Guinet u.a. (2015) und Weichert u.a. (2011) durchgefihrt. Je nach
Gestaltung der Einblasung kann diese den Drall an der Vorderkante des Rotors re-
duzieren oder erhéhen und so die Belastung des Rotors an der Schaufelspitze be-
einflussen. Guinet u. a. (2014a, 2015) empfehlen eine Einblasung mit Gegendrall, um
moglichst hohe Pumpgrenzerweiterungen und geringe Wirkungsgradeinbuf3en zu er-
zielen. Die Uberlegungen in diesem Zusammenhang entsprechen prinzipiell denen bei
der Gestaltung von Axial-CTs. Weiterhin empfehlen sie, um einen mdéglichst guten Wir-
kungsgrad zu erzielen, eine Einblasung die in ihrer radialen Ausdehnung nur die Spalt-

Abbildung B.1: Prinzip der externen Rezirkulation.
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stromung beeinflusst und moglichst kurz vor der Vorderkante des Rotors stattfindet,
um Mischungsverluste zu reduzieren.

In einem direkten Vergleich konnten Inzenhofer u.a. (2016) bessere Ergebnisse bei
der Pumpgrenzerweiterung mit Axial-CTs gegenlber Tip-Blowing-CTs erzielen. Als
Ursache fiihren sie an, dass Axial-CTs den Spaltwirbel effektiv unterdriicken und das
Blockagegebiet reduzieren, Tip-Blowing-CTs hingegen lediglich den Spaltwirbel ener-
getisieren und das Blockagegebiet stromab verschieben.

B.1.2 Recessed Vanes

.Recessed vanes® sind kleine Leitgitterstrukturen, die in eine Kavitat im Gehause ein-
gebracht werden und zu einer Dralldanderung der durch das CT rezirkulierenden Stré-
mung fOhren. In dieser Hinsicht weisen sie eine Gemeinsamkeit zu modernen Axial-
CTs auf. Die Idee geht auf ein Patent von Ilvanov (1965) zurlick und wurde in diversen
experimentellen Studien untersucht, wie beispielsweise von Kang u. a. (1995). Gelme-
dov (1998) fuhren gezielt eine Rezirkulation Gber der Vorderkante durch. In einer Fort-
entwicklung beschreibt Seitz (2009) Leitgitterstrukturen in einer stromauf geneigten
Umfangsnut Gber der Vorderkante des Rotors. Engel u.a. (2009) fiGhren numerische
Untersuchungen mit solch einem CT durch, Kroeckel (2011) experimentelle.

B.2 Rotierende Instabilitaten

Instabilitaten, die auftreten, bevor es zu rotierenden Abl6sungen kommt, werden als
rotierende Instabilitaten bezeichnet. Sie werden gelegentlich in Form von Oszillatio-
nen der Rotorspaltstromung beobachtet [Mathioudakis u. Breugelmans (1985), Hau-
kap u. a. (2000), Mailach u. a. (2001), Hah u. a. (2008), Young u. a. (2011)]. Rotierende
Instabilititen werden allgemein mit groBen Spalten in Verbindung gebracht.

Mailach u. a. (2001) zeigen experimentell an einem hochbelasteten subsonischen Ver-
dichter bei einem Spalt von 3% Sehnenlange, dass die periodische Interaktion des
Spaltwirbels mit der Strdmung der nachfolgenden Schaufel zu einer rotierenden Insta-
bilitat fahrt.

Aktuelle Studien beschaftigen sich vermehrt mit den akustischen Aspekten rotieren-
der Instabilitaten (bspw. Pardowitz u. a. (2014)). Sollte der aktuelle Trend zu kleineren
Kerntriebwerken und gréBeren Spalten anhalten, so wird dieses Thema allgemein an
Bedeutung gewinnen [Day (2015)].

B.3 Verdichterpumpen

Wahrend rotierendes Abreil3en eine Verdichterinstabilitat darstellt, handelt es sich bei
Verdichterpumpen um eine Instabilitdt des gesamten Verdichtungssystems. Day u.
Freeman (1994) und Day (1994) haben experimentell gezeigt, dass in Axialverdich-
tern Pumpen durch rotierende AblGsungen initiiert wird. Beim Einsetzen von rotieren-
den Ablésungen fallt der Druckaufbau im Verdichter ab. Der im Verbrauchervolumen
stromab des Verdichters aufgebaute Druck Uberschreitet in diesem Moment den Druck
am Verdichteraustritt. Der Massenstrom fallt, wodurch auch der stromab des Verdich-
ters aufgebaute Druck fallt. Hierdurch ist die Strémung in der Lage sich zu stabilisieren
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Abbildung B.2: Erscheinungsformen des Verdichterpumpens, schematisch. Basierend auf
Day (2006b) und Peters (2004).

und das Verdichterdruckverhaltnis steigt, bis der Zyklus von neuem beginnt. Dies fuhrt
zu einem anndhernd rotationssymmetrischen Pulsieren des Massenstrom in axialer
Richtung. Pumpen kann somit als instabile Interaktion von Druck- und Impulskraften
angesehen werden, hervorgerufen durch eine Stérung aufgrund rotierender Ablésun-
gen.

Die Intensitat des Pumpvorganges hangt von Verdichterdruckverhaltnis und Verbrau-
chervolumen ab. Ist kein Verbrauchervolumen, wie eine Brennkammer oder ein Ple-
num vorhanden, sondern wird der Verdichter unter Testbedingungen lediglich mit ei-
nem Austrittsdiffusor betrieben, kommt es tendenziell nicht zum Pumpen. Ein Modell
zur Ermittlung, ob Pumpen auftritt wurde von Greitzer (1976a,b) entwickelt (siehe An-
hang B.4).

Tritt Verdichterpumpen auf, so wird die Intensitat durch den Druckabfall beim Einsetzen
der rotierenden Ablésungen bestimmt. In weniger hoch belasteten Axialverdichtern und
annahernd allen Radialverdichtern fallt der Druck nicht abrupt ab und es bildet sich an
der Stabilitatsgrenze eine eher kontinuierliche, annahernd horizontale Charakteristik.
Pumpen tritt zunachst durch eine leichte Oszillation des Massenstroms in Erscheinung
und gewinnt kontinuierlich an Intensitat. Bei hochbelasteten Axialverdichtern hingegen
fallt der Druckaufbau mit Einsetzen der rotierenden Ablésungen deutlich und abrupt
ab. Der Pumpvorgang ist wesentlich intensiver, verbunden mit groBen Anderungen im
Massenstrom.

Abhangig von der Intensitat des Pumpvorgangs werden verschiedene Kategorien un-
terschieden [Fink u.a. (1992), Day (1994)]. Tritt beim Pumpen eine sich periodisch
umkehrenden Durchstromung des Verdichters auf, so spricht man von tiefem Pumpen
(,deep surge*). Sind die Oszillationen im Massenstrom und Druckaufbau von geringe-
rem Ausmaf und tritt keine Rlickstrdomung auf, wird dies als klassisches bzw. mildes
Pumpen (,classic/mild surge®) bezeichnet (siehe Abb. B.2). Kim u.a. (2013) weisen
zudem auf eine Mischform von rotierender Ablésung und Pumpen hin, die bei Werten
von B nahe By, auftritt und die sie als ,modified surge“ bezeichnen.

B.4 B-Parameter nach Greitzer

Der Fragestellung, ob Pumpen auftritt ist Greitzer (1976a,b) nachgegangen und hat
aus einem 1D-Modellansatz eines Verdichters mit angeschlossenem Plenum den ,B-
Parameter“ entwickelt, der ein Verhaltnis von Druck- bzw. Beschleunigungskraften zu
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Impulskraften darstellt:

B vaAvumeELM B 2a Ava

(B.1)

Dabei sind pL,A, die Gasmasse im Verdichtungssystem der Lange L, und durch-
stromten Flache A,, u,, die Schaufelgeschwindigkeit, V,, das Volumen des Plenums
und wy = a\/A,/(V,L,) die Helmholtz-Frequenz des Systems. Die Strémung wird als
inkompressibel erachtet.

Mit Hilfe des Parameters lasst sich ermitteln, ob Pumpen auftritt. Oberhalb eines kri-
tischen Wertes By,;; Uberwiegen die Druckkréafte und es ist mit Verdichterpumpen zu
rechnen, unterhalb fihren die rotierenden Ablésungen nicht zum Pumpen. Da B,
keine Konstante ist, sondern vom Verdichter abhangt, ist der praktische Nutzen von Gl.
B.1 beschrankt. Eine Erweiterung des Parameters durch Day (1994) basiert auf der
Beobachtung, dass die meisten Verdichter Charakteristiken ahnlicher Form aufweisen,
so dass eine Skalierung zumindest ansatzweise die Auslegung des Verdichters zu be-

ricksichtigen vermag:

Y
B =B.-4 B.2
@g 9 ( )
Der Index g markiert den Punkt der Charakteristik mit maximalem . Es lasst sich ein

typischer Wert von B;.., ~ 1,2 angeben.

B.5 Schaufelzahlskalierung Rig250 Stufe 1

Kranzsegment IGV CT R1 S1 Stator stationar
Original Schaufelzahl 11 40 80 23 36

1/2 40 80 24 36
1/3 39 81 24 36
1/4 40 80 24 36
1/5 40 80 25 35
1/6 42 78 24 36
Mégliche Skalierungen 1/7 42 77 21 35
1/8 40 80 24 32/40
1/9 36 81 27 36
1/10 40 80 20 40
1/11 44 88 22 33
112 36 72 24 36

Gewahlte Skalierung 1/23 46 92 23 36 X

Tabelle B.1: Domain Scaling fir instationare Rechnungen von IGV, Rotor 1, CT und Stator 1.
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B.6 Betriebspunkiregelung wahrend einer CFD Simu-
lation

Fir die effiziente Betriebspunktregelung wurden verschieden Regler in den CFD-
Code implementiert. Die in diesem Projekt zur Anwendung kommenden Regler sind
ein Totaldruckregler sowie ein Massenstromregler. Weiterhin wird ein Maximum-
Wirkungsgrad-Regler eingesetzt. Die Umsetzung ist im Folgenden dargestellt.

B.6.1 Totaldruck- und Massenstromregler

Es kommt ein PID-Regler zum Einsatz. Ausgehend von der Differentialgleichung far
kontinuierliche Systeme wird die Differenzengleichung fir zeitdiskrete Systeme erstellt.
Daraus folgt der Stellalgorithmus in allgemeiner Form.

Die Differentialgleichung fir den als verzégerungsfrei angenommenen, kontinuierli-
chen PID-Regler lautet:

y(t) = K, -e(t) + K, / T)dT + Kd_te( ) (B.3)
Dabei sind:

y = StellgréBe
K, = Proportionalbeiwert
= Integralbeiwert
K, = Differentialbeiwert

e = Regelabweichung = Sollwert - Istwert

Da eine CFD Simulation die Zeit nur zu diskreten Werten abbildet, muss eine Diskreti-
sierung der Differentialgleichung vorgenommen werden. Mit

T, = Abtastzeit

k = Nummer der Abtastung

lasst sich die Gleichung fir den zeitdiskreten PID-Regler zum Zeitpunkt £ formulieren:

k
K
Yk :Kp.ek+Ki-Ta;ei+?j(ek—ek_l) (B4)
Dabei sind:

mit der Nachstellzeit T,, und
Ki=K, T, (B.6)

mit der Vorhaltezeit T,,. FUr den Zeitpunkt £ — 1 gilt demnach:
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k-1
K,
Y1 = Kp-ern + Ko Ty e+ ?d(ekfl — €2) (B.7)
i=0 “

Subtrahiert man Gl. B.7 von B.4, so erhélt man

k
K,
Yk — Yk—1 = Kp'6k+Ki'TaZei+ Fd(ek —ex_1)

a

=0
k—1 K
—K, e — K- T, X;e - ?j(ek_l — eps) (B.8)
K K K
e =1 = (Kp+ =2+ Ky T en— (Kp+2)=2ep 1 + =20 (B.9)
1, 1, 1,
Der PID-Stellalgorithmus I&sst sich somit schreiben, als:
Ye = Yk—1 T qo €k +q1 - €k—1 T G2 - €2 (B.10)
Dabei sind:
K
w = K+ KT+
1,
Kq
an = —K,— Qf
G2 = T,

Ist T, = 1, was fur CFD Rechnungen angenommen werden kann, so gilt fir den zeit-
diskreten PID-Regler:

k
yk:Kp'€k+Ki'Zei+Kd(6k_ekfl) (B.11)

=0
Auf analogem Weg ergibt sich die Stellgré3e fir den Fall T, = 1:

Uk = Yp—1 + Kp - (ex —er—1) + Ki - ex, + Kq - (ex — 2€-1 + €x—2) (B.12)

Die PID-Regelung erfordert zur Berechnung der StellgréBe y, eine Bestimmung der
Regelabweichung Gber drei Zeitschritte, ey . . . e;_s. Die Regelparameter K, K; und K
sind Konstanten und werden vorgegeben. Das Auffinden geeigneter Werte erfordert
Testsimulationen und geschieht nach den Ublichen Vorgehensweisen der Regelungs-
technik.

Bei der Anwendung eines Reglers fir CFD Simulationen muss beachtet werden, dass
die CFD-Simulationen wéhrend des Regelvorgangs nicht in einem konvergenten Zu-
stand befindlich sind. Dies bedeutet, dass sich die Regelstrecke kontinuierlich andert.
Insbesondere am Anfang einer CFD Simulation kénnen starke Schwankungen der
StrémungsgréBen auftreten. Dadurch werden auch die Regelabweichungen grof3. Um
zu vermeiden, dass der Regler in einem solchen Fall mit grof3en Stellgré3en diesen
Schwankungen entgegenwirkt, wodurch das System gegebenenfalls noch instabiler
wird, wird der Regler erst nach einer gewissen Einschwingzeit aktiviert.
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B.6.2 Maximum-Wirkungsgrad-Regler

Beim Maximum-Wirkungsgrad-Regler handelt es sich um einen lterativen Prozess, bei
dem der Gegendruck verandert wird und die Auswirkungen auf den Wirkungsgrad be-
obachtet werden. Steigt der Wirkungsgrad, wird der Gegendruck weiter erhéht. Fallt er
hingegen, wird der Gegendruck abgesenkt. Hierbei muss berlcksichtigt werden, dass
nach jeder Anderung des Gegendrucks eine gewisse Zahl von Zeitschritten bei der Si-
mulation vergehen muss, um einen ausreichenden Konvergenzzustand fir die Bewer-
tung der Gegendruckénderung vornehmen zu kénnen. Je naher der iterative Prozess
dem Wirkungsgrad-Maximum kommt, desto geringer werden die Gegendruckanderun-
gen und desto langer die Simulationszeit bis zum nachsten Stelleingriff.

B.7 Umfangsnutenstudien - Daten und Diagramme

Nut «[%] t[%] b[%] o[l B[] ~lrad]

UN1 99 298 39 750 754 0,006
UN2 10,1 252 4,1 74,9 750 0,000
UN3 10,0 253 3,8 748 76,0 0,004
UN4 10,1 223 3,8 75,0 76,6 0,007
UNS 84 1,1 3,0 33,7 67,1 -0,008
UN6 84 13 4,0 386 604 0,003

Tabelle B.2: Parameter ausgewahlter Nuten. z, ¢, b bezogen auf ¢,
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Nut Erlauterung x [%] t [%] b[%] o] B°] ~[rad]
Positionsvariation

UNT1 29,8 3,9 75,0 75,4 0,01
UN5 1,3 4,0 42,7 67,1 0,11
UN1-T1 Tiefe 1 20,0 4,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T2 Tiefe 2 15,0 4,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T3 Tiefe 3 10,0 4,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T4 Tiefe 4 0...100 5,0 4,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T3-N1 Neigung 1 10,0 4,0 60,0 60,0 0,00
UN1-T3-N2 Neigung 2 10,0 4,0 50,0 50,0 0,00
UN1-T3-N3 Neigung 3 10,0 4,0 30,0 30,0 0,00
UN1-T3-N4 Neigung 4 10,0 4,0 0,0 0,0 0,00
UN1-T3-B1 Breite 1 10,0 6,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T3-B2 Breite 2 10,0 8,0 75,0 75,0 0,00
UN1-T3-B3 Breite 3 10,0 10,0 75,0 75,0 0,00
UNR11 4,0 6,0 50,0 50,0 0,00
UNR12 4,0 6,0 60,0 60,0 0,00
UNQ1 Quadrat 4,0 4,0 0,0 0,0 0,00
Tiefenvariation

UNQ1-TH1 0,0 10...30 4,0 0,0 0,0 0,00
UNR2 8,8 ,5...3,5 4,0 40,0 60,0 0,11
UNR3 10,0 2...40 4,0 75,0 75,0 0,00
UN1 Pos. UN1 9,9 2...40 3,9 75,0 75,4 0,01
UN1-P05 Pos. 5% 5,0 2...40 3,9 75,0 75,4 0,01
UN1-P15 Pos. 15% 15,0 2...40 3,9 75,0 75,4 0,01
Winkelvariation

UN1-T1-WH1 10,0 20,0 40 750 10...77 0,00
UN1-T1-W2 10,0 20,0 40 70,0 10...77 0,00
UN1-T1-W3 10,0 20,0 4,0 80,0 10...77 0,00
UN1-T1-W4 20,0 20,0 4,0 80,0 10...77 0,00
Breitenvariation

UN1-B1 Mitte=const. 9,9 29,8 1...10 75,0 75,4 0,01
UN1-B1-H HK=const. 14,9-b/2 29,8 1...10 75,0 75,4 0,01
UN1-B1-V VK=const. 4,9+b/2 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P0O Mitte=const. 0 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P5 Mitte=const. 5 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P10  Mitte=const. 10 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P15  Mitte=const. 15 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P20  Mitte=const. 20 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P30  Mitte=const. 30 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P40  Mitte=const. 40 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P60  Mitte=const. 60 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P80  Mitte=const. 80 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01
UN1-T3-P100 Mitte=const. 100 29,8 4...10 75,0 75,4 0,01

Tabelle B.3: Nuten der Parameterstudie.
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Abbildung B.5: Einfluss der Nutparameter auf die Zielfunktionen. Plot der Optimierungsdaten-
basis der Umfangsnutenoptimierung sowie der Datenbasis der Parameterstudie. Gruppierun-
gen im Plot sind bedingt durch die Parameterstudie.
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BezeiChnung Trell Trel2 Trel.3 Treld Trels Nmaa PGK mOPl
[%]  [%] (%] [%] [%] [%]  [%] [kg/s]

GW - - - - - 87,88 35,99
UN1/UN1-M1-10000 9,9 - - - -

UN1-M1-11000 99 14,9 - - - 87,79 40,14
UN1-M1-11100 99 149 199 - - 87,75 39,91
UN1-M1-11110 9,9 149 199 249 - 87,72 41,21
UN1-M1-11111 99 149 199 249 29,9 87,69 41,44
UN1-M2-10000 9,0 - - - - 87,86 39,19
UN1-M2-11000 9,0 14,0 - - - 87,81 39,55
UN1-M2-11100 9,0 14,0 19,0 - - 87,76 39,52
UN1-M2-11110 9,0 14,0 19,0 24,0 - 87,72 40,69
UN1-M2-11111 9,0 14,0 19,0 24,0 29,0 87,69 40,83
UN1-M3-10000 8,0 - - - - 87,83 38,41
UN1-M3-11000 8,0 13,0 - - - 87,81 39,22
UN1-M3-11100 8,0 13,0 18,0 - - 87,74 38,90
UN1-M3-11110 8,0 13,0 18,0 23,0 - 87,72 40,17
UN1-M3-11111 80 13,0 18,0 23,0 28,0 87,69 40,71
UN1-M4-10000 4,9 - - - - 87,86 34,83
UN1-M4-11000 49 99 - - - 87,83 34,88
UN1-M4-11100 49 99 149 - - 87,77 35,17
UN1-M4-11110 49 99 149 199 - 87,71 36,28
UN1-M4-11111 49 99 149 199 249 87,70 38,85
UN1-M5-10000 7,0 - - - - 87,85 36,58
UN1-M5-11000 7,0 12,0 - - - 87,81 36,74
UN1-M5-11100 70 12,0 17,0 - - 87,74 37,01
UN1-M5-11110 70 12,0 17,0 22,0 - 87,72 39,30
UN1-M5-11111 70 12,0 17,0 22,0 27,0 87,70 39,61
UN1-M6-10000 12,0 - - - - 87,84 37,83
UN1-M6-11000 12,0 17,0 - - - 87,79 39,48
UN1-M6-11100 12,0 17,0 2,0 - - 87,74 39,99
UN1-M6-11110 12,0 17,0 22,0 27,0 - 87,74 40,75
UN1-M6-11111 12,0 17,0 22,0 27,0 32,0 87,67 41,45
UN1-M7-10000 9,9 - - - - 87,82 39,33
UN1-M7-11000 99 159 - - - 87,79 40,40
UN1-M7-11100 99 159 21,9 - - 87,75 40,78
UN1-M7-11110 99 159 219 279 - 87,75 41,20
UN1-M7-11111 99 159 219 279 339 87,69 41,37
UN1-M8-10000 9,9 - - - - 87,82 39,33
UN1-M8-11000 9,9 16,9 - - - 87,80 40,58
UN1-M8-11100 99 16,9 239 - - 87,76 40,10
UN1-M8-11110 99 16,9 23,9 30,9 - 87,75 41,40
UN1-M8-11111 99 16,9 239 309 37,9 87,69 41,25
UN1-M8-11112 99 16,9 23,9 30,9 90,9 87,71 41,43
UN1-M8-11122 99 16,9 23,9 859 90,9 87,69 41,06

Tabelle B.4: Parameterstudie zur Nutenanzahl: Geometrische Parameter und Performance-
gréBen.
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ausgewahlter Literaturstellen

In den beiden folgenden Tabellen werden ausgewabhlte Literaturstellen zu Umfangsnu-

ten und Axial-CTs aufgefiihrt.

C.1 Umfangsnuten

Tabelle C.1: Uberblick ausgewéhlter Studien zur optimalen Gestaltung von Umfangsnuten

.;(7):
c
_e
L © , o
3 5 2 S = |5
5|3 2 2 2|8
5| = 5| o €| - s |e |g|E
2 © n| & o) o = = = Q.
= c| 5 o = o | =2 |= |8 =|§ Q © | O
© S| € 20 3 | | Q| N| S| = ot
2 al ol | 2| € Elalll S| a3 o x| 2
< g N4 [5) o) (0] o ] LI\J B
- . 8| 5| |2 g|o|o|a|a|Y o S| @
o 2 =l 91z 9 = clc|lc|c|c| o (<} 3| =
S = e o Z | 9 < o o o o ol ® Ko = @
@ %) o T 2= | E| S =T =T = =T =1 £ £ o) 1=
o 3 g S| Eg|elz |g|le|e gl £ |E s
=| ©
& L 2 2l ol<|g& |[S|S|S|S|80 |0 |2|<2
Chen wu.a. ND- t{r |7 ]i] VK N
(2010) TAC! bis
HK
Goinis u.a. DLR t k| 1(-| v jaljalijal - - 10 N | ja
(2013b) Rig250 3)
Stufe 1
Hathaway kA, /
(2002) NASA
R. 67
Heinichen Einzelnut nahe VK'an 3 | 3 t]r |1 VK - - - - - - - N | -
u.a. (2011) Verdichtern /
k
Hembera Rig250 s| k|15 i | VK - - 5-1 2 | - N
u.a. Stufe 3 bis
(2008b) HK
Houghton Nathal s 1 50/10 E
u. Day
(2011)
Houghton Red & | s 1- 50/10 E+
u. Day Nathal 3 N
(2012)
Huang u.a. NASA t 1- 2 | 20- N
(2008) Rotor 7 80
37
gréBerer | t N
Spalt
Legras u.a. | Anwendung der ESA | CREATE| s |r | 5 | i | VK
(2011b) Methode bis
HK

Fortsetzung auf folgender Seite

"Notre Dame Transonic Axial Compressor

157



158

Gehausestrukturierungen fiir transsonische Verdichter

Tabelle C.1: Fortsetzung - Uberblick ausgewahlter Studien zur optimalen Gestaltung von Um-
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C.2 Axial-CTs
Tabelle C.2: Uberblick ausgewahlter Studien zu Axial-CTs
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Tabelle C.2: Fortsetzung - Uberblick ausgewahlter Studien zu Axial-CTs
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Tabelle C.2: Fortsetzung - Uberblick ausgewahlter Studien zu Axial-CTs
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