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Formelzeichen 
Symbole und Abkürzungen 
 

λ [m] Wellenlänge 
α [--] modale Modenordnung 
α [°] Anstellwinkel 
β [°] Winkel im Dreieck 
ε [--] Expansionszahl 
ν [--] Nabenverhältnis 
ν [--] Querkontraktion 
δ [°] Kippwinkel 
σ [--] Standardabweichung 
ϕ [--] Lieferzahl 
ϕ [°] Phasenwinkel 
ψ [--] Druckzahl 
µ [--] arithmetischer Mittelwert 
λ [--] Leistungszahl 
λ [°] Staffelungswinkel 
λ [--] mittlere absolute Abweichung vom Mittelwert 
κ [--] mittlere absolute Abweichung vom Median 
η [--] Wirkungsgrad 
η [kg/m s] Dynamische Viskosität 
κ [--] Insentropenexponent 
ρ  [Kg/m3] Dichte 
ω [rad/s] [Hz] Winkelgeschwindigkeit, Drehfrequenz 
Ω [Hz] Drehfrequenz 
σ2 [--] Varianz 
γ2 [--] Kohärenzfunktion 
a [m/s2] Beschleunigung 
a [m/s] Schallgeschwindigkeit 
A [--] Weibull- Skalierungsfaktor 
APS  Auto Power Spectrum 
AVG  Average, Anzahl der Mittelungen 
BFF, BPF [Hz] Blattfolgefrequenz 
c [m/s] Absolutgeschwindigkeit 
c [--] Durchflußkoeffizient der Stolzgleichung 
C [--] Weibull-Formfaktor 
CPS  Kreuzleistungsspektrum 
D [m] Nenndurchmesser 
d [m] Blendenduchmesser 
d [mm] Schaufeldicke 
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E [N/mm2] Elastizitätsmodul 
E [--] Erwartungswert 
f [Hz] Frequenz 
G  Korrelationsfunktionen der Fouriertransformierten 
h [mm] Schaufelhöhe 
H [mm] Kanalhöhe 
k [--] Anzahl der Klassen 
k [--] Bohrungsindizes der pneumatischen Sonden 
l [m] Länge 
l [mm] Sehnenlänge 
m&  [kg/s] Massenstrom 
n [min-1] Drehzahl 
n, N [--] Zählindizes  
P [W] Leistung 
p [Pa] Druck 
Re [--] Reynoldszahl 
RI  Rotierende Instabilitäten 
RS  rotierendes Abreißen, Rotating Stall 
S  Fouriertransformierte 
S  Spektraldichte 
St [--] Strouhalzahl 
t [s] Zeit 
t [m] Teilung 
T [°C], [K] Temperatur 
u, U [m/s] Umfangsgeschwindigkeit 
v [mm/s] Schwinggeschwindigkeit 
v [m/s] Geschwindigkeit 
V  Variabilitätskoeffizient 
V&  [m3/s] Volumenstrom 
w [m/s] Relativgeschwindigkeit 
Y [m2/s2] spezifische Stutzenarbeit 
z [--] Schaufelzahl 

 
tiefgestellte Indizes  
 

θ  Umfangskoordinate 
1  vor der Blende 
1,2  Referenzbezeichnungen für die Fouriertransformierte S 
1,2,3  Bezeichnungen im Verdichtergitter 
1,2,3,4,5  Indizes der Bohrungen der pneumatischen Sonde 
B  Bandbreite 
Bl  Blende 
d, dyn  dynamisch 
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G  Gehäuse 
i  innere 
m  mechanisch 
m  Meridiankomponente, axialkomponente 
M  Meridian 
R  Rotor 
r  Radialkoordinate 
S   Stator 
S  Stichprobe 
s  statisch 
t  Total 
z  Axialkoordinate 

 
hochgestellte Indizes  
 

‘  Relativsystem 
F  raumfestes System 
R  Rotor 
R  rotierendes System 
S   Stator 

 

 
Abbildung: Geometrie und Winkeldefinitionen des Axialventilatorstufe und der eingesetzten 

Versuchsbeschaufelungen. 
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1 Einleitung 
Der Begriff der „rotierenden Instabilitäten“ - kurz RI - ist in der Literatur nicht eindeutig 
definiert und gleichzeitig umstritten (siehe Cumpsty: „Closure Discussion“, Mailach et. al. 
[2001]). Die Bezeichnung hat sich jedoch für einen rotierenden Instabilitätseffekt mit 
speziellen charakteristischen Eigenschaften durchgesetzt, die sich eindeutig von denen des 
klassischen rotierenden Abreißens oder den der akustischen Resonanzeffekte unterscheiden 
lassen. Im Rahmen dieser Arbeit sind bei dem untersuchten rotierenden Instabilitätseffekt 
grundsätzlich die „rotierenden Instabilitäten“ gemeint. Dabei wird explizit Bezug auf die 
Abhandlungen von Kameier [1994], Kameier und Neise [1995], Baumgartner et. al. [1995], 
März [2002], Haukap et. al. [2000], Mailach [2001], Mailach et. al. [2001] und Ulbricht 
[2001] genommen. 
 

1.1 Überblick 
Baumgartner, Kameier und Hourmouziadis [1995] beschreiben eine rotierende 
Instabilitätserscheinung an der ersten Stufe des 10-stufigen Hochdruckverdichters des BR710 
Triebwerks, die mit einer massiven Anregung des 1. Biege- und 1. Torsionsmodus der 
Beschaufelung der ersten Stufe verbunden ist, obwohl die Frequenzbänder der Anregung und 
der Schaufeleigenfrequenzen im raumfesten System nicht identisch sind. Eingehende 
Untersuchungen zeigen, dass die charakteristischen Eigenschaften des Strömungsphänomens 
des Hochdruckverdichters eine starke Analogie zu den von Kameier [1994] an einem 
Niedergeschwindigkeitsverdichter des DLR beschriebenen und als „rotierende Instabilitäten“ 
bezeichneten Strömungsinstabilitäten aufzeigen, vgl. Abbildung 1.1 und Abbildung 1.2. 
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Abbildung 1.1: Rotierender Instabilitätseffekt (RI) der ersten Stufe des BR710 Hochdruck-
verdichters. [Baumgartner, Kameier, Hourmouziadis 1995]. 
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Abbildung 1.2: Rotierender Instabilitätseffekt (RI) eines DLR 
Niedergeschwindigkeitsverdichters. [Kameier 1994]. 

 
Beide Maschinen zeigen im Frequenzbereich 30% - 50% der Blattfolgefrequenz (BFF, BPF) 
tonale Frequenzspitzen äquidistanten Frequenzabstands hoher Amplitude. Das Auftreten ist 
bzw. die lokalen Bereiche höchster Intensität sind für beide Maschinen stark vom 
aerodynamischen Belastungszustand abhängig und auf den Blattspitzenbereich beschränkt. 
Die Tatsache, dass das Auftreten der aerodynamischen Instabilität bei der 
Hochdruckmaschine mit einer starken Schwingungsanregung der Beschaufelung verbunden 
ist, die nicht als Folge einer Resonanz zwischen den Instabilitätsfrequenzen im raumfesten 
System und den Eigenfrequenzen der Beschaufelung herrührt, ließ den Schluss zu, dass es 
sich hierbei um ein rotierendes Phänomen handeln muss, dessen Quellsystem relativ zum 
Rotor als auch zum festen System rotiert. 
 
In der Literatur ist neben der Untersuchung von Baumgartner et. al. [1995] derzeit keine 
Veröffentlichung bekannt, bei der eine Strukturanregung infolge des Auftretens dieser 
speziellen rotierenden Instabilitätsphänomene in einem Nieder- bzw. Hochdruckverdichter 
beschrieben wird, noch dass sich ein kausaler Zusammenhang herstellen ließe. März [2002], 
Haukap, Holste, Kameier [2000] und Mailach [2000, 2001] verfolgen das Ziel, die 
aerodynamischen und physikalischen Ursachen und Voraussetzungen, die für das Auftreten 
des Instabilitätsphänomens in Betracht kommen und die charakteristischen 
Erscheinungsformen eingehend zu beschreiben. 
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1.2 Aufgabenstellung 
In einem ersten Schritt gilt es einen Axialventilatorprüfstand aufzubauen, an dem rotierende 
Instabilitätsphänomene und akustische Resonanzen gezielt erzeugt werden können, um eine 
Wechselwirkung mit der Beschaufelung zu erreichen. Die Prüfstandseinrichtung, 
insbesondere die Beschaufelung, muss zu diesem Zweck ein höchstmögliches Maß an 
geometrischen Variationsmöglichkeiten aufweisen. Der Schwerpunkt liegt, neben einer 
konventionellen Strömungsmesstechnik, auf dem flexiblen Einsatz einer instationären Druck- 
und Schwingungsmesstechnik im raumfesten als auch im rotierenden System hinsichtlich der 
Wahl geeigneter Messorte. 
 
Die am Demonstratorprüfstand1 gewonnenen Messergebnisse werden zeigen, dass durch den 
Einsatz einer geraden und unverwundenen Beschaufelung eine schwingungsanregende 
Abstimmung realisierbar ist und somit eine detaillierte Beschreibung der Wechselwirkungen 
der Instabilitätsphänomene auf das Schwingungsverhalten möglich wird. 
 
Zur eindeutigen Identifikation und Klassifizierung der aerodynamischen 
Instabilitätsphänomene wird ein auf statistischen Methoden beruhendes Verfahren von Witte 
und Ziegenhagen zurückgegriffen und erweitert, Witte [1996], Witte und Ziegenhagen [1998]. 
Anhand dieses Verfahrens soll gezeigt werden, ob neben einer Unterscheidung zwischen 
Fremd- oder aerodynamischen Selbsterregung grundsätzliche eine Bewertung der 
Instabilitätsformen allein anhand gemessener instationärer Wanddruckverläufe möglich ist. 
 
Zur Erweiterung der Modellvorstellung der Instabilitätsphänomene und des Einflusses auf die 
Verdichterinstabilität werden für eine ausgewählte Konfiguration der Demonstratorbeschau-
felung stationäre, numerische Berechnungen durchgeführt. Der Fokus wird hierbei auf den 
Kopfspalt und den wandnahen Bereich des Zulaufs gelegt. Es gilt zu untersuchen, ob der 
gewählte Ansatz in der Lage ist, die Spaltdurchströmung und die Entwicklung der 
Gehäusegrenzschichten bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze hinreichen zu beschreiben. 
Hierfür gilt es zu zeigen, ob sich die numerische Berechnungsergebnisse mit den 
experimentell gewonnenen Messdaten vergleichen lassen. 
 
Unter der Annahme, dass die Strömungsverhältnisse im Blattspitzenbereich und die 
Schwingungsanregungen miteinander korreliert sind, sollen Methoden für die numerische 
Simulation konstruktiver Varianten zur Beschreibung, Reduzierung oder Einflussnahme der 
Strömungsinstabilitäten unter industriellen Rahmenbedingungen erarbeitet werden. 
 

                                                 
1 Der Prüfstand entspricht im Aufbau einem Axialventilator, bei dem die Isolierung einzelner geometrischer und 
aerodynamischer Parameter im Vordergrund steht. Da auf eine Profilierung der Schaufeln bewusst verzichtet 
wird, wird für die Bezeichnung der Maschine der Begriff „Demonstrator“ eingeführt. 
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Charakteristische Unterschiede rotierender Ablösung und rotierenden Instabilitäten 
Während das rotierende Druckfeld der rotierenden Ablösung zeitlich konstant ist, ist das 
Druckfeld rotierender Instabilitäten vergleichbar mit dem eines mitrotierenden Lautsprechers, 
der ein zeitabhängiges Druckfeld abstrahlt. Ferner handelt es sich bei rotierenden 
Instabilitäten im allgemeinen nicht um harmonische Frequenzkomponenten, sondern um 
Summen- und Differenzfrequenzen neben einer Grundfrequenz. Die grundlegenden 
Eigenschaften der rotierenden Ablösung und der rotierenden Instabilitäten sind in Tabelle 2.1 
gegenübergestellt. Es handelt sich in beiden Fällen um abgelöste Strömungen, die zum einen 
einen stochastischen Charakter haben (rotierende Ablösung) und zum anderen nur diskrete 
Komponenten enthalten (rotierende Instabilitäten). Die verursachende Strömung lässt sich 
daher als turbulent bei der rotierenden Ablösung und als periodisch bei der rotierenden 
Instabilität klassifizieren. Die Frequenzen einer einzelligen rotierenden Ablösung liegt bei 
etwa 40 bis 60% der Rotorfrequenz, hingegen bilden die Frequenzen der rotierenden 
Instabilität eine Gruppe bei etwa der halben Blattfolgefrequenz. 

Tabelle 2.1: Charakteristische Unterschiede der rotierender Ablösung und der rotierenden 
Instabilitäten. 

Rotierende Ablösung Rotierende Instabilität 

λ

w

 
λ

Blade tip
c = 0
u = w

w

 

RS

D
α
πλ =  

Z
DD

RI

π
α
πλ == =Blade pitch 

– abgelöste Strömung 
– stochastischer Charakter 
– turbulent 

– abgelöste Strömung 
– diskreter Charakter 
– periodisch 

typische Frequenzbereiche 
F
R

F
RS Ω≈ 6.0...4.0ω  F

R
F
RI Z Ω⋅≈ 6.0...4.0ω  

– harmonische Frequenzen 
– turbulent 
– Frequenz ist unabhängig von der Anzahl der 

Rotorschaufeln 
– instabiler Kennlinienbereich 

– Summen- und Differenzfrequenzen 
– Periodisch 
– Frequenz ist abhängig von der Anzahl der 

Rotorschaufeln 
– stabiler Kennlinienbereich 

 
Mathiodakis [1985] hat Druckschwankungen an einem 1-stufigen axialen 
Niedergeschwindigkeitsverdichter untersucht, die dem Charakter rotierender Instabilitäten 
sehr ähnlich sind. Die ermittelten Frequenzen im rotierenden und feststehenden System sind 
aber offensichtlich Harmonische, so dass es sich um rotierende Ablösungen mit bis zu 8 
Zellen handelt. 
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Mongeau [1991], Choi [1991] und Bent [1992] verwenden als erste die Bezeichnung „rotating 
instability“ für untersuchte Druckschwankungen an einem Radialverdichter ohne Gehäuse. 
Wesentliches Kriterium für das Rotieren der Instabilitäten ist der Frequenzunterschied im 
rotierenden und feststehenden Bezugssystem, wobei die einzelnen auftretenden 
Frequenzkomponenten keine Harmonischen sind. 
 
Kameier [1994], Kameier und Neise [1995], Kameier und Neise [1997 I und II] haben 
rotierende Instabilitäten an Axialventilatoren bei vergrößertem Kopfspalt untersucht. Die 
Entstehung der Instabilitäten steht in einem direkten Zusammenhang zur Durchströmung des 
Spaltes zwischen den rotierenden Schaufelspitzen und dem Gehäuse der Strömungsmaschine. 
Erst bei genügend großem Spalt tritt im angedrosselten Betrieb eine Rückströmung auf, die 
rotierende Instabilitäten verursacht. Rotierende Instabilitäten verursachen eine erhöhte 
Lärmemission und senken den Wirkungsgrad. Die rotierende Instabilität wird als rotierender 
Quellmechanismus interpretiert, der in Wechselwirkung mit den Rotorschaufeln tritt und 
somit zur Lärmabstrahlung beiträgt. Die Rückströmung im Kopfspalt eliminiert im 
Blattspitzenbereich des Rotors die Anströmung in axialer Richtung, die Blattspitzen werden 
somit nur noch in Umfangsrichtung angeströmt. Die Anströmung in Umfangsrichtung erzeugt 
ein sich relativ zum Rotor bewegendes Druckfeld, das wiederum mit der Druckverteilung der 
Schaufel in Wechselwirkung steht und als Ursache der rotierenden Instabilitäten vermutet 
wird. 
 
Fuest und Carolus [1995] haben an einem Axialventilator ohne Leitrad auf den rotierenden 
Schaufeln rotierenden Instabilitäten vergleichbare Drucksignaturen gemessen. Gute 
Übereinstimmung mit den Messungen von Kameier [1994] besteht für Messpositionen an der 
Schaufelvorderkante. Detaillierte Ergebnisse hinsichtlich der Ausbreitung liegen jedoch nicht 
vor. 
 
Krane und Bent [1995] haben rotierende Instabilitäten an einem axialen Nieder-
geschwindigkeitsverdichter untersucht, gehen aber auf physikalische Entstehungsmechanis-
men nicht weiter ein. 
 
Von Baumgartner, Hourmouziadis und Kameier [1995] werden rotierende Instabilitäten als 
Anregungsmechanismus von Schaufelschwingungen in der ersten Stufe eines axialen 
Hochdruckverdichters genannt. Die hohe aerodynamische Belastungen im Blattspitzenbereich 
des Rotors führt vermutlich zu vergleichbaren Bedingungen, die für die Entstehung der 
rotierenden Instabilitäten im Axialventilator von Kameier [1994] angenommen werden. Für 
den Resonanzfall der Schaufelschwingungen muss bei der untersuchten Geometrie des Rotors 
die Umfangsstruktur des aerodynamischen Anregungsmechanismus mit den 
Knotendurchmessern der mechanischen Schwingungsformen übereinstimmen. 
 
Bross et al. [1996] zeigen im Rahmen einer Untersuchung der Spaltströmung an axialen 
Pumpen, dass der Blattspitzenwirbel in Zusammenhang mit einem Rückströmgebiet über der 
Schaufel steht. Die Strömung stromauf des Rotors löst mit zunehmender Drosselung immer 
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weiter stromauf von der Gehäusewand ab. Diese Beobachtung korrespondiert mit der von 
Kameier und Neise [1997] verwendeten Erklärung zur Entstehung rotierender Instabilitäten: 
Ist die Rückströmung kräftig genug, um die Hauptströmung zu eliminieren, so wird durch die 
verbleibende Anströmung in Umfangsrichtung eine Wirbelablösung induziert. Diese 
Wirbelablösung hat über den Umfang eine periodische Struktur, so dass vermutlich bei 
Übereinstimmung mit der Schaufelzahl hohe Geräuschpegel und bei Übereinstimmung mit 
Schaufeleigenfrequenz und Knotendurchmesser große Schaufelschwingungen erzeugt werden 
(vgl. Baumgartner et. al. [1995]). 
 
Truckenmüller [1999] beschreibt ein Instabilitätsphänomen ähnlich rotierender Instabilitäten 
im Blattspitzenbereich einer Niederdruckdampfturbine bei Ventilationsbetrieb.  
 
Mailach [2001] begründet die Entstehung rotierender Instabilitäten durch die gegenseitige 
Beeinflussung der Blattspitzenwirbel benachbarter Schaufeln infolge hoher aerodynamischer 
Belastung bei Betriebspunkten nahe der Stabilitätsgrenze. Er zeigt, dass durch eine An- und 
Umströmung der Schaufelvorderkanten durch den Blattspitzenwirbel selbst eine periodische 
Fluktuation des Entstehungsortes des Wirbels erzeugt wird, die eine periodische rotierende 
Umfangsstruktur induziert. 
 
März, Hah und Neise [2002] führen experimentelle und numerische Untersuchungen an 
einem Niederdruckverdichter bei Variation der Spaltweite durch. Im Experiment lassen sich 
die rotierenden Instabilitäten nachweisen. Die instationären Druckverteilungen der 
Rotorpassagen, dargestellt durch ein „ensamble averaging“ in Verbindung mit einer 
Triggertechnik (“double Phase locking“), werden mit einer instationären numerischen 
Berechnung eines vollständigen Rotors verglichen. Die Untersuchungen zeigen, dass die 
Spaltströmung bei Auftreten rotierender Instabilitäten nicht die benachbarte Passage 
beeinflussen, sondern der druckseitigen Kanalströmung folgt. Mit zunehmender Spaltweite 
dehnt sich das Ablösegebiet am Gehäuse aus und einsetzende Rückströmung über den 
gesamten Umfang wird beschrieben. Die Zahl der Instabilitätszellen wird mit 34, bei einer 
Schaufelblattanzahl von 24, angeben. Die Lage und Entwicklung des Spaltwirbels wird als 
Ursache vermutet, warum der Verdichter, trotz Auftretens der rotierender Instabilitäten, ein 
stabiles Betriebsverhalten aufzeigt. Die Beschreibung des Spaltwirbels und die Anzahl der 
Zellen steht jedoch im Widerspruch zu den Untersuchungen von Mailach [2001]. 
 
Hervorzuheben ist die Veröffentlichung von Wisler et. al [2002]. In Anlehnung an die Studien 
von Mailach [2001] und März [2002] wird in einer Spaltweitenvariation an einem vierstufigen 
Niedergeschwindigkeitsverdichter der gezielte Versuch unternommen, rotierende 
Instabilitäten nachzuweisen. Instationäre Wanddruckmessungen werden vor, nahe und mit 
Überschreiten der Stabilitätsgrenze für zwei unterschiedliche Beschaufelungen bei drei 
Spaltweiten vorgestellt, jedoch keine rotierenden Instabilitäten detektiert. Im Gegenteil, es 
wird explizit Bezug auf die Meinung von Cumpsty genommen und die rotierenden 
Instabilitäten als besondere Erscheinung der von März und Mailach herangezogenen 
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Maschinen beschrieben, siehe hierzu auch die „closure discussion“ zu Mailach et. al. [2001] 
und März et. al. [2002]. 
 
Aus Sicht des Verfassers der vorliegen Arbeit zeigen die veröffentlichten Ergebnisse sehr 
wohl die Existenz rotierender Instabilitäten, bleiben von Wissler jedoch unbeachtet. Die Natur 
der rotierenden Instabilitäten sind unter Umständen extrem kleine instationäre, nicht streng 
periodische Wechseldruckschwankungen im Vergleich zur Blattfolgefrequenz. Wobei die 
Amplituden von RI ca. 20-30 mal kleiner sein können als die der BFF und nur durch eine 
geeignete Wahl der Darstellung eindeutig hervorgehoben und damit nachgewiesen werden 
können. Diese Methoden werden von den Autoren nicht eingesetzt. Auch ist die methodische 
Vorgehensweise zum Beweis der Existenz von RI zweifelhaft. Das instationäre Datenmaterial 
wird wiederum durch das aufwendige „ensamble averaging“ und „double phase lockig“ 
Verfahren zur Darstellung von rotorsynchroner Druckverteilungen aufgearbeitet. Durch die 
rotorsynchrone Mittelung geht jedoch jede zeitliche Information verloren, die ursächlich für 
die rotierenden Instabilitäten vermutet werden. Damit eignet sich dieses Verfahren lediglich 
zur Darstellung, Beschreibung und Untersuchung der strömungsmechanischen Vorgänge in 
einer Schaufelpassage unter der Voraussetzung von Teilungsperiodizität, z.B. des 
Spaltwirbels, jedoch explizit nicht für den Nachweis instationärer, nicht rotorsynchron 
rotierender Vorgänge. Die Autoren beziehen die Ergebnisse der gemittelten Daten jedoch 
auch für den Nachweis rotierender Instabilitäten ein. März [2002] setzt dieses Verfahren 
hingegen nur für die physikalische Beschreibung der Wirbeltrajektorie und für den Vergleich 
und die Diskussion instationärer numerischer Berechnungsergebnisse ein, nicht für den 
Nachweis rotierender Instabilitäten. Die Systematik der Versuchsführung bei General Electric 
ist jedoch hervorzuheben, da experimentelle Untersuchungen an 
Niedergeschwindigkeitsverdichtern herangezogen werden, um Ergebnisse und Erkenntnisse 
auf Hochdruckverdichter zu übertragen. Diese Vorgehensweise ist nicht unumstritten. 
 
Kielb et. al. [2003] weisen im Teillastbereich eines Hochgeschwindigkeitsverdichterriggs 
einen Anregungsmechanismus nach, der weder drehzahlsynchron, noch einem weiteren 
bekannten Mechanismus wie z.B. Flutter oder Forced-Response, zugeordnet werden kann. 
Instationäre, numerische Berechnungen zeigen eine grobe, aber gute, Übereinstimmung der 
Anregungsfrequenzen. Obwohl eine Doppler-Verschiebung der Frequenzen innerhalb der 
unterschiedlichen Koordinatensysteme vermutet wird, werden „rotierende Instabilitäten“ 
aufgrund der sehr kleinen Spaltweite ausgeschlossen und eine Spaltströmungsinstabilität als 
Ursache der Phänomene vermutet. 
 
Inoue et. al. [2004] weisen rotierende Instabilitäten an einem Niederdruckverdichter kurz vor 
Erreichen der Stabilitätsgrenze nach. Eine Spaltweitenvariation zeigt, dass der Effekt nur bei 
großer Spaltweite nachweisbar ist. Weiterführende Untersuchungen bestätigen den von März 
[2002] beschriebenen Einfluss sowie die Lage des Spaltwirbels bezogen auf die rotierenden 
Instabilitäten. Ferner zeigen die Untersuchungen, dass RI nur bei gleichzeitigem Auftreten 
kurzwelliger Ablösestrukturen (SLSD, short lenght scale disturbance) nachweisbar sind, 
Inoue [2001, 2002]. 
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Akustische Resonanzen 
Druckschwankungen, die sich mit Geschwindigkeiten in der Größenordnung der 
Schallgeschwindigkeit ausbreiten, können unter bestimmten Bedingungen mechanische 
Strukturen zu hohen Schwingungspegeln anregen. Man spricht dann von akustischen 
Resonanzen, die immer bei einer dominierenden Frequenz mit zum Teil sehr hohen 
Druckamplituden auftreten.  
Unabhängig von der Art der Anregung kann eine grobe Klassifizierung akustischer 
Resonanzen vorgenommen werden. Im einzelnen sind dies: 
 
 – Schallabstrahlung des Helmholtz – Resonators, 
 – Öffnungsresonanzen,  
 – Stehwellen, 
 – selbsterregte akustische Resonanzen.  
 
Unter dem Gesichtspunkt der Lärmreduzierung von Flugzeugtriebwerken geben Tyler und 
Sofrin [1961] einen sehr anschaulichen Überblick und Berechnungsvorschriften für die 
Ausbreitung und Randbedingungen rotierender Druckfelder, Rotor – Stator Interferenzen und 
weiterer Schallemissionen in axialen Strömungsmaschinen. 
 
Parker [1967] beschreibt ein akustisches Resonanzphänomen an einem geraden Gitter in einer 
Windkanalströmung und prägt den Begriff der sog. „Parker-Modes“. Mit zunehmender 
Strömungsgeschwindigkeit zeigt das Phänomen diskrete Frequenzsprünge bei annähernd 
konstanter Strouhalzahl. Die Ursache des Effektes mit hohen Amplituden ist eine 
Rückkopplung der akustischen Resonanz und der Frequenz der abgelösten Hinterkantenwirbel 
der geraden Platten. Die Experimente können mittels eines theoretischen Rechenansatzes für 
vier einfache Modenordnungen validiert werden, Parker [1997]. Parker und Griffits [1968] 
weisen eine definierte Struktur der Resonanzen nach und zeigen, dass die Amplituden eine 
Größenordnung des dynamischen Druckes ρ/2v 2 aufweisen. Nachfolgende Untersuchungen 
von Parker [1968 - 1983] beschreiben eingehende Details des Phänomens und es gelingt deren 
Nachweis für einen einstufigen Kompressor. Beschrieben werden rotierende 
Modenordnungen, dessen Ausbreitungsrichtung sowohl mit als auch gegen die 
Umfangsgeschwindigkeit gerichtet ist. Eine Ausbreitungsrichtung entgegen der Drehrichtung 
ist ein eindeutiges Indiz für ein akustisches Phänomen. 
 
Parker [1983] und Parker und Stoneman [1985] zeigen rotierende akustische Resonanzen an 
einem mehrstufigen Verdichter, dessen Frequenzen in Abhängigkeit der Drehzahl diskrete 
Frequenzsprünge halber Drehzahlordnungen sowie steigender Modenordnungen aufweisen. 
Temperatureinflüsse sowie die Gehäusegeometrie werden in die Diskussion mit einbezogen. 
Neben den Hinterkantenwirbeln werden lokale Ablösungen, z.B. infolge nicht exakter 
Schaufelwinkel, als Anregungsursachen in Betracht gezogen. 
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Alle die von Parker und Parker et. al. beschriebenen Resonanzeffekte der unterschiedlichen 
Maschinentypen haben gemein, dass infolge der akustischen Resonanzen die Schaufeln zu 
Schwingungen sehr hoher Amplitude angeregt werden können, eine detaillierte Beschreibung 
der physikalischen Mechanismen akustischer Resonanzen können die Abhandlungen infolge 
der Komplexität jedoch nicht liefern. Zum weiteren Verständnis der Resonanzeffekte sind von 
Cumpsty and Whitehead [1971] und Graham und Maul [1971] vereinfachte Experimente an 
einer ebenen Platte und einer oszillierenden Klappe durchgeführt worden. 
 
Ansätze zur Berechnung akustischer Resonanzfrequenzen und theoretischen Beschreibung der 
Modellvorstellungen liefern die Arbeiten von Koch [1982], Cargill [1987] und Lee und 
Hammond [1988]. 
 
Bellucci et. al. [2004] beschrieben ein Modell zur Abstimmung eines Helmholtz-Resonators 
zur Dämpfung akustischer Druckpulsationen in der Brennkammer einer Gasturbine. 
 
Cooper et. al. [2004] haben ein analytisches Modell zur Beschreibung von  akustischen 
Resonanzen an einem Triebwerk entwickelt. Mittels des theoretischen Ansatzes lassen sich 
die ausbreitungsfähigen Moden sowohl im Ansaugkanal als auch in der Rotor/Stator Passage 
berechnen. In Anhängigkeit von Geometrie, Drehzahl und weiterer strömungsmechanisch 
relevanter Größen wie der Machzahl und Wirbelstärke lassen sich die Frequenzen 
vorhersagen, bei denen die Moden ausbreitungsfähig sind bzw. werden sowie die 
Ausbreitungsrichtung bestimmen. Ferner wird darauf verwiesen, dass bei Übereinstimmung 
von akustischer Resonanzfrequenz und einer Eigenfrequenz der Beschaufelung das 
Instabilitätsverhalten der Maschine beeinflusst werden kann oder ein Bauteilversagen infolge 
Überbelastung möglich ist.  
 
Prestall waves, Modes und Spikes 
Modalwellen („modal waves“) und lokale Ablösezellen („spikes“), die kurz vor Erreichen der 
Stabilitätsgrenze auftreten können, zählen ebenso zu den Instabilitätsphänomenen. Bei den 
Modalwellen handelt es sich um langwellige, rotierende Störungen kleiner Amplitude, die 
erstmals von Moore und Greitzer [1986] beschrieben und von McDougall [1988] 
experimentell nachgewiesen wurden.  
 
Weitere wesentliche Untersuchungen wurden u.a. von Garnier et. al. [1991], Day [1993], 
Hoying [1993], Day et. al. [1997], Höss [1998], Haukap, Holste, Kameier [2000] und Mailach 
[2001] durchgeführt. Modalwellen können bei an sich noch stabilen Betriebsbedingungen 
nachgewiesen werden, leiten jedoch bei einer weiteren Steigerung der Belastung das 
rotierende Abreißen ein oder gehen in dieses über. Im Gegensatz dazu ist das Auftreten von 
„spikes“, hierunter werden kurze Druckspitzen hoher Amplitude verstanden, immer mit einem 
Strömungsabriss nach wenigen Umdrehungen verbunden.  
Paduano [1998] bezeichnet den „spike“ als Folge oder den Beginn einer Ablösung im 
Blattspitzenbereich einer Schaufel. Aufgrund der relativ kleinen Ausdehnung und des noch 
sehr kleinen Ablösegebiets breitet sich der Ablöseprozess zunächst mit einer relativ hohen 
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Geschwindigkeit entlang des Umfanges aus. Die Größe nimmt dabei unter Abnahme der 
Geschwindigkeit zu, bis sich eine vollständige rotierende Ablösezelle gebildet hat. 
Eingehende Untersuchungen hierzu sind u.a. von Day [1993], Camp [1995] und Camp und 
Day [1998] durchgeführt worden. 
 
„Modes“ und „spikes“ führen jedoch nicht zu einer praktisch relevanten Strukturanregung, da 
entweder die Amplituden zu klein oder das Auftreten der Phänomene zu kurzweilig sind und 
werden im Rahmen dieser Abhandlung daher nur der Vollständigkeit halber aufgeführt. Die 
gegenwärtigen Untersuchungen dieser Thematik befassen sich in erster Linie auf die 
Erkennung der Effekte zur Erweiterung des Arbeitsbereiches oder die Früherkennung von 
rotierendem Abreißen bzw. Hochdruckverdichter-Surge, vgl. hierzu Epstein et. al. [1986], 
Day [1993], Haynes et. al. [1993] Gysing und Greitzer [1995], D‘ Andrea [1997] und Weigl 
et. al [1997]. 
 
Aufbauend auf den Untersuchungen von Inoue et. al. [2001] an einem einstufigen 
Niederdruckverdichter zur Klassifizierung von rotierenden Ablösungen kleiner und großer 
Wellenlänge beschreiben Inoue et. al. [2002] die einsetzende rotierenden Ablösung mit Hilfe 
einer Wavelet-Transformation. Die Ergebnisse bestätigen, dass der Übergang in das 
klassische rotierende Abreißen (Ablösungen großer Wellenlänge), zunächst mit dem 
Auftreten einer mehrzelligen Ablösestruktur verbunden ist (kurzer Wellenlänge). Ferner 
zeigen die Ergebnisse das Auftreten der kurzwelligen Ablösestruktur bereits vor dem 
Überschreitung der Stabilitätsgrenze und ziehen Parallelen zu den von Day beschriebenen 
„spikes“. Die Untersuchungen konzentrieren sich jedoch auf das Sekundärkennliniengebiet 
der Strömungsmaschine. Dabei wird gezeigt, dass durch die Variation des Abstandes 
zwischen Vorleitrad und Rotor direkt Einfluss auf das Auftreten der kurzwelligen Ablösungen 
genommen werden kann.  
 
Bergner et. al. [2003] führt instationäre Druckmessungen zur Identifikation von Modalwellen 
an drei transsonischen Verdichterstufen durch. Ziel ist erneut die Erweiterung der Datenbasis 
zur Früherkennung rotierenden Abreißens bzw. Verdichterpumpens. Gleichzeitig gelingt es, 
den Vergleich unterschiedlicher Rotor-Auslegungsstrategien, „controlled diffusion“ und 
moderner 3-D Methoden, in die Diskussion mit einzubeziehen.  
 
Aretakis, Mathioudakis et. al [2004] stellen erstmals ein Verfahren zur Früherkennung von 
rotierendem Abreißen und Pumpen an einem radialen Turbolader-Hochdruckverdichter vor. 
Das Verfahren beruht auf der Korrelation des akustischen Wanddrucks und der 
Gehäuseschwingungen. Ziel ist der serientaugliche Einsatz eines solchen Verfahrens. 
 
Rotor-Spaltströmungen 
Saathoff [2001] führt experimentelle Untersuchungen an einer hochbelasteten Axialstufe 
eines Niedergeschwindigkeitsverdichters durch. Ein bis dahin einzigartiger Vergleich mit 
Ergebnissen aus dem Gitterversuch beschreibt die umfangreichen strömungsmechanischen 
Details zur Entstehung und Entwicklung des Spaltwirbels sowie die Wechselwirkung der 
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Gehäusegrenzschicht mit den Spalt- und Spaltwirbelströmungen. Dabei lässt sich zeigen, dass 
die Gehäusegrenzschichten über dem Rotor für alle Volumenströme entlang einer 
umfangsgerichteten Linie abreißen. Die Ablöselinie bewegt sich mit, bei zunehmender 
Belastung infolge verringertem Volumenstrom, stromauf bis in die Eintrittsebene des Rotors. 
Die Analysen lassen den Schluss zu, dass das einsetzende rotierende Ablösen durch ein Spill-
Forward der Rotor-Spaltströmung, und somit ein vollständiges Abreißen der 
Gehäusegrenzschichten, verursacht wird. 
 
Suder et. al. [2001] zeigen mittels experimenteller und numerischer Unersuchungen am 
NASA Rotor 35, dass Einblasungen im Spaltbereich im Zulauf Rotors eine Erweiterung des 
stabilen Betriebsbereich nach sich zieht. Ursache ist die höhere aerodynamische Belastbarkeit 
des Rotors infolge einer Entlastung des gehäusenahen Bereiches. 
 
Zhu et. al. [2003] führen 3D LDA-Messungen zur Untersuchung der Spaltweite und der 
Spaltströmung  auf den Spaltwirbel an einer Axialventilatorstufe durch. Ein industrienaher, 
kommerzieller und numerischer Ansatz zeigt eine sehr gute Übereinstimmung mit den 
Messungen. 
 
Liu Baojie et. al. [2004] beschreiben die Strömungsphänomene, den Spaltwirbel und die 
Bildung des Corner-Vortex anhand instationärer PIV Ergebnisse an einem Nieder-
geschwindigkeitsverdichter nahe der Stabilitätsgrenze. Focus der Diskussion ist die Bildung 
des Corner-Vortex beim Aufplatzen des Spaltwirbels und der Einfluss der 
Sekundärströmungen auf die Verluste nahe der Stabilitätsgrenze. Es wird eine starke 
Richtungsänderung des Wirbels beim Aufplatzen beschrieben. Auf die Entwicklung des 
Spaltwirbels bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze wird jedoch nicht näher eingegangen, da 
die Messungen auf einen Betriebspunkt beschränkt sind.  
 
Die Mechanismen und charakteristischen Eigenschaften der Rotor-Spaltströmung und der 
Einfluss auf den Spaltwirbel für einen Hochgeschwindigkeitsverdichter sind u.A. ausführlich 
in den Arbeiten von Gerolymos [1998], Khalid [1998], Wilke [2001, 2002] und Hofman 
[2002] beschrieben. Simulationen zeigen, dass, im Gegensatz zum Nieder-
geschwindigkeitsverdichter, die Position und der Winkel der Spaltwirbel Trajektorie kaum 
von den Druckverhältnissen der Stufe abhängig sind, Hoeger [1998], Hofman [2002] und 
Wilke [2002, 2004]. Die Ausdehnung des Wirbelablösegebiets (Vortex-Breakdown) wird 
hierbei durch die Energie des Spaltwirbels beeinflusst. Erst wenn die Strömungsenergie im 
Ablösegebiets nicht mehr ausreichend ist, erstreckt sich das Ablösegebiet über die gesamte 
Passage. Die Folge ist eine Verblockung der Passage im Spaltbereich, eine sich sehr schnell in 
radialer Richtung ausbreitende Ablösung der Profilgrenzschichten und letztlich der 
Strömungsabriss bzw. das Pumpen. Aufbauend auf diesen Ergebnissen werden von Wilke 
[2001 –2004] systematische CFD-Simulationen zum Einfluss von Casing Treatments auf den 
Spaltwirbel bzw. auf die Pumpgrenze an einer transonischen Verdichterstufe durchgeführt. 
Ferner führen Beheshti et. al. [2004] eine Parameterstudie mit einem kommerziellen 
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Strömungslöser bei Variation der Spaltweite und dem Einsatz von Casing Treatments am 
NASA Rotor 37 durch. 
 
Yamada et. al. [2004] führen instationäre numerische Strömungserechnungen am NASA 
Rotor 37 zum Einfluss des Spaltwirbels auf instationäre Strömungsphänomene und dem 
Kanalstoß durch. Die instationären Rechnungen, an einem Betriebspunkt nahe der 
Verdichterinstabilitätsgrenze und dem Punkt maximalen Wirkungsgrads, zeigen eine sehr 
gute Übereinstimmung zum Experiment. Die Auswertungen zeigen, dass der Spaltwirbel in 
Wechselwirkung mit der Druckseite der benachbarten Schaufel tritt und eine massive 
Verblockung nahe des Gehäuses nach sich zieht. Ferner wird gezeigt, dass der Wirbel einen 
periodischen Einfluss auf das Moment der benachbarten Schaufel im Blattspitzenbereich 
ausübt, wobei eine Anregung der Schaufel nicht ausgeschlossen wird. Die Frequenz der 
Periodizität beträgt nahe der Stabilitätsgrenze ca. 60% der BFF und am Punkt maximalen 
Wirkungsgrads 5% der BFF. Die Amplituden der Periodizität sind extrem klein und können 
durch eine zeitgemittelte Auswertung nicht nachgewiesen werden. Eine Ausbreitung der 
periodischen Störung über den Umfang und damit ein Zusammenhang zu den rotierenden 
Instabilitäten bei Annäherung der Stabilitätsgrenze wird vermutet, kann aber aufgrund der 
Beschränkung der Rechnungen auf eine Rotorpassage nicht bewiesen werden. 
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2.2 Aufbau der Prüfstandseinrichtung 
Die Zielsetzung ist die Untersuchung rotierender, aerodynamischer und akustischer 
Instabilitätsphänomene und dessen grundlegender Einfluss auf die Schaufelstruktur sowie 
Wechselwirkungen auf das umgebende Druckfeld. Der Prüfstand soll einem einstufigen 
Axialventilator entsprechen, wobei die Strömungsführung bzw. aerodynamische Optimierung 
der Beschaufelung nicht im Mittelpunkt steht. Auf eine Profilierung der Schaufeln wird 
bewusst verzichtet, um die Steifigkeit der Schaufeln auf ein Minimum reduzieren zu können 
und eine einfache Abstimmung der Eigenfrequenzen zu gewährleisten. Bei der Konzeption 
der Prüfstandseinrichtung, im folgenden Demonstrator genannt, steht die Isolierung und 
Variation einzelner geometrischer und aerodynamischer Parameter im Vordergrund, zudem 
die Forderung nach einer größtmöglichen Flexibilität hinsichtlich der Einstellbarkeit der 
verschiedenen Instabilitätseffekte und Messmethoden. Die Anforderungen an die 
Einstellparameter und notwendigen Einrichtungen für die stationären und instationären 
Messungen sind in Tabelle 2.2 zusammengefasst: 
 

Tabelle 2.2: Anforderungen an die Konzeption des Demonstratorprüfstands. 

Anforderungen Parameter 
Schaufelgeometrie: - Schaufelhöhe, -breite, und -dicke. 

Schaufeltyp: 
- Gerade unverwundene Schaufeln, keine Profilierung, 
- Option für Einsatz einer unprofilierten Kreisabschnittsbeschaufelung. 

Variationsgrößen: 
- Staffelungswinkel, Spaltweite, Rotor – Statorabstand und 

Drosselzustand. 

stationäre Messungen: 
- Drehzahl, Temperatur, Volumenstrom, Druckerhöhung, Leistung und 

Wirkungsgrad. 

instationäre Messungen: 

- Wandruckverteilungen im Zu- und Nachlauf sowie im Axialspalt an 6 
Umfangspositionen. 

- Wanddruckverteilungen zur Berechnung der azimutahlen 
Umfangsmodenverteilung an 84 Positionen im Zulauf. 

- Pneumatische Sondenmessung im Zu- und Nachlauf, 
- Thermische Sondenmessung im Zu- und Nachlauf sowie im 

Kopfspalt. 
- Schaufeldruckmessungen mit Miniaturdruckaufnehmer. 
- Schaufelsschwingungsmessungen mit DMS. 

 
Bei den in der Literatur zu dieser Thematik aufgeführten und untersuchten Maschinen handelt 
es sich immer um Hoch- und Niederdruckmaschinen für die reale industrielle Anwendung 
oder um Versuchseinrichtungen, dessen Auslegung bzw. Beschaufelung zur Untersuchung 
anderer spezieller aerodynamischer Effekte oder Optimierungen ausgerichtet ist. Damit ist 
keine der in Tabelle 2.3 aufgeführten Maschinen explizit für die Untersuchung der 
Wechselwirkungen oder Schwingungsanregung infolge instationärer Instabilitätseffekte 
geeignet, entweder aufgrund fehlender messtechnischer Instrumentierung oder nicht 
hinreichender Einstellmöglichkeiten spezieller Parameter, z.B. Schaufeleigenfrequenzen. 
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Tabelle 2.3: In der Literatur beschriebene Versuchseinrichtung zu Untersuchung rotierender 
Instabilitätseffekte. 

Maschinentyp Autor Bemerkung 

1 – stufiger Niedergeschwindigkeits- 
verdichter der DLR – Berlin. 

Kameier [1994],  
Kameier, Neise [1995], 
März [2002]. 

- Gute Variationsmöglichkeiten von 
Spaltweite und Staffelungswinkel. 

- Ausreichende Instrumentierung im 
raumfesten und rotierendem System. 

- Ohne grundlegende Modifikationen 
keine Möglichkeit zur Einstellung 
notwendiger Resonanzbedingung. 

4 – stufiger Niedergeschwindigkeits- 
verdichter (NGV) der TU–Dresden. 

Haukap, Holste, Kameier 
[2000], 
Mailach [1999, 2000]. 

- Variationsmöglichkeiten von 
Spaltweite, Staffelungswinkel. 

- Ausreichende Instrumentierung im 
raumfesten und rotierendem System. 

- Keine Möglichkeit zur Einstellung der 
Resonanzbedingung. 

- Aufwendige Versuchseinrichtung, hohe 
Kosten. 

10 – stufiger Hochdruckverdichter der 
BR710 Triebwerksbaureihe. 

Baumgartner, Kameier, 
Hourmouziadis [1995]. 

- Keine geometrischen 
Variationsmöglichkeiten. 

- Fehlende Druckinformationen aus dem 
rotierenden System. 

- Sehr aufwendige Versuchseinrichtung, 
sehr hohe Kosten. 

 

2.2.1 Spezielle Konstruktion des Rotors und der Beschaufelung 
Der Kern des Demonstratorprüfstands bildet ein Standard–Serienventilator der Firma TLT 
Babcock–BSH mit einem 500mm Nenndurchmesser, einem Nabenverhältnis ν = 0,63 und 
einem neu gestalteten Rotor. Abbildung 2.2 zeigt eine Prinzipskizze des 
Demonstratorprüfstands. 
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Abbildung 2.2: Schematische Darstellung des Demonstratorprüfstands. 
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Der Leitapparat ist als Blechschweißkonstruktion mit unprofilierter Beschaufelung ausgeführt 
und dient gleichzeitig als Motorträger für einen direkten Antrieb. Der Prüfstand kann bei 
Bedarf druckseitig um einen reflexionsarmen Abschluss erweitert werden. Die 
Betriebspunktregelung erfolgt über einen Drosselkegel, die Volumenstrommessung über eine 
Ringkammerblende nach DIN EN 5167–1 und die Drehzahlerfassung über einen 
Induktivgeber in Verbindung mit einer Nutscheibe. Die statischen Drücke für die 
Kennlinienmessung werden im Zu- und Nachlauf und im Axialspalt über je 6 
Druckbohrungen vermessen. Um eine einfache Zugänglichkeit zum Rotor zu gewährleisten, 
kann der Prüfstand vor dem Rotor getrennt und die Zulaufstrecke axial verschoben werden. 
Tabelle 2.4 fasst die technischen Daten des Prüfstands zusammen. 
 

Tabelle 2.4: Technische Daten des Demonstratorprüfstands. 

Parameter Wert Parameter Wert 
Prüfstandslänge: l =6,015 [m] kleinste Spaltweite: ~ 1,1% ls 

Nenndurchmesser: D = 0,5 [m] Axialspaltweite: 10 – 40 [mm] 

Nabenverhältnis: ν =0,635 Standard Schaufeldicke d = 1 [mm] 

Blendendurchmesser: d = 0,374 [m] maximale Schaufeldicke dmax = 3[ mm] 

Blendenöffnungsverhältnis: b = 0,84 Sehnenlänge ls = 50 [mm] 

max. Motorleistung: P = 5,5 [kW] maximale Sehnenlänge lmax = 60m [mm] 

Synchrondrehzahl: n = 2900 [min-1] Schaufelhöhe h = 90 [mm] 

Rotorschaufelzahl: zR = 11 Schaufelmaterial: S235JR 

Statorschaufelzahl: zS = 14 Elastizitätsmodul (S235JR): E = 2,06 [N/mm2] 

Staffelungswinkel: λ = 0 – 90 [°] Querkontraktion (S235JR): ν = 0,3 

freie Rotorschaufellänge: hR = 91,5 [mm] Dichte (S235JR): ρ = 7850 [Kg/m3] 

 
Die Grundkonstruktion des Rotors besteht aus einem Aluminiumläufer zur Aufnahme von 11 
Schaufelträgern mit Kreisquerschnitt. Damit ist ein Einstellung des Staffelungswinkels 
unabhängig von der Wahl der eingesetzten Beschaufelung im Bereich von 0° – 90° möglich. 
Die Schaufelträger sind für diese Versuchsreihen zur Aufnahme einer geraden Beschaufelung 
bis zu einer Dicke dmax = 3mm und einer Sehnenlänge von lmax = 60mm ausgeführt. Die 
Schaufeln werden durch eine Halteplatte und zwei Schrauben- bzw. Langlochpaarungen 
fixiert, so dass eine variable Einstellbarkeit der Kopfspaltweite möglich ist. An der Stirnseite 
des Läufers befindet sich eine spezielle Haltevorrichtung zur Aufnahme der mitrotierenden 
Verstärkereinheit für Dehnungsmessstreifen, piezoresistive Miniaturdruckaufnehmer und 
eines 10–Kanal Miniaturschleifrings zur Spannungsversorgung und Übertragung der Daten 
aus dem rotierenden System. Die Fixierung des Schleifrings gegenüber dem raumfesten 
System erfolgt über eine 10mm Rohrleitung, die zusätzlich die Funktion der Kabelführung 
übernimmt. Gleichzeitig befindet sich am raumfesten Stützpunkt des Schleifrings eine 
Aufnahme für die nicht mitrotierende Nabenkalotte. Abbildung 2.3 zeigt den vollständig 
instrumentierten Läufer mit rotierender Verstärkereinheit.  
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Abbildung 2.3: Instrumentierter Rotor und Messpositionen im raumfesten System. 

Darstellung ohne Nabenkalotte. 
 

2.3 Messtechnik 
Zur Erfassung zeitgemittelter Größen des Strömungsfeldes, i.e. Kennlinienmessungen, wird 
eine konventionelle stationäre Messtechnik gemäß Tabelle 2.5 eingesetzt. Die 
Messdatenerfassung erfolgt vollständig automatisiert mittels der Analyse- und Steuersoftware 
LabView®. 
 

Tabelle 2.5: Konventionelle Messtechnik zur Messung stationärer Größen. 

Größe Messtechnik 
Umgebungstemperatur: Saturn 5050 / PT100 

Umgebungsdruck: Mecotec/Tradinco 2090P – A 

Stufen- und Blendendrücke: Mecotec DP205, 2000Pa 

Wellenleistung: Norma AC–Power Analyzer 5255S 

Drehzahl: Nutscheiben / Induktionsaufnehmer, (1/rev, 100/rev) 

Betriebsschwingungsüberwachung: B&K 4371, B&K 2635, Fluke 77Multimeter. (True–RMS) 

 
Grundlage der Untersuchung ist die Vermessung der instationären Wand- und 
Schaufeldrücke, vgl. Tabelle 2.6. Im raumfesten System befinden sich am Gehäuse 84 
äquidistante Positionen zur Aufnahme von ¼‘‘ Mikrofonen oder Miniaturdruckaufnehmern, 
z.B. Kulite XT190. Weitere 6 Aufnehmerpositionen befinden sich in der Ebene hinter dem 
Rotor. Zur Messung der instationären Schaufeldrücke und -schwingungen im rotierenden 
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System können bis zu 4 Dehnungsmessstreifen und 4 piezoresistive Miniaturdruckaufnehmer 
gleichzeitig instrumentiert werden. 
 

Tabelle 2.6: Messtechnik zur Messung instationärer Größen. 

Größe Aufnehmertyp 
Gehäusedruckschwankungen: ¼‘‘ Kondensatormikrofone Mikrotech MK301 

Profildruckschwankungen: Miniaturdruckaufnehmer Kulite LQ – 47, LQ – 125 

Schaufelschwingungen: Dehnungsmessstreifen HBM 6/120LY61 

Geschwindigkeitsverteilungen mittels 
Hitzdraht- und Fieberfilmsonden: Drahtsonden Dantec/Invent 55P11, 55R51 

Gehäuseschwingungen: Beschleunigungsaufnehmer/Ladungsverstärker B&K 
4371, B&K 2635 

 
Für die computergestützte Messdatenerfassung wird ein HP–VXI Messsystem (HP E8400A, 
HP E1498A, HP1432A) mit 16 Kanälen bei einer maximalen Abtastrate von 51.2 kHz pro 
Kanal eingesetzt. Standardauswertungen erfolgen mittels der Mehrfrequenzanalysatorsoftware 
PAK der Firma Müller BBM VibroAkustik GmbH, München. 
 

2.3.1 Kondensatormikrofone und piezoresistive Druckaufnehmer 
Die Mikrofone sind im Gehäuse mit Hilfe spezieller Adapter so eingebaut, dass der 
Messquerschnitt mittels einer Bohrung im Gehäuse auf 1mm ∅ beschränkt ist. Dadurch ergibt 
sich ein Zylinderabschnitt, der als Helmholtz – Resonator wirkt. Bei dem Helmholtz – 
Resonator handelt es sich um ein abgeschlossenes Volumina, welches über einen Hals mit der 
Umgebung verbunden ist. Durch die Überströmung des Halses, verbunden mit einer 
Wirbelablösung an der Kante, wird das Medium im eingeschlossenem Volumen zum 
Schwingen angeregt. Bei Übereinstimmung von Anregungsfrequenz der Wirbelablösung mit 
der Eigenfrequenz des Voluminas kann eine akustische Resonanzfrequenz induziert werden. 
Nach Lipps [1995 S. 276] lässt sich in Abhängigkeit der Stoffwerte und der Geometrie des 
Zylinders die Resonanzfrequenz wie folgt berechnen: 
 

VdL

daf
⋅






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⋅
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π

 

 

a = Schallgeschwindigkeit 
d = Durchmesser des Resonatorhalses 
L = Länge des Resonatorhalses 
V = Resonatorvolumen 

 
Eine solche Anordnung kann auch als Tiefpassfilter interpretiert werden, da alle 
Druckschwankungen oberhalb der Resonanzfrequenz nur stark gedämpft übertragen werden. 
Für diese Untersuchungen liegt die Resonanzfrequenz jedoch weit oberhalb der zur 
Auswertung herangezogenen Bandbreite von max. 3.2kHz. 
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Die Übertragung der Messdaten aus dem 
rotierenden System erfolgt mittels eines 10–Kanal 
Schleifrings der Firma Polytec. Aus Gründen der 
besseren Signalkonditionierung wird für die DMS 
und der Miniaturdruckaufnehmer ein speziell für 
diese Zwecke entworfener Messverstärker des DLR 
Berlin im rotierenden System eingesetzt, vgl. hierzu 
März [1997]. Abbildung 2.4 zeigt die mit 
Dehnungsmessstreifen und Kulite LQ–47 und LQ–
125 Miniaturdruckaufnehmern instrumentierte 
Konstruktion des Schaufelträgers. Die Anordnung 
der Dehnungsmessstreifen erfolgt in Vollbrücken-
schaltung.  

Abbildung 2.4: Ansicht der instrumen-
tierten Versuchsbeschaufelung mit 

DMS und Miniaturdruckaufnehmer. 

 
Die elektrische Beschaltung der Aufnehmer ist zum Teil verändert worden. Damit kann die 
Sensitivität der Aufnehmer laut Hersteller nicht herangezogen werden. Die Druckaufnehmer 
werden daher im eingebauten Zustand mittels eines Referenzmikrofons und eines 
leistungsstarken Tieftonlautsprechers im Rohrprüfstand kalibriert. Für diesen Zweck wird die 
Eigenschaft ausgenutzt, dass unterhalb der Cut–On Frequenz des Rohres nur die ebene Welle 
ausbreitungsfähig ist. Damit ist der Schalldruck an jedem axialen Schnitt im Rohr konstant. 
Diese Vorgehensweise wurde in Vorversuchen mehrfach mit kalibrierten Aufnehmern 
verifiziert.  
 

2.3.2 Pneumatische Sonden 
Zur Vermessung des radialen Strömungsfeldes in der Zu- und Abströmung des Rotors wird 
eine pneumatische 5-Loch Halbkugelsonde der DFVLR Aachen eingesetzt. Der 
Kopfdurchmesser beträgt 3mm mit einem Bohrungsdurchmesser von 0,4mm und einem 
Bohrungswinkel von 45°, vgl. Abbildung 2.5. Eine Haltevorrichtung am Gehäuse in den 
Axialebenen 1, 2 ermöglicht die manuelle Verschiebung und Verdrehung der Sonde, vgl. 
Abbildung 2.6. Folgende Geräte werden für die Kalibrier- und Sondenmessung eingesetzt: 
 

Tabelle 2.7: Messtechnik für die pneumatischen Sondenmessungen. 

Gerät 
Mecotec DP205, 2000Pa 
DISA Düseneinheit 55D45, Normdüse A = 120mm2 
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Abbildung 2.5: Skizze der eingesetzten 5-Lochsonde. 

Die Ermittlung des Strömungsvektors erfolgt nach dem „Nullverfahren“ von van der Hegge 
Zijnen, vgl. Fiedler [1992]. Das Nullverfahren benötigt keine aufwendige Kalibrierungs- bzw. 
Auswertetechnik und bietet Vorteile bei den gegebenen Strömungsverhältnissen, bedingt aber 
eine zeitintensive Ausrichtung der Sonde in Strömungsrichtung. Die Ergebnisse der 
Strömungsmessungen des „Nullverfahrens“ sind in Vorversuchen mit einem einfachen 
„starren Verfahren“ überprüft worden. Letzteres ermöglicht die rechnerische Bestimmung von 
Betrag und Richtung der Strömung anhand zuvor bestimmter Kalibrierkurven, setzt aber die 
grobe Kenntnis der Strömungsrichtung voraus. Alle Kalibrierkurven der Sonde wurden 
hierfür über einen Winkelbereich von ± 25° erstellt. Die angewandten Verfahren sind 
ausführlich in der Literatur durch Fiedler [1992] beschrieben. 
 

Abbildung 2.6: Einbausituation und Haltevorrichtung für die pneumatischen und thermischen 
Sondenmessungen. 
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2.3.3 Hitzdrahtsonden 
Zur Validierung der pneumatischen Geschwindigkeitsmessungen und zur Untersuchung der 
instationären Anteile in der Zu- und Abströmung werden Hitzdraht- und Fiberfilmmessungen 
nach der CTA (Constant Temperature Anemometer) durchgeführt. Die Sonden sowie die 
speziellen Sondenaufnahmen entsprechen handelsüblicher Bauformen der Firma DISA 
(Dantec/Invent). Für die Maschinenmessungen werden die Haltevorrichtungen als auch die 
Messpositionen der pneumatischen Sonden übernommen. Eine weitere Messposition für die 
Spaltströmungsmessungen befindet sich oberhalb der Beschaufelung. Für die Messungen und 
Kalibrierung werden folgende Geräte und Sondentypen eingesetzt: 
 

Tabelle 2.8: Messtechnik für die thermischen Sondenmessungen. 

Gerät 
DISA Main Unit 55M01 
DISA Standardbrücke 55M10 mit Kabelkompensationseinheit 
DISA Düseneinheit 55D45, Normdüse A = 120mm2 
Sondenhalter 55H21, 55H25 
Sonden 55P11, 55R51 

 
Die Messverstärkereinstellungen, i.e. Kompensation der Kabelwiderstände, Brückenabgleich, 
Sondengrenzfrequenz, werden entsprechend den Herstellerangaben durchgeführt. Für die 
Kalibrierung wird eine Normdüseneinheit eingesetzt. Die Linearisierung und Bestimmung der 
Richtungscharakteristik der Sonden erfolgt mittels eines Kalibrierpolynoms und speziellen 
Eichkurven. Die Berechnung des Strömungsvektors erfolgt mit einem einfachen 2-D 
„Nullverfahren“ von Giese und Schreck [1968]. Auf eine detaillierte Untersuchung der 
Strömungsrichtung mittels der Drahtsonden wird verzichtet, da für eingehende 
Untersuchungen zur dreidimensionalen Richtungsbestimmung der Strömung entweder eine 
komplizierte Drehvorrichtung oder geeignete Mehrdrahtsonden notwendig sind. 
 

2.4 Auswerteverfahren  

2.4.1 Bestimmung der Kennfeldgrößen 
Die Messung des Volumenstromes erfolgt über eine Ringkammerblende nach DIN EN 5167–
1 mittels folgender Bestimmungsgleichung1: 
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mit: 

                                                 
1 Die Stolz–Gleichung für den Durchflusskoeffizient c, Gl. [2.3], ist in der überarbeiteten Norm DIN EN 5167-
1A1 durch die Reader–Harris/Gallagher–Gleichung ersetzt worden. 
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Vorversuche zeigen, dass die Druckerhöhung des Ventilators eine Dichteänderung im 
Promillebereich zur Folge hat und die Strömung als inkompressibel angesehen werden kann. 
Damit erübrigt sich die Erfassung der Temperaturerhöhung des Ventilators. Da die 
Querschnitte der Rohrleitungen im Zu- und Nachlauf identisch sind, entfällt unter Annahme 
inkompressibler Strömung auch die dynamische Komponente der Druckerhöhung: 
 
 13 pppp st ∆−∆=∆=∆ .     [2.5] 

 
Die Darstellung des Volumenstroms und der spezifischen Förderarbeit erfolgt dimensionslos 
mittels der Lieferzahl ϕ und der Druckzahl ψ, derart: 
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mit: 
 ∆pstat: statische Druckerhöhung, 
 uG: Umfangsgeschwindigkeit am Gehäuse. 
 

2.4.2 Korrelationsanalysen 
Die Fourier–Transformation und die auf mathematischen und statistischen Funktionen 
basierenden Korrelationsfunktionen bilden die Grundlage der Berechnung der Auto- und 
Kreuzleistungsspektrumsfunktionen [vgl. Bendat/Piersol, 1993, S.43ff]. Für die diskrete 
Fourier–Transformation gilt: 
 

 ∫
−

=
T

T

tj dtetff ωω )()(  mit ∞→T , oder „hinreichend“ groß. [2.8] 
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Die Spektraldichte S11 erhält man aus der Multiplikation der fouriertransformierten 
Zeitfunktion f(ω) und der konjugiert komplexen fouriertransformierten f̂ (ω) bezogen auf den 
betrachteten Zeitraum 2T und entspricht damit der fouriertransformierten 
Autokorrelationsfunktion: 
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Analog dazu beschreibt die Kreuzspektraldichte S12 den statistischen Zusammenhang zweier 
unterschiedlicher aber synchroner Signale f1(ω) und f2(ω) und entspricht der 
fouriertransformierten Kreuzkorrelationsfunktion: 
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S11(ω) und S12(ω) sind über den Funktionsbereich [-∞,∞] definiert. Für die praktische 
Anwendung innerhalb der Messtechnik ist für eine reelle Funktion f(t) die einseitige 
Betrachtung der Spektraldichte und Kreuzspektraldichte üblich. Anschaulich können die 
Dichtefunktionen dann als Energiedichtefunktionen (bezogen auf das betrachtete Intervall 2T) 
interpretiert werden. Handelt es sich bei der betrachteten Funktion f(t) um eine komplexe 
Funktion, wird die zweiseitige Betrachtungsweise beibehalten. In der Praxis ist es üblich, die 
Frequenzbandbreite ∆fB so zu wählen, dass sie dem Kehrwert des betrachteten Zeitintervalls 
entspricht. Somit kann durch Multiplikation der Dichtebezug aufgelöst werden. Mit: 
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wird das Amplitudenspektrum (APS, Autoleistungsspektrum oder Spektrum) wie folgt 
berechnet: 
 
 [ ] BfSSG ∆⋅−+= )()()( 111111 ωωω  für 0>ω ,  

 BfSG ∆⋅== )0()( 1111 ωω   für 0=ω ,  [2.11] 

 0)(11 =ωG     für 0<ω . 
 
Und analog dazu das Kreuzspektrum (CPS oder Kreuzleistungsspektrum): 
 
 [ ] BfSSG ∆⋅−+= )()()( 121212 ωωω  für 0>ω ,  

 BfSG ∆⋅== )0()( 1212 ωω   für 0=ω ,  [2.12] 

 0)(12 =ωG     für 0<ω . 
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Der Fall ω = 0 entspricht beim Amplitudenspektrum dem Gleich- bzw. statischem Anteil der 
gemessenen Größe2. Mit Hilfe der Kohärenzfunktion γ2 lassen sich Aussagen über die 
Ähnlichkeit der Signalanteile machen: 
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Beträgt γ2 = 1, so sind die Quellen beider Signale identisch, beträgt γ2 = 0, sind die Signale 
unkorreliert. Eine sinnvolle Aussage ist nur über einen hinreichend langen Mittelungszeitraum 
möglich. Die Ausbreitungsrichtung und -geschwindigkeit wird anschließend aus der Phase 
des Kreuzspektrums berechnet: 
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2.4.3 Azimutale Modenanalyse 
Das hier verwendete Modalanalyseverfahren bestimmt die modale Umfangsdruckverteilung 
mittels des komplexen Schalldruckes bezogen auf einen festen Referenzpunkt und ist 
ausführlich in der Arbeiten von Holste [1995] und Liu et. al. [1996] beschrieben. Der 
Schalldruck ps in einer axialen Ebene bei konstantem Radius des Verdichters kann für jede 
diskrete Frequenz ωn in seine azimutalen Modenordnungen Aα(ωn) aufgelöst werden: 
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Dabei ist α die azimutale Modenordnung und θS die Umfangsposition der Messebene. Der 
komplexe Schalldruck pS(ωn) setzt sich aus der Magnitude PS(ωn) und der Phase ϕ(ωn) an der 
Umfangsposition θS zusammen und kann, wie bereits zuvor beschrieben, aus dem gemessenen 
Kreuzleistungsspektrum GS1 berechnet werden.  
 
 )(
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Der Index „S“ beschreibt den Messort und „1“ der Referenzmessstelle. Mit der Annahme 
bzw. Definition, dass an der Referenzmessstelle die Phase ϕ1 = 0 herrscht, folgt aus Gl. 2.16: 
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2 Die Definitionen für Gxx (Gl. 2.11 und 2.12) sind für eine korrekte Berechnung der Gleichanteile erforderlich 
und entsprechen einer Erweiterung der Definition laut Bendat, Piersol [1993, S50ff]. 
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Der Druck P1 an der Referenzposition wird entweder direkt gemessen, oder indirekt aus 
Kreuzleistungsspektren zweier weit vom Referenzpunkt entfernten Messpositionen x,y 
bestimmt: 
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Letzteres hat den Vorteil, dass so turbulente Druckschwankungen unterdrückt werden können. 
Dennoch ist beim Messaufbau darauf zu achten, dass der Abstand der Messorte nicht zu klein 
gewählt wird, um ein allgemeines korrelieren turbulenter Druckschwankungen zu vermeiden. 
Die azimutalen Modenordnungen Aω (α ) werden dann aus einer räumlichen Fourier–
Transformation über die Umfangskoordinate θS für jede Frequenz ωn aus den komplexen 
Schalldrücken pS(ωn) berechnet: 
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2.5 Numerische Strömungsberechnung 
Der genaue physikalische Entstehungsmechanismus der als rotierende Instabilitäten 
bezeichneten instationären Strömungsphänomene ist bislang nicht vollständig verstanden. Als 
mögliche Ursachen werden die Spaltdurchströmung und abgelöste 
Gehäusewandgrenzschichten im Zulauf des Rotors als entscheidende Einflussparameter 
vermutet. Weiteres Ziel der Untersuchung ist die numerische Abbildung der Strömung des 
Axialverdichters. Der Schwerpunkt wird gezielt auf eine sehr detaillierte Auflösung des 
Blattspitzenbereichs und des wandnahen Gehäusebereichs der Zuströmung gelegt. Mittels 
eines stationären, inkompressiblen Ansatzes zur Lösung der Bilanzgleichungen werden die 
Strömungsvorgänge in den genannten Bereichen untersucht und mit experimentellen 
Ergebnissen der Maschine verglichen. 
 
Durch den Fokus auf die Gehäusegrenzschichten in der Zuströmung, ausgehend vom Rotor 
bis stromauf in die Zuströmung, unterscheidet sich die Herangehensweise deutlich gegenüber 
der Herangehensweise industrieller Untersuchungen und in der Literatur beschriebener 
Arbeiten [van Zante et. al. 2002]. Zur Reduzierung des Rechenaufwands und zur getreuen 
Abbildung der wahren Geometrien bleiben die Axialspalte und insbesondere die Zuströmung 
hier meist unberücksichtigt. Für die Modellbildung werden im Rahmen dieser Arbeit zwei 
grundsätzliche Annahmen getroffen. Zum einen ist nur eine Schaufelteilung der Maschine 
abzubilden und zum anderen wird ein stationärer Ansatz zur Berechnung der 
Strömungsvorgänge gewählt. Das wesentliche Ziel ist die Beschreibung der stationären 
Strömungsvorgänge und der Einfluss aerodynamischer und geometrischer Parameter auf die 
Strömung im Blattspitzenbereich, der Spaltdurchströmung und der Gehäusegrenzschichten. 
Dabei gilt es nicht, rotierende Effekte abzubilden. 
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2.5.1 Der Strömungslöser CFX–TascFlow und Diskretisierungsmodelle 
Für die Netzgenerierung, die Strömungssimulation und die Auswertungen kommt der 
kommerzielle Strömungslöser ANSYS CFX TascFlow 2.12 zur Anwendung. Die Berechnung 
der Transportgleichungen des Strömungslösers erfolgt mittels der Finite Volumen Methode 
für blockstrukturierte Hexaedernetze [AEA, 2002], Abbildung 2.7. Die mathematische 
Beschreibung der Strömung erfolgt mittels der Erhaltungsgleichungen. Damit stellt die Basis 
der numerischen Berechnungen ein nichtlineares System partieller und gekoppelter 
Differentialgleichungen dar. Daraus resultiert eine räumliche und zeitliche Diskretisierung des 
Rechenmodels, die die stark unterschiedlichen Längen- und Zeitmaße erfassen muss.  
 
 

 
Abbildung 2.7: 2-D Kontrollvolumina des TascFlow Strömungslösers, [AEA 2002]. 

 
Standardmäßig bietet TascFlow vier Diskretisierungsmodelle unterschiedlicher Genauigkeit 
und Stabilität an: 
 

  – Upwind Difference Scheme – UDS  
  – Mass-Weighted Skew Scheme – MWS 
  – Modified Linear Profile Skew Scheme – -Modified LPS 
  – Linear Profile Skew Scheme – LPS 
 

Bei dem Upwind Difference Schme und dem Mass-
Weighted Skew Scheme handelt es sich um numerisch 
stabile Modelle 1er Ordnung. Das Linear Profile Skew 
Scheme ist das genaueste Linearisierungsmodell. In Ver-
bindung mit den sogenannten Physical Advection Cor-
rection (PAK) Termen wird die Genauigkeit 2ter Ord-
nung erreicht. Werden standardmäßig für die Flüsse nur 
an den Integrationspunkten φip vorliegenden Werte für die 
Berechnung herangezogen, berücksichtigen die PAK –
Terme zusätzlich die physikalisch wichtigen Gradienten 
der Transportgleichungen der Zuströmung mit Abhängig-
keit des Ortes an den Punkten φu, vgl. Abbildung 2.8. 

 

Abbildung 2.8: Prinzip der 
Pysical Advection Correction 
(PAK) Therme. [AEA, 2002]. 
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Für die im Rahmen dieser Studie durchgeführten Rechnungen ist das Modified Linear Profile 
Skew Scheme mit der PAK Erweitung eingesetzt worden. Zu Gunsten der Rechenstabilität, 
aber mit einem Verlust der Genauigkeit, wird hierbei das LPS zu 5% mit dem UDS geblendet.  
 
Die mathematische Formulierung der Methoden, der Diskretisierungsmodelle sowie die 
Implementierung der PAK Therme ist ausführlich in [AEA 2002, Raw 1984, Ferziger 2002] 
beschrieben. 

2.5.2 Das k–ω Turbulenzmodell und eingesetzte Wandfunktion 
Neben der Massenerhaltung, der Energiegleichung sowie der Druckkorrekturgleichung 
werden vom Strömungslöser TascFlow die Reynolds-Averaged Navier-Stokes Gleichungen 
(RANS) zur Reduzierung der Rechenzeit gelöst. Als Schließungsbedingung für die 
Impulsgleichungen wird aufgrund der Mittelung ein physikalisch, empirisches 
Turbulenzmodell erforderlich.  
 
Mittels des k–ε Turbulenzmodells [Wilcox 1993] werden die Gleichungen der turbulenten 
kinetischen Energie k und dessen Dissipation ε gelöst und gleichzeitig die turbulente 
Viskosität aus dem Produkt eines vorzugebenden turbulenten Geschwindigkeits- und 
Längenmaßes berechnet. Für den wandnahen Bereich ist das Modell jedoch nicht geeignet. 
Insbesondere bei Strömungen mit starken, gegenläufigen Geschwindigkeitsgradienten neigt 
das Modell zur Vorhersage zu großer turbulenter Längenmaße und damit zu zu großen 
Werten der turbulenten Wandschubspannung. Die Folge ist die falsche Berechnung des Ortes 
und der Größe einer Ablösung. 
 
Das k–ω Turbulenzmodell ersetzt die Gleichung der turbulenten Dissipationsrate ε durch eine 
Gleichung zur Beschreibung der turbulenten Frequenz ω. Diese Vorgehensweise führt zu 
einer exakten Berechnung des turbulenten Längenmaßes im wandnahen Bereich und damit zu 
einer exakten Beschreibung der Strömungsverhältnisse. Ferner werden für sehr kleine 
Reynoldszahlen keine zusätzlichen nichtlinearen Dämpfungstherme benötigt. In der freien 
Strömung außerhalb der Grenzschicht erweist sich jedoch die starke Empfindlichkeit der 
Werte ω als schwerwiegender Nachteil dieses Turbulenzmodells [Menter 1992]. 
 
Das k–ω Turbulenzmodell mit der SST Erweiterung (Shear-Stress-Transport) verbindet die 
Vorteile des k–ω Modells mit denen des k–ε Modells [Menter 1993]. Mittels einer sog. 
Blending- bzw. Übergangsfunktion wird der wandnahe Bereich durch das k–ω Modell 
beschrieben und der wandferne Bereich in der freien Strömung mittels des k–ε Modells. Als 
Übergangsfunktionen kommen verschiedene Übergangs- bzw. Blendingfunktionen zum 
Einsatz. 
 
Die Beschreibung der Grenzschicht mittels Wandfunktionen beruht auf dem Ansatz, die 
Viskosität der viskosen oder laminaren Unterschicht mittels empirischer Methoden zu 
beschreiben. Der Einfluss des wandnahen Bereiches wird dann auf den Grenzschichtbereich 
extrapoliert, in der eine Beschreibung der Strömung mittels des logarithmischen 
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Geschwindigkeitsgesetzes gestattet ist. Diese Vorgehensweise setzt voraus, dass der 
wandnächste Netzknotenpunkt immer außerhalb der viskosen Unterschicht liegt. Die 
praktische Umsetzung ist insbesondere bei einer sehr feinen Netzstruktur sehr schwierig und 
vielmals nur iterativ möglich. Sogenannte skalierbare Wandfunktionen (Scaleable Wall 
Functions) lösen das Problem bei der Vernetzung, indem der erste wandnahe Knoten virtuell 
auf den Übergangspunkt zwischen der viskosen und logarithmischen Region verschoben wird 
[Carregal-Ferreira 2002]. 
 
Als alternative Herangehensweise kann die sogenannte Low–Re Methode angewendet 
werden. Diese setzt ein extrem feines Netz des wandnahen Bereiches voraus (y+ ≤ 1, vgl. 
Abbildung 2.9) und nutzt die Tatsache, dass eine analytische Beschreibung der viskosen 
Unterschicht mittels der ω-Gleichung möglich ist. In Abhängigkeit der Reynoldszahl wird mit 
zunehmenden Abstand von der Wand automatisch zu einer Beschreibung der Grenzschicht 
mittels einer Wandfunktion übergeblendet [Carregal-Ferreira 2002]. 
 

 

Abbildung 2.9: Beschreibung des wandnahen Bereichs [AEA 2002]. 

Für alle Untersuchungen ist das 2 Gleichungs-Turbulenzmodell k-ω mit der SST Erweiterung, 
die kombinierte Low–Re Methode und Wandfunktionsgesetzen eingesetzt worden. 
 

2.6 Numerische Modellierung der Demonstratorstufe 
Für die numerischen Untersuchungen der Demonstratorstufe wird das Rechennetz für eine 
Teilung des Rotors unter dem Staffelungswinkel λ = 60° und einer Spaltweitenvariation 
ausgeführt. Zur Reduzierung des Rechenaufwands werden die Strömungsrechnungen ohne 
Modellierung des Stators durchgeführt. Das Fehlen des Stators führt zwangsläufig zu einer 
geringeren statischen Druckumsetzung bei der Berechnung der Kennfeldgrößen. Da das 
Nachleitrad jedoch keinen Einfluss auf die zu untersuchenden Strömungsphänome ausübt, 
wird diese Vorgehensweise zur Reduzierung des Rechenaufwands gewählt. 
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2.6.1 Die Block und Netzstruktur des Demonstrators 
Die Generierung des Rotornetzes erfolgt mit den Netzgeneratoren CFX TurboGrid und CFX 
TascGrid. Das Netz des Rotors ist als O-H Multiblocknetz ausgeführt. Der dimensionslose 
Wandabstand des ersten wandnahen Netzpunkts beträgt y+ ≈ 1 (entsprechend einem 
Wandabstand des ersten Knotenpunkts in der Größenordnung von ≈ 0.05mm). Das 
Rechengitter des Demonstrators besteht aus vier eigenständigen Blöcken: Kanalzulauf, 
Nabenkalotte, Rotorraum und Nachlauf. Tabelle 2.9 fasst alle geometrischen Daten der 
Kontrollblöcke für die Netzgenerierung zusammen. Abbildung 2.10 zeigt die Blockstruktur 
des Rechennetzes. Abbildung 2.11 und Abbildung 2.12 zeigen im Detail das H- und O-Netz 
für einen konstanten Zylinderschnitt und das Spaltnetz. 

Tabelle 2.9: Geometrische Daten für die Block- und Netzgenerierung. 

Parameter Wert Parameter Wert 
Nabendurchmesser: 0.1572 m Gesamtlänge des Netzes  0.6522 m 
Gehäusedurchmesser: 0.249 m axiale Länge des Kanalzulaufs: 0.2 m 
Sehnenlänge: 0.05 m axiale Länge der Nabenkalotte: 0.1572 m 
Schaufelhöhe: 0.0918 m axiale Länge des Rotorraums: 0.095 m 
Schaufeldicke: 0.001 m axiale Länge des Nachlaufs: 0.2 m 
Staffelungswinkel: λ = 60° Gesamtknotenanzahl: 220584 Knoten 
Spaltweite: 2%, 4% Sehnenlänge   

 
Abbildung 2.10: Blockstruktur des Rechennetzes. Ein- und Austrittsflächen, periodische 

Ränder, Wände und Koordinatensysteme. 

Inflow 

periodischer Rand 

„Coalecence Boundary“ 
(kollabierende Fläche) 

Absolutsystem 
(hier stehende Wand) 

Stufen - Interface 

Outflow 

Relativsystem 
(hier rotierende Wand & Rotor) 
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Abbildung 2.11: Netztopologie des Rotors für einen koaxialen Zylinderschnitt im 

Spaltbereich. 

 

Abbildung 2.12: Netztopologie des Rotorspalts in der 3D Darstellung. 
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2.6.2 Randbedingungen, Koordinatensysteme und Stufenschnittstellen 
Abbildung 2.10 zeigt zusätzlich alle für das Rechennetz definierten geometrischen 
Randbedingungen, Wände und Koordinatensysteme. Nur für den Rotorraum wird ein 
rotierendendes Koordinatensystem eingeführt. Für den Übergang von dem raumfesten zum 
rotierenden Netz werden Stufenschnittstellen für die korrekte Berücksichtigung der 
Koordinatensysteme benötigt. Für alle Rechnungen wird das Frozen Rotor Interface 
eingesetzt. Hierbei werden die Flüsse für jedes Volumenelement (vgl. Abbildung 2.7) einzeln 
und ungemittelt an den Koordinatensystemgrenzen übergeben. Damit ist es für einen fest 
definierten Verdrehwinkel möglich, Rotor/Stator Interferenzen abzubilden. Voraussetzung für 
den Einsatz dieser Schnittstelle sind exakt gleiche Geometrien der radialen Naben- und 
Gehäusekonturen und, wenn möglich, gleiche Flächeninhalte der verbundenen Netze bzw. 
Flux Elemente. Andernfalls werden unter Verlust der numerischen Genauigkeit die zu 
übergebenen Flüsse interpoliert. Da TascFlow die Strömung nur für Hexaeder-Netze 
berechnet, ergibt sich für die untere, spitz zulaufende Berandung des Kanalstückes im Zulauf 
eine Fläche mit einem gegen Null strebenden Flächeninhalt. Diese physikalisch nicht 
sinnvolle Definition einer Teilfläche wird durch den Einsatz der Coalecence Boundary 
Condition berücksichtigt [Für detaillierte Eigenschaften der  Stufenschnittstellen siehe AEA, 
2002]. 
 
Der Betriebspunkt der Maschine wird bei den Rechnungen durch Variation des Massestromes 
am Austritt eingestellt. Als Eintrittsbedingung wird ein konstanter Umgebungsdruck pumg und 
eine konstante Dichte ρumg vorgegeben. Der Turbulenzgrad am Ventilatoreintritt wird mit Tu 
= 2.5% fest vorgegeben. Alle Rechnungen werden für eine inkompressible Strömung 
durchgeführt.  
 
Einer der wichtigsten, und zugleich am schwierigsten zu bestimmenden, Parameter ist der 
Zeitschritt (DTIME) für die vom Code intern durchzuführenden Integrationen der 
Erhaltungsgleichungen. Da die zeitliche Abhängigkeit der Strömung nicht bekannt ist, ist 
dieser Wert zumeist iterativ zu bestimmen. Als Anhaltspunkt kann die 
Winkelgeschwindigkeit des Rotors herangezogen werden, der Form: 
 

 
ω
11.0 ⋅=DTIME   mit ω [rad/s]. 

 
Voruntersuchungen ergaben einen Zeitschritt DTIME = 0.001 als guten Kompromiss für alle 
Rechnungen. Hierfür wurde der Zeitschritt in Zehnerpotenzen vergrößert bzw. verkleinert. 
Untersuchte Werte DTIME im Bereich von 0.0001 ... 0.01 zeigten deutliche Auswirkungen 
auf das zeitliche Konvergenzverhalten, nicht aber auf die qualitativen und quantitativen 
Ergebnisse der Simulationsrechnungen. 
 


