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Zusammenfassung

Im Rahmen dieser Arbeit wird eine neuartige Blutpumpe für ein Herzunterstüt-
zungssystem entwickelt, die ohne Lager betrieben werden kann. Dabei schwebt der
Rotor frei in einem Gehäuse und wird nur durch hydrodynamische und magnetische
Kräfte stabilisiert.

Mit Hilfe von numerischen Strömungssimulationen werden die Fluid-Struktur Wech-
selwirkungen zwischen dem Fördermedium Blut und dem Rotor zeitecht simuliert.
Das zur Simulation der Rotorstabilisierung entwickelte Programmsystem kann Kon-
figurationen behandeln, bei denen sich der Rotor in axialer und radialer Richtung
bewegen oder im Gehäuse um die zwei Achsen normal zur Rotationsachse kippen
kann. Der am Lehrstuhl für Fluidmechanik vorhandene Strömungslöser NS3D wird
soweit modifiziert, daß numerische Strömungssimulationen auch auf bewegten Re-
chengittern durchgeführt werden können. Die Berechnung der resultierenden Ver-
schiebung des Rotors aufgrund der angreifenden Kräfte erfolgt mit dem zweiten
Newton’schen Gesetz.

Mittels stationärer Strömungssimulationen wird ein erster Prototyp der Blutpum-
pe entworfen und im Hinblick auf hydraulische Effizienz und hohe hydrodynamische
Kräfte zur Rotorstabilisierung optimiert. Außerdem wird der Einfluß von verschiede-
nen Betriebsparametern und geometrischen Abmessungen auf das Stabilisierungs-
verhalten des Rotors untersucht. Der Vergleich von numerisch und experimentell
gewonnenen Leistungsdaten der Blutpumpe zeigt eine gute Übereinstimmung.

Dies gilt auch für die instationären Strömungsrechnungen, mit denen die Rotorsta-
bilisierung zeitecht simuliert wird. Für den Fall rein axialer Verschiebungen stimmt
die numerisch bestimmte, stationäre Endposition des Rotors mit der im Experiment
ermittelten überein. Instationäre Simulationen, bei denen der Rotor auch in radialer
Richtung verschiebbar ist, zeigen ebenfalls physikalisch sinnvolle Ergebnisse.

Um das Ausmaß an Blutschädigung durch ein virtuelles Blutpumpendesign beurtei-
len zu können, wird ein Verfahren vorgestellt, mit dem aus den Ergebnisdaten nume-
rischer Strömungssimulationen die Belastung von Blutzellen auf dem Weg durch die
Pumpe ermittelt werden kann. Der Vergleich der im Rahmen dieser Arbeit entwor-
fenen Pumpe mit bestehenden Systemen zeigt, daß die Pumpe sehr blutschonend
arbeitet.
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Kapitel 1

Einleitung

1.1 Problemstellung

In den westlichen Industrienationen sind die Herz-, Gefäß- und Kreislauferkrankun-
gen die derzeit häufigste krankheitsbedingte Todesursache; sie stellen etwa 50% aller
Krankheitsfälle mit tödlichem Ausgang. Risikofaktoren für diese Erkrankungen sind
hauptsächlich falsche Ernährung, Mangel an Bewegung und übermäßiger Genuß von
Konsumgiften. Jährlich erleiden allein in Deutschland circa 150.000 Menschen einen
Herzinfarkt, mit steigender Tendenz. Ebenfalls steigend ist die Zahl der Menschen
mit chronischen Herzkrankheiten, weltweit sind etwa 15-20 Millionen davon betrof-
fen.

Eine krankheitsbedingte Schädigung des Herzens führt im Allgemeinen zu einer
Herabsetzung der Pumpleistung, hervorgerufen beispielsweise durch Erkrankung der
Herzkranzgefäße oder defekte Herzklappen. Während ein gesundes Herz bei maxima-
ler Leistung bis zu 25 Liter Blut pro Minute durch den Körper pumpen kann, schafft
ein krankes meist nur noch 4-5 Liter pro Minute, was nicht einmal für entspanntes
Spazierengehen ausreicht. Sollte diese Herzinsuffizienz nicht mehr mit Medikamen-
ten oder einer Operation zu beheben sein, bleiben als letzte Möglichkeiten noch
die Herztransplantation oder der Einsatz von künstlichen Herzunterstützungssys-
temen. Grundsätzlich ist die Alternative der Herztransplantation der bessere Weg.
Trotz des enormen Fortschritts, den die Herzunterstützungssysteme in den letzten
Jahren gemacht haben, wird, speziell bei langfristigem Einsatz, das Blut in diesen
mechanischen Pumpen zu sehr geschädigt.

Bei der Herztransplantation tritt aber das Problem der Organknappheit deutlich
zutage. Weltweit stehen 4.000 bis 5.000 Spenderherzen zur Verfügung, aber weit
über 20.000 Patienten aller Altersgruppen stehen auf der Warteliste, von denen
die Hälfte innerhalb von 5 Jahren stirbt, Franke [24]. Im Jahr 2002 wurden in
Deutschland 395 Herztransplantationen durchgeführt, gleichzeitig verstarben aber
2.500 Patienten, die durch eine Transplantation hätten gerettet werden können.

Große Hoffnungen werden daher auf die künstlichen Herzunterstützungssysteme ge-
setzt. Dabei handelt es sich um mechanische Systeme für die Herzkreislaufunterstüt-
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zung, die partiell oder vollständig implantiert werden, wobei das natürliche Herz
meist im Körper verbleibt. Anders als beispielsweise beim Herzschrittmacher, der
lediglich einen elektrischen Impuls gibt, um die Kontraktion des Herzmuskels anzu-
regen, übernehmen diese Systeme die Pumpfunktion der linken oder beider Herz-
kammern. Der Kreislauf wird stabilisiert und alle lebenswichtigen Organe werden
weiterhin mit Sauerstoff versorgt.

Beim Einsatz dieser Herzunterstützungssysteme unterscheidet man grundsätzlich
drei Anwendungsgebiete, zum ersten die Überbrückung der Zeit bis zur Herztrans-
plantation (bridge to transplantation), zum zweiten die Entlastung bis zur möglichen
Erholung des Herzens (bridge to recovery) und zum dritten den Einsatz des Systems
als Dauerimplantat und damit als Alternative zur Herztransplantation (alternative
to transplantation).

Der Markt für Herzunterstützungssysteme wurde bisher maßgeblich durch das erst-
genannte Anwendungsgebiet bridge to transplantation bestimmt. Durch die gemach-
ten Verbesserungen, wie höhere Lebensdauer, bessere Verträglichkeit und höhere
Lebensqualität, werden die beiden letztgenannten Anwendungsgebiete bridge to re-
covery und alternative to transplantation in Zukunft an Bedeutung gewinnen, da
hierin die Lösung für das Problem der knappen Spenderherzen liegt. Nach Schät-
zungen des US-amerikanischen Heart, Blood and Lung Institute gibt es in den USA
35.000 bis 105.000 Patienten die in diese beiden Kategorien eingeordnet werden kön-
nen. Das weltweite Marktvolumen für Herzunterstützungssysteme lag im Jahr 2001
bei 150 Millionen US-Dollar, allerdings schätzen Analysten das Potential für diesen
Markt um ein Vielfaches höher ein, Kober [32]. Für Deutschland gibt der Bun-
desverband Medizintechnologie die Anzahl potentieller Nutzer dieser Systeme mit
jährlich 5.000 bis 7.500 Patienten an. Bei einem Durchschnittspreis von 75.000 Euro
pro System ergäbe sich ein Marktvolumen von 470 Millionen Euro, s. BVMed [14].

Aufgrund der physiologischen Eigenschaften von Blut müssen bei der Konstrukti-
on der Blutpumpe eines Herzunterstützungssystems Zonen mit lokaler Erwärmung
und Totwassergebiete unbedingt vermieden werden. Genau dies tritt aber in den
Lagern einer konventionellen Pumpe auf; durch die Lagerreibung kommt es zur Er-
wärmung und infolge der Dichtvorichtungen zu Totwassergebieten. Des Weiteren
sind die Dichtspalte zwischen Rotor und Gehäuse meist sehr eng, folglich treten
dort hohe Schubspannungen auf, die wiederum zu Hämolyse1 führen.

Diese Probleme können durch die Verwendung eines aktiv berührungsfrei gelagerten
Rotors umgangen werden. Dies bedeutet, daß die Position des Rotors ständig ge-
messen und durch Ändern eines Magnetfeldes geregelt wird. Der Nachteil bei aktiv
gelagerten Systemen ist, daß gegenwärtig mindestens ein Viertel des Gesamtener-
giebedarfs für die Rotorlagerung aufgewendet werden muß. Dies hat einen höheren
Energieeintrag ins Blut und eine Einschränkung der Lebensqualität des Patienten
zur Folge, da die mitgeführten Batterien schneller entladen werden. Auch die Kos-
ten für die Elektronik und der höhere Platzbedarf sind in diesem Zusammenhang
zu nennen. Der bei weitem wichtigste Nachteil einer aktiven magnetischen Lagerung
ist, daß eine komplizierte Meß- und Regelelektronik auch immer störanfällig ist. Ein

1Hämolyse=Schädigung der roten Blutzellen
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Versagen der aktiven magnetischen Lagerung hat aber immer auch einen Totalausfall
der Blutpumpe zur Folge, was unmittelbar zum Tod des Patienten führen kann.

Die numerische Simulation der Strömung in einer Blutpumpe mittels CFD2-
Verfahren stellt besondere Anforderungen an die Auswahl des Rechenverfahrens.
Aufgrund der geringen Abmessungen, der engen Spalte und der niedrigen spezifi-
schen Drehzahl einer Blutpumpe, sollte bei der Turbulenzmodellierung auf ein Low-
Reynolds Turbulenzmodell zurückgegriffen werden. Wenn sich zudem wie bei einer
berührungsfrei gelagerten Blutpumpe ständig die Position des Rotors ändert, erfor-
dert die numerische Simulation der Strömungsvorgänge in der Pumpe eine zeitechte
Lösung und die Verwendung von bewegten Rechengittern. Falls die Zellen des Re-
chengitters außerdem während eines Zeitschrittes in mehrere Richtungen verformt
werden, muß parallel zu den Erhaltungsgleichungen für Masse und Impuls noch die
Raumerhaltungsgleichung, das sogenannte Space Conservation Law (SCL), gelöst
werden, s. Schuster [55] und Yuan [69].

1.2 Stand des Wissens

1.2.1 Geschichte der Herzunterstützung

Die Ursprünge der Idee, mit Hilfe einer Blutpumpe den Kreislauf aufrecht zu erhal-
ten, gehen auf den französischen Arzt Julien-Jean Le Gallois im Jahr 1812 zurück.
Er wollte das Herz durch einen Mechanismus zur Injektion von Blut ersetzen, um
so bestimmte Organe am Leben zu erhalten. Vladimir Demikhov ersetzte 1937 die
Herzen von Hunden durch mechanische Blutpumpen; er konnte die Tiere bis zu 7
Stunden am Leben erhalten. Einer der wichtigsten Schritte auf dem Weg zu den heu-
tigen Herzunterstützungssystemen war die Entwicklung der Herz-Lungen Maschine
durch John H. Gibbon und ihr erster erfolgreicher Einsatz am 6. Mai 1953. Hiermit
wurden erstmals in der Geschichte Operationen am stillstehenden Herzen möglich.
Die Herz-Lungen Maschine besteht bis heute im wesentlichen aus einer Blutpum-
pe, die als Herzersatz fungiert und einem Oxygenator, der die Funktion der Lunge
übernimmt, s. Bild 1.1.

Da bei herzkranken Patienten in der Regel eine ausreichende Lungenfunktion be-
steht, konnte in der Folgezeit bei der Entwicklung von Herzunterstützungssystemen
auf den Oxygenator zur Übernahme der Lungenfunktion verzichtet werden. Die Her-
steller widmeten sich verstärkt der Entwicklung von Blutpumpen, die dauerhaft die
Pumpleistung des Herzens ersetzen können. Am 4. April 1969 ersetzte der amerika-
nische Herzchirurg Denton Cooley das versagende Herz eines Patienten durch eine
Plastikpumpe, um ihn für zweieinhalb Tage bis zur rettenden Herztransplantati-
on am Leben zu erhalten. Der Eingriff gelang, dennoch verstarb der Patient einen
Tag nach der Herztransplantation, da das Kunstherz das Blut zwar gepumpt, aber
auch zu sehr geschädigt hatte. Am 2. Dezember 1982 wurde von William DeVries
dem 61-jährigen Patienten Barney Clarke erstmals ein künstliches Herz eingesetzt,

2CFD=Computational Fluid Dynamics
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Bild 1.1: Herz-Lungen Maschine, Baujahr 1953

das nicht nur eine kurze Zeitspanne bis zur Herztransplantation überbrücken soll-
te, sondern das auf unbestimmte Zeit dessen durch einen Virus schwer geschädigtes
Herz ersetzen sollte. Clarke war zu alt und bereits zu sehr geschwächt, um für eine
Herztransplantation in Frage zu kommen. Clarke lebte 112 Tage mit dem künst-
lichen Herzen, wenn auch mit sehr eingeschränkter Lebensqualität, da er an eine
Vielzahl von Schläuchen und Kabeln angeschlossen war. In Deutschland begann die
Kunstherzforschung in den späten 60er Jahren am Klinikum Charlottenburg der
Freien Universität Berlin unter Emil Bücherl. 1987 wurde erstmals ein von Bücherl
entwickeltes Kunstherz am Deutschen Herzzentrum Berlin erfolgreich implantiert.

1.2.2 Einsatzgebiete und Bauformen von Blutpumpen

Die Einsatzgebiete für Blutpumpen können in Anwendungen am Herzen einerseits
und in alle übrigen Anwendungen andererseits unterteilt werden. Zu den Letztge-
nannten zählt in erster Linie die Dialyse, die in technischer Hinsicht klar von den
Anwendungen am Herzen zu trennen ist. Bei der Dialyse betragen die Durchfluß-
raten 150-200 ml/min bei einem Druck von 13-27 kPa. Bei den Anwendungen am
Herzen liegen die Durchflußraten im Bereich von 3-8 l/min, bei einem Druck von 13-
40 kPa und erfordern daher in der Regel andere Pumpentypen, s. Westphal [65].
Die Einsatzgebiete am Herz, die in dieser Arbeit ausschließlich betrachtet werden,
umfassen in erster Linie den kardiopulmonalen Bypass während Operationen am
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offengelegten Herzen, die Herzunterstützung bei bestimmten Indikationen und den
temporären Herzersatz. Aufgrund der Vielzahl von Systemen zur Herzunterstützung
ist eine sinnvolle Klassifizierung nach Bauformen schwierig; eine Möglichkeit stellt
die Unterteilung in extra- und intrakorporale Blutpumpen dar.

Extrakorporale Blutpumpen

Bei extrakorporalen Herzunterstützungssystemen befindet sich die Blutpumpe ent-
weder direkt am Körper (parakorporal), oder in einiger Entfernung und ist durch
Blutschläuche mit dem Patienten verbunden. Bei extrakorporalen Blutpumpen ist
die Versorgung mit Antriebsenergie relativ leicht realisierbar und die Größe des me-
chanischen Antriebs nicht durch anatomische Verhältnisse limitiert. Des Weiteren
ist die Biokompatibilität der verwendeten Werkstoffe auf die Bereiche beschränkt, in
denen unmittelbarer Blutkontakt besteht. In den meisten Fällen ist eine perkutane
Kanülierung, d. h. ein Anschluß des Systems durch Leistengefäße, möglich und somit
ein Öffnen des Thorax nicht erforderlich. Haupteinsatzgebiete sind der kardiopulmo-
nale Bypass während und nach Herzoperationen zur kurzzeitigen Unterstützung des
Herzens und der Notfalleinsatz bei akutem Herzversagen zur Aufrechterhaltung des
Kreislaufs. Die Einsatzzeit beträgt meist nur einige Stunden oder wenige Tage. Die
Pumpeinheiten der meisten extrakorporalen Herzunterstützungssysteme sind entwe-
der als Roller- oder Radialpumpen ausgeführt.

Intrakorporale Blutpumpen

Bei intrakorporalen Systemen wird die Blutpumpe in den Körper implantiert. Die
Steuerung des Systems, bestehend aus Controler, Batterien oder Antriebskonsole,
kann entweder mit implantiert werden oder befindet sich außerhalb des Körpers.
Systeme dieser Kategorie bieten dem Patienten viele Vorteile, wie erhöhte Mobilität
und weitgehende Unabhängigkeit von einer Intensivpflege. Einsatzgebiete sind die
mittel- und langfristige Herzunterstützung und der totale Herzersatz. Die geplante
Einsatzdauer liegt meist im Bereich einiger Wochen, hat in einigen Fällen aber auch
schon über 2 Jahre betragen. Die Intrakorporalen Systeme lassen sich je nach Prinzip
der Blutförderung in Verdränger-, Axiale-, und Radiale Blutpumpen einteilen, von
denen im Folgenden jeweils ein Beispiel kurz diskutiert wird.

Ein Beispiel für intrakorporale Blutpumpen, die nach dem Verdrängerprinzip arbei-
ten, ist das Herzunterstützungssystem Novacor der Firma WorldHeart. Das System
wurde im Jahr 1984 erstmals implantiert. Die in Bild 1.2a dargestellte Blutpumpe
besteht aus einem nahtlosen Polyurethansack. Über eine Einflußprothese, die an der
Herzspitze angeschlossen ist, fließt über eine biologische Herzklappe das Blut in die
Pumpe. Die Pumparbeit erfolgt durch einen elektromagnetischen Antrieb, das Blut
fließt anschließend über eine Ausflußklappe und eine Ausflußprothese zurück zur
Aorta. Die Blutpumpe mit der elektromagnetischen Antriebseinheit wird in die lin-
ke vordere Bauchwand implantiert, wo zuvor eine entsprechende Tasche präpariert
wird. Über eine Leitung wird die Pumpe mit dem externen Controler verbunden.
Dieses Kabel wird auf der rechten Seite aus der Bauchwand herausgeleitet. Neben
den elektrischen Leitungen dient das Kabel auch zum Luftaustausch zwischen Blut-
sack und Motorgehäuse.

Als Beispiel für axiale Blutpumpen sei hier das von der Firma BerlinHeart entwi-
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a) b) c)

Bild 1.2: Blutpumpen von Herzunterstützungssystemen; a) Verdrängerpumpe No-
vacor b) Axialpumpe Incor und c) Radialpumpe Ventrassist

ckelte Herzunterstützungssystem Incor aufgezeigt, über das in den letzten 2 Jahren
häufiger in der deutschen Presse berichtet wurde, s. Bild 1.2b. Der erste klinische
Einsatz fand im Juni 2002 im Deutschen Herzzentrum Berlin statt. Diese Blutpumpe
ist klein und leicht und somit auch bei Kindern einsetzbar. Das Laufrad der Pumpe
ist aktiv berührungsfrei gelagert, die schwebende Lagerung des Rotors verhindert die
Entwicklung von Reibungswärme. Dies reduziert den Verschleiß einzelner Bauteile
und erhöht die Lebensdauer des Systems. Der Rotor dreht sich aufgrund der kom-
pakten Bauweise mit bis zu 12.000 Umdrehungen pro Minute. Gegenwärtig erfolgt
die Energie- und Datenübertragung noch über ein Kabel, das durch die Bauchde-
cke geht, allerdings wird die Vollimplantierbarkeit aller Komponenten angestrebt.
Verbindungen vom Körperinneren nach außen sind dann nicht mehr notwendig, die
benötigte Energie zum Betrieb wird durch die geschlossene Hautoberfläche per In-
duktion über Spulen übertragen.

Ein Beispiel für radiale Blutpumpen ist in Bild 1.2c dargestellt Es handelt sich da-
bei um die Pumpeinheit des Ventrassist Herzunterstützungssystem der Firma Ven-
tracor. Das System wurde im Juni 2003 erstmals am Menschen eingesetzt und ist
insbesondere vor dem Hintergrund der hier vorliegenden Arbeit interessant, da der
Rotor hydrodynamisch gelagert ist. Der Rotor besteht aus einem offenen Laufrad,
dessen relativ breite Schaufeln an der Außenseite angeschrägt sind. Durch sehr enge,
verjüngte Spalte zwischen Schaufeloberseite und Gehäusewand läuft der Rotor auf
hydrodynamischen Gleitlagern. In den Schaufeln sind Magnete integriert, durch die
der Rotor angetrieben wird. Die passive hydrodynamische Lagerung des Rotors hat
zum einen den Vorteil, daß keine störanfällige Elektronik verwendet werden muß,
zum anderen muß keine Energie für die Messung und Regelung der Rotorposition
aufgebracht werden.
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1.2.3 Einsatz von CFD bei der Entwicklung von Blutpumpen

Seit Mitte des vorigen Jahrhunderts werden beim Entwurf von Strömungsmaschi-
nen, zu denen auch Blutpumpen zählen, zunehmend CFD-Verfahren eingesetzt. Aus
Mangel an Rechenleistung wurden anfänglich quasi-dreidimensionale Verfahren ver-
wendet. Diese nähern nach der Theorie von Wu [67] die tatsächlich dreidimensionale
Strömung durch Superposition von drei zweidimensionalen Strömungen an. Schil-
ling [52, 53] wendet diese Verfahren an, wobei hier der Vorschlag gemacht wird, aus
Rechenzeitgründen nur eine repräsentative Meridianebene zu verwenden. Aufgrund
der sehr geringen Rechenzeiten werden diese Verfahren auch heute noch bei der ma-
thematischen Optimierung von Turbomaschinen, in der die Strömungssimulation als
extrem zeitkritisch zu bewerten ist, verwendet, s. Thum und Schilling [60] und
Schilling et al. [54]. Mit steigender Rechnerleistung wurden für die Nachrech-
nung von Strömungsmaschinen voll-dreidimensionale Verfahren auf Basis der Euler-
bzw. Navier-Stokes Gleichungen herangezogen. Die numerische Berechnung dieser
Strömungen basiert auf der Lösung der Erhaltungsgleichungen für Masse, Impuls
und Energie.

Seit etwa 10 Jahren werden CFD-Verfahren auch in der Medizintechnik eingesetzt.
Sie sind bei der Entwicklung von nahezu allen medizinischen Geräten, die von Blut
durchströmt werden, einsetzbar wie Blutpumpen, Herzklappen, Stents, Oxygena-
toren und Dialysegeräten. Bei der hier betrachteten Entwicklung von Blutpumpen
wird CFD vor allem zur Designoptimierung, in letzter Zeit aber auch zur Berechnung
des Hämolysegrades aufgrund der mechanischen Beanspruchung, verwendet.

Bludszuweit [8] simuliert die Strömung in einer kompletten Radialblutpumpe,
bestehend aus Laufrad, Spirale und Radseitenraum. Aus den Ergebnisdaten der
Strömungssimulation berechnet sie eine skalare Vergleichsspannung nach von Mises
s. Hahn [27], aus den Komponenten des Spannungstensors. Anschließend ermittelt
sie aus den Strombahnen von Partikeln mit der Größe und dem Gewicht einer roten
Blutzelle durch Aufintegrieren die mechanische Belastung einer Blutzelle auf dem
Weg durch die Pumpe. Sie stellt fest, daß durch Halbieren der Spaltweite zwischen
Rotor und Gehäuse zwar die Förderhöhe steigt, allerdings auch die maximale Ver-
gleichspannung. Des Weiteren schlägt Bludszuweit [7] eine Formel zur Berechnung
des Hämolysegrads aus der Vergleichsspannung vor.

Mitoh et al. [40] simulieren die Strömung in einer Axialpumpe und vergleichen
die berechnete Förderhöhe mit Ergebnissen aus Messungen. Sie finden eine gute
Übereinstimmung von Messung und Simulation bei niedrigen Nenndurchflußraten,
was auch von Wood [66] beobachtet wird. Außerdem berechnen sie aus den CFD
Ergebnissen den Hämolysegrad von vier verschiedenen Laufraddesigns und verglei-
chen den berechneten Wert mit in vitro Messungen. Sie finden bei drei Designs eine
zufriedenstellende Übereinstimmung, beim vierten eine sehr schlechte. Die Abwei-
chungen begründen sie damit, daß die empirische Formel zur Berechnung des Hä-
molysegrads von Giersiepen [26] nicht für die in ihrer Axialpumpe auftretenden
hohen Spannungen geeignet ist.

Apel et al. [4] berechnen das Strömungsfeld in der Impella Intracardiac Axial-
pumpe, einer intrakorporalen Blutpumpe zur linksseitigen Herzunterstützung. Sie
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stellen das turbulente Spannungsfeld dem viskosen gegenüber und stellen fest, daß
bei der von ihnen eingestellten Reynoldszahl die viskosen Spannungen nicht gegen-
über den turbulenten vernachlässigt werden können. Außerdem ist die Auswahl von
Turbulenzmodell und Wandfunktion für eine akkurate Vorhersage der Spannungs-
aufnahme sehr wichtig, da die Blutzellen vor allem in Wandnähe hohen Spannungen
ausgesetzt sind.

Watanabe et al. [64] simulieren die Strömung in der Medtronic BP-80 Blut-
pumpe. Diese extrakorporale Blutpumpe ist eine der ersten Radialblutpumpen und
besitzt keine Schaufeln. Das Blut wird mittels Reibung an drei rotierenden Ko-
nen gefördert. Sie vergleichen die aus CFD-Ergebnissen berechnete Förderhöhe mit
experimentell gewonnenen Daten und finden eine schlechte Übereinstimmung. Sie
untersuchen den Einfluß der Netzfeinheit und der Turbulenzmodellierung auf die
Simulationsergebnisse, können aber nur geringfügige Verbesserungen erzielen.

Okamoto et al. [45] optimieren mittels CFD die Blutkammer einer Verdrän-
gerpumpe. Sie simulieren die Strömung in der Blutkammer der Pumpe während
des Füll- und des Auswurfvorgangs. Anschließend berechnen sie die turbulenten
Reynoldsspannungen und daraus den Hämolysegrad. Durch ein verbessertes Design
der Blutkammer können sie den aus numerischen Simulationen bestimmten Hämo-
lysegrad um ein Vielfaches senken.

Nakamura und Yano [44] berechnen die Strömung in einer Radialpumpe mit
Spirale und Diffusor. Anschließend variieren sie den Abstand zwischen Schaufelhin-
terkante und Spiraleneintritt. Durch diese Maßnahme können sie die Förderhöhe
geringfügig steigern und die Druckverteilung in der Spirale und im Diffusor glätten.

Chan et al. [19] versuchen mit Hilfe von CFD die Zuströmung bei Radialpum-
pen mit ungekrümmten Schaufeln zu optimieren. Sie plazieren Vorleitschaufeln im
Saugstutzen und stellen fest, daß durch den erzeugten Vordrall die Anströmung
der Schaufeln verbessert und damit die Schubspannung im Laufrad gesenkt wird.
Allerdings sinkt durch diese Maßnahme auch die Förderhöhe und Blutzellen sind
statt dessen auf dem Weg durch den Saugstutzen höheren Spannungen ausgesetzt.
In [18] studieren sie den Einfluß der Schaufelgeometrie auf die erzielbare Förderhö-
he in einer Radialpumpe. Sie vergleichen fünf verschiedene Schaufeldesign, sowohl
vorwärts- und rückwärts-, als auch ungekrümmt. Anschließend ermitteln sie anhand
der Strombahnen von Partikeln mit dem Durchmesser und den Stoffeigenschaften
einer roten Blutzelle den Hämolysegrad des jeweiligen Schaufeldesigns. Sie stellen
fest, daß eine hohe Anzahl von kurzen Schaufeln die Strömung am besten führt und
demzufolge auch den Hämolysegrad reduziert.

Miyazoe et al. [43, 42, 41] optimieren mittels CFD die Nikkiso HPM-15 Radi-
alblutpumpe mit offenem Laufrad. In [43] variieren sie die Form des Saugstutzens.
Sie finden, daß bei einem konisch zulaufenden Stutzen die Laufschaufeln besser an-
geströmt werden als bei einer geraden Form und an der Eintrittskante keine Ablö-
sungen mehr auftreten. Dadurch kann die Blutschädigung in der Pumpe reduziert
werden. In [42] untersuchen sie, wie die Weite des radialen und axialen Spalts zwi-
schen Laufrad und Gehäuse die maximalen Spannungen in der Pumpe beeinflußt.
Sie stellen fest, daß die Spannungsspitzen bei engen Spaltweiten größer sind und
daß der Einfluß der axialen Spaltweite dominanter ist, als der der radialen an der
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Rotorhinterkante. Auch in [41] untersuchen sie den Einfluß der radialen und axialen
Spaltweiten. Da bei Blutpumpen mit offenen Laufrädern der Radseitenraum zwi-
schen Tragscheibe und Gehäuse nur unzureichend mit Blut gespült wird, ist dort die
Gefahr von Thrombenbildungen am Höchsten. Deshalb verwenden sie einen Rotor
mit Löchern in der Tragscheibe, durch die Blut vom Laufrad in den Radseitenraum
gelangen kann. Dieser perforierte Rotor wird auch von Tsukamoto et al. [62]
verwendet. Anhand der Streichbahnen von masselosen Partikeln stellen sie fest, daß
der Radseitenraum besser gespült wird, ignorieren aber die damit einhergehenden
höheren Spannungen oder die Einbuße an Förderhöhe.

Anderson et al. [1, 2] setzen CFD ein, um den Radseitenraum des Prototypen ei-
ner Radialblutpumpe zu optimieren. Zuerst simulieren sie die Strömung durch einen
Laufradkanal und extrahieren aus den Ergebnisdaten der Strömungssimulation die
Druckdifferenz zwischen Ein- und Austritt in den Radseitenraum. Anschließend ver-
wenden sie diese Druckdifferenz als Randbedingung für Simulationen an Modellen
des oberen und unteren Radseitenraums. Sie vergleichen die numerisch berechne-
te Förderhöhe mit Messungen und stellen eine zufriedenstellende Übereinstimmung
fest. Anschließend verringern sie in ihrem numerischen Modell die Spaltweite zwi-
schen Rotor und Gehäuse und erreichen damit einen höheren Gesamtwirkungsgrad
der Pumpe. Mit den so gewonnenen Erkenntnissen wird der nächste, verkleinerte
Prototyp der Blutpumpe gebaut.

Bertram [6], Quian [49] und Transley [59] verwenden CFD zur Entwicklung
der Ventrassist Radialblutpumpe, die im vorigen Abschnitt kurz vorgestellt wurde,
s. Bild 1.2c. In [6] und [49] berechnen sie die hydrodynamischen Lagerkräfte auf
den Rotor für verschiedene Schaufeldesigns. Außerdem lenken sie den Rotor axial
aus und verändern so die Spaltweiten im Radseitenraum. Anschließend vergleichen
sie die aus den Ergebnisdaten der Strömungssimulationen berechnete Nettoaxial-
kraft mit Ergebnissen einer einfachen, theoretischen Betrachtung. Sie stellen fest,
daß die Theorie bei mittleren und größeren Spaltweiten mit den Simulationen über-
einstimmt, bei kleinen Spaltweiten jedoch unrealistische Ergebnisse liefert.

Außer zur Designoptimierung und Hämolysegradberechnung wird CFD als willkom-
menes Mittel zur Visualisierung der Strömungsverhältnisse verwendet, da die meis-
ten Blutpumpen aufgrund ihrer Baugröße für optische Strömungsmessungen unge-
eignet sind und erst in einem vergrößerten Maßstab nachgebaut werden müßten.
Eine gute Übersicht über die Bedeutung von CFD beim Design künstlicher Organe
liefert Verdonck [63].

1.2.4 Physiologische Eigenschaften von Blut und Schädigung

in einer Pumpe

Während man im konventionellen Pumpenbau bereits Wirkungsgrade von über 90%
erzielt, betragen die von Blutpumpen selten mehr als 40%. Dies liegt an den beson-
deren Randbedingungen, die bei der Konstruktion von Pumpen zur Förderung von
Blut zu beachten sind. Hierbei kommt es weniger auf hohe Wirkungsgrade, sondern
vor allem auf eine möglichst schonende Förderung des Fluids an. Die Schwierigkeiten
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bei der schonenden Förderung liegen zum einen in den physiologischen Eigenschaf-
ten von Blut, zum anderen in der Zirkulation in einem geschlossenen Kreislauf. Die
ununterbrochene Förderung derselben Blutmenge im geschlossenen Körperkreislauf
läßt alle blutschädigenden Einflüsse anwachsen, bis die tolerierbare Schwelle über-
schritten wird. Die physiologischen Eigenschaften von Blut und die beiden wichtigs-
ten Schädigungsmechanismen, Hämolyse und Blutgerinnung, werden im Folgenden
kurz beschrieben:

Blut besteht zu ca. 45 Vol.-% aus festen Bestandteilen, dem Hämatokrit. Diese
Formelemente lassen sich in die folgenden Einzelelemente differenzieren:

• Thrombocyten (Blutplättchen): ca. 300 pro mm3

• Erythrocyten (rote Blutzellen): ca. 4.5 bis 5 Millionen pro mm3

• Leukocyten (weiße Blutzellen): ca. 6000 bis 8000 pro mm3

Die restlichen 55 Vol.-% sind das Blutplasma, das wiederum Blutserum und Fibrino-
gen enthält. Das Flüssigkeitsverhalten von Blut ist daher vergleichbar mit dem einer
Suspension, d. h. unterschiedliche Dichte und Möglichkeit der Trennung durch Zen-
trifugieren. Blut verhält sich in den feinen Kapillaren, in denen der Gasaustausch
stattfindet, wie eine nicht-Newton‘sche Flüssigkeit; die Viskosität hängt von der
Schubspannung ab. Außerdem ist die Viskosität bei Männern größer als bei Frauen,
sie wächst mit steigendem Lebensalter und hängt stark vom Hämatokritwert ab. Da
sich die numerischen Untersuchungen in dieser Arbeit aber auf die relativ großen
Gefäße am Herzen beziehen, wird Blut als ein homogenes Fluid mit Newton‘schem
Fließverhalten, einer Dichte von 1010 kg/m3 und einer dynamischen Viskosität von
0.004 Ns/m2, betrachtet.

Die Hämolyse beschreibt die irreversible Schädigung der Zellmembranen der Ery-
throcyten, was zur Freisetzung des in den Zellen enthaltenen Hämoglobins führt.
Hämolyse tritt in Blutpumpen vor allem durch Quetschen der Erythrocyten in
Schläuchen oder engen Spalten und durch hohe laminare und turbulente Spannun-
gen in der Strömung auf. Diese Schädigung von Blut durch mechanische Einflüsse ist
Gegenstand einer Vielzahl von experimentellen Untersuchungen, mit denen der ge-
naue Schädigungsmechanismus geklärt werden soll, s. Giersiepen et al. [26, 25]
und Wurzinger et al. [68]. Die quantitativen Ergebnisse erscheinen allerdings
bei einem Vergleich nicht ganz unabhängig vom Instrumentarium, mit Hilfe dessen
beispielsweise Scherspannungen in das Blut eingebracht wurden, Bramm [11]. Ei-
nigkeit herrscht jedoch über die Tatsache, daß der Hämolysegrad im Wesentlichen
davon abhängt, wie hoch die Spannung war, der eine rote Blutzelle ausgesetzt und
wie lange sie dieser Spannung ausgesetzt war. Giersiepen et al. [26] geben eine
empirische Formel zur Bestimmung des Hämolysegrades an:

IH(%) = 3.62 · 105 · σ2.416 · t0.785
exp (1.1)

Die aktuellsten experimentellen Untersuchungen von Paul et al. [47] zeigen aller-
dings, daß die dem Blut maximal zumutbaren Spannungen bisher weit unterschätzt
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wurden. Sie finden, daß eine meßbare Hämolyse erst bei einer Schubspannung von
über σv,krit=420 N/m2 einsetzt, unabhängig von der Einwirkzeit, die in einem Be-
reich von 25 bis 1250 ms variiert wird. Unterhalb dieser Grenze kann keine detek-
tierbare Schädigung nachgewiesen werden.

Die Gerinnung des Blutes und die damit meist verbundene Entstehung von Throm-
ben wird durch die Aktivierung eines für das Überleben des Gesamtorganismus
notwendigen Mechanismus hervorgerufen, der bei Gefäßverletzungen die Blutungen
stillt. Mit diesem lebenswichtigen Gerinnungsmechanismus sind jedoch auch Ge-
fahren verbunden, die beim Pumpen von Blut besonders hervortreten. Setzt der
Gerinnungsvorgang nämlich ohne Notwendigkeit im Kreislauf ein, so können die
mitgeführten thrombischen Ansammlungen in den feinen Gefäßen des Gehirns, der
Lunge oder der Nieren zu Verschlüssen führen und unter Umständen einen voll-
ständigen Ausfall dieses Organs bewirken. Deshalb muß bei der Konstruktion von
Blutpumpen peinlichst darauf geachtet werden, Zonen in denen es zur Blutgerin-
nung kommen kann, zu vermeiden. Dazu zählen in erster Linie Bereiche mit lokaler
Erwärmung und Bereiche ohne Blutaustausch. Bei letzteren kann es sich sowohl
um Zonen ohne Strömung als auch um Rezirkulationsgebiete handeln. Es reichen
bereits Erhebungen oder Vertiefungen von Bruchteilen eines Millimeters aus, um
thrombische Ansammlungen auszulösen.

1.3 Zielsetzung

Diese Arbeit ist ein Beitrag zum von der Bayerischen Forschungsstiftung unterstütz-
ten Forschungsvorhaben “Implantierbare Zentrifugalpumpe zur Herzunterstützung“
und beschreibt die hydrodynamische Entwicklung der Blutpumpe. Die vorgestellten
Ergebnisse entsprechen dem Wissensstand nach zwei Jahren. Das Ziel dieses For-
schungsvorhabens ist die Entwicklung einer Blutpumpe, die ohne Lager betrieben
werden kann.

Bei Berücksichtigung der in Abschnitt 1.1 aufgeführten Nachteile von aktiv berüh-
rungsfrei gelagerten Blutpumpen scheint der bessere Weg eine passive magnetische
Lagerung zu sein, wie sie in der Blutpumpe des Ventrassist Herzunterstützungssys-
tems bereits mit Erfolg eingesetzt wird.

In dieser Arbeit soll ein neuer Ansatz für eine passive, hydrodynamische Rotorlage-
rung entwickelt werden. Die Vorteile dieses neuen Systems gegenüber der Ventrassist
Blutpumpe sind der sehr viel höhere hydraulische Wirkungsgrad, durch Verwen-
dung eines geschlossenen anstelle eines offenen Laufrads, und die voraussichtlich
schonendere Blutförderung aufgrund der breiteren Spalte zwischen Rotor und Ge-
häuse. Dazu wird eine komplette Blutpumpe mit Rotor, Radseitenraum und Spirale
entworfen und der bei Pumpen unweigerlich auftretende Kurzschlußvolumenstrom
zwischen Rotor und Gehäuse genützt, um den Rotor zu stabilisieren; es wird also
aus der Not eine Tugend gemacht. Um die Rotorstabilisierung numerisch simulie-
ren zu können, muß ein entsprechendes Programmsystem entwickelt und validiert
werden. Das Programmsystem soll die Fluid-Struktur Wechselwirkungen zwischen
dem Fördermedium Blut und einem, innerhalb des Pumpengehäuses frei bewegli-
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chen, starren Rotor erfassen und die resultierende Verschiebung aufgrund der am
Rotor angreifenden hydrodynamischen und magnetischen Kräfte berechnen können.
Dazu muß für jeden Zeitschritt ein neues Rechengitter erzeugt werden, eine insta-
tionäre Strömungssimulation durchgeführt und die am Rotor angreifenden Kräfte
bestimmt werden. Auf die weitaus komplexere Einbeziehung der Momente auf die
Rotorstabilisierung wird zu diesem Zeitpunkt noch verzichtet. Mit dem entwickelten
Programmsystem sollen numerische Simulationen der Rotorbewegung auf verschie-
den stark vereinfachten Modellen der Blutpumpe durchgeführt und die Ergebnisse
durch Messungen, die am Deutschen Herzzentrum München (DHM) durchgeführt
werden, überprüft werden.
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Kapitel 2

Theoretische Grundlagen

In diesem Kapitel werden die wesentlichen theoretischen Grundlagen zur Berech-
nung inkompressibler, instationärer und turbulenter Strömungen behandelt. Die nu-
merischen Simulationen müssen zudem auf bewegten Netzen durchgeführt werden,
da die Bewegung des Rotors nicht a priori bekannt ist. Wegen der nicht einfachen
Netzbewegung, bei der die Zellen des Rechengitters auch verformt werden können,
muß noch eine Erhaltungsgleichung für den Raum simultan zu denen für Masse
und Impuls gelöst werden. Nach der Vorstellung der Grundgleichungen wird noch
auf die zeitlich gemittelten Gleichungen eingegangen und die im Rahmen dieser Ar-
beit verwendeten Rechenverfahren werden kurz vorgestellt. Abschließend wird die
Schließung der zeitlich gemittelten Gleichungen mit den in dieser Arbeit ausgewähl-
ten Turbulenzmodellen aufgezeigt.

2.1 Grundgleichungen

Den Ausgangspunkt zur Berechnung einer dreidimensionalen, instationären, rei-
bungsbehafteten Strömung bilden die Erhaltungsgleichungen für Masse und Impuls.
Für ein absolutes, stehendes System lauten sie in integraler Schreibweise, s. Ferzi-
ger und Perić [23]:

∂

∂t

∫ ∫

V

∫

ρ dV +
∫ ∫

A

ρ~c · ~n dA = 0 (2.1)

∂

∂t

∫ ∫

V

∫

ρ~c dV +
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A

ρ~c~c · ~n dA =
∫ ∫

A

T ~n dA (2.2)

Darin ist T der Spannungstensor:

T = −
(

p +
2

3
µ · div ~c

)

I + 2µD (2.3)
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wobei I der Einheitstensor ist und D der Deformationsstensor:

D =
1

2

[

grad~c + (grad~c )T
]

(2.4)

Durch Normieren der Gleichungen, s. Yuan [69], und die Anwendung des Diver-
genztheorems nach Gauß, lassen sich die Oberflächenintegrale in Volumenintegrale
umwandeln. Weiterhin gilt für inkompressible Fluide, daß die Dichte konstant ist
und man erhält die äquivalenten partiellen Differentialgleichungen:

div ~c = 0 (2.5)
∂~c

∂t
+ div(~c~c + p I) = 2ν div D (2.6)

bzw. in kartesischen Koordinaten:

∂u

∂x
+

∂v

∂y
+

∂w

∂z
= 0 (2.7)

∂u

∂t
+

∂(u2)

∂x
+

∂(uv)

∂y
+

∂(uw)

∂z
= − ∂p

∂x
+ ν

(

∂2u

∂x2
+

∂2u

∂y2
+

∂2u

∂z2

)

(2.8)

∂v

∂t
+

∂(uv)

∂x
+

∂(v2)

∂y
+

∂(vw)

∂z
= − ∂p

∂y
+ ν

(

∂2v

∂x2
+

∂2v

∂y2
+

∂2v

∂z2

)

(2.9)

∂w

∂t
+

∂(uw)

∂x
+

∂(vw)

∂y
+

∂(w2)

∂z
= − ∂p

∂z
+ ν

(

∂2w

∂x2
+

∂2w

∂y2
+

∂2w

∂z2

)

(2.10)

Die Gleichungen 2.7-2.10 stellen die instationären Navier-Stokes Gleichungen in kon-
servativer Form für den Fall eines zeitlich unverändert im Raum stehenden Kon-
trollvolumens dar. Bei vielen hydrodynamischen Problemen ändert sich jedoch das
Strömungsgebiet mit der Zeit, da sich die Ränder relativ zu einem absoluten Koor-
dinatensystem bewegen. Die Bewegung wird entweder durch einen externen Einfluß
vorgeschrieben, z. B. von einem Kolben erzwungen, oder sie muß, wie im vorlie-
genden Fall, aus der Rotorkinematik berechnet werden. In beiden Fällen muß das
Rechennetz den bewegten Rändern folgen. Wenn die Bewegung von einem ortsfes-
ten Koordinatensystem aus betrachtet wird und kartesische Koordinaten verwendet
werden, müssen die Erhaltungsgleichungen lediglich um die Geschwindigkeit des Re-
chennetzes erweitert werden. Im Folgenden werden wie bei Ferziger und Perić
[23] die Gleichungen für ein bewegtes Gittersystem hergeleitet.

Die Kontinuitätsgleichung für eine 1D Strömung lautet:

∂ρ

∂t
+

∂(ρ c)

∂x
= 0 (2.11)

Durch Integrieren der Gleichung über ein Kontrollvolumen, dessen Ränder sich zeit-
lich ändern, erhält man:
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x2(t)
∫

x1(t)

∂ρ

∂t
dx +

x2(t)
∫

x1(t)

∂(ρ c)

∂x
dx = 0 (2.12)

Nach Anwenden der Leibniz-Regel auf den ersten Term ergibt sich:

d

dt

x2(t)
∫

x1(t)

ρ dx − ρ

[

dx2

dt
− dx1

dt

]

+ ρ ( c2 − c1) = 0 (2.13)

Der Ausdruck dx
dt ist die Geschwindigkeit, mit der sich das Rechennetz bewegt und

wird mit cb bezeichnet. Damit ergibt sich nach Ferziger und Perić [23]:

ρ
d

dt

x2(t)
∫

x1(t)

dx + ρ

x2(t)
∫

x1(t)

∂

∂x
(c − cb) dx = 0 (2.14)

Die Kontinuitätsgleichung für eine 3D-Strömung ergibt sich wie bei einer 1D-
Strömung unter Verwendung der 3D Leibnitz-Regel:

d

dt

∫ ∫

V (t)

∫

ρ dV −
∫ ∫

A(t)

ρ
d~r

dt
· ~n dA +

∫ ∫

A(t)

ρ~c · ~n dA = 0 (2.15)

beziehungsweise

d

dt

∫ ∫

V (t)

∫

ρ dV +
∫ ∫

A(t)

ρ (~c − ~cb) · ~n dA = 0 (2.16)

Analog zur Herleitung der Kontinuitätsgleichung erhält man die instationären Im-
pulsgleichungen für zeitabhängige Randbedingungen in integraler Form:

d

dt

∫ ∫

V (t)

∫

ρ ci dV +
∫ ∫

A(t)

ρ ci [(~c − ~cb) · ~n ] dA =
∫ ∫

A(t)

(τij~ij − p~ii) · ~n dA (2.17)

mit i = 1, 2, 3 und j = 1, 2, 3. Dabei entspricht 1 der x−, 2 der y− und 3 der
z−Raumrichtung in kartesischen Koordinaten.

Für den Fall, daß sich das Rechennetz mit der gleichen Geschwindigkeit wie das
Fluid bewegt, sind die zweiten Integrale der linken Seite der Gleichungen Null und
es ergeben sich die Erhaltungsgleichungen in Lagrang’scher Form. Bewegen sich die
Ränder nicht, haben die Erhaltungsgleichungen 2.1 und 2.2 die Euler’sche Form.
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Um die Massenkonservativität des Verfahrens zu gewährleisten, muß parallel zu den
Erhaltungsgleichungen für Masse und Impuls noch die Raumerhaltungsgleichung,
das sogenannte Space Conservation Law, gelöst werden. Man kann letztere als die
Kontinuitätsgleichung im Fall von verschwindender Fluidgeschwindigkeit betrach-
ten.

d

dt

∫ ∫

V (t)

∫

dV −
∫ ∫

A(t)

~cb · ~n dA = 0 (2.18)

Zur genauen Diskussion dieser Gleichung sei auf Kapitel 3.2 verwiesen.

2.2 Mittelung der Grundgleichungen

Das Gleichungssystem 2.7-2.10 ist ein System gekoppelter, nichtlinearer Gleichun-
gen, das nur in wenigen Ausnahmefällen analytisch lösbar ist. Bei der Berechnung
laminarer und turbulenter Strömungen müssen deshalb zur Lösung numerische Ver-
fahren herangezogen werden. Grundsätzlich ist die Lösung mit der Direkten Nu-
merischen Simulation möglich, wobei keine weitere Modellierung nötig ist. Um die
Energieverluste durch Reibung bei der Direkten Numerischen Simulation korrekt zu
erfassen, müssen allerdings auch die kleinsten Wirbel räumlich und zeitlich ausrei-
chend genau aufgelöst werden. Die dazu notwendige Rechenleistung für technische
Problemstellungen kann mit heute verfügbaren Computern nicht bereitgestellt wer-
den.

Der Aufwand bei der Lösung des Gleichungssystems 2.7-2.10 läßt sich durch ei-
ne zeitliche Mittelung der Strömungsgrößen wesentlich reduzieren. Dazu führt man
nach Reynolds [50] in die Navier-Stokes Gleichungen eine Aufteilung der Momen-
tangröße φ in einen Mittelwert φ und einen Schwankungsanteil φ′ ein:

φ(xi, t) = φ(xi) + φ′(xi, t) (2.19)

Die zeitlich gemittelte Größe φ(xi) ergibt sich durch Mittelung über einen ausrei-
chend langen Zeitraum T :

φ(xi) = lim
T→∞

1

T

∫ t+T

t
φ(xi, t) dt (2.20)

Der zeitliche Mittelwert des Schwankungsanteils verschwindet:

φ′(xi, t) = 0 (2.21)

Diese Vorgehensweise läßt sich auch auf instationäre Strömungen anwenden, solan-
ge die Voraussetzung erfüllt ist, daß die globale zeitliche Änderung der Strömung
wesentlich langsamer verläuft, als die turbulenten Schwankungen. Dabei muß die



2.3. RECHENVERFAHREN 17

Integrationszeit T groß genug sein, um einen repräsentativen Mittelwert zu bestim-
men, jedoch klein gegenüber der globalen Zeitskala.

Führt man den Separationsansatz nach Gleichung 2.19 in die inkompressiblen
Navier-Stokes Gleichungen 2.7-2.10 für die Geschwindigkeiten und den statischen
Druck ein und mittelt diese zeitlich, so erhält man die Reynolds-gemittelten Navier-
Stokes Gleichungen (RANS):

∂ui

∂xi

= 0 (2.22)

∂ui

∂t
+ uj

∂ui

∂xj

= −1

ρ

∂p

∂xi

+
∂

∂xj

[

ν

(

∂ui

∂xj

+
∂uj

∂xi

)

− u′iu
′
j

]

(2.23)

Die Gleichungen 2.22 und 2.23 beschreiben im Gegensatz zu den originären Erhal-
tungsgleichungen den Transport der zeitlich gemittelten Geschwindigkeit und des
Drucks. Sie enthalten zusätzlich den Reynolds-Spannungstensor u′i u

′
j, der aus der

Mittelung der konvektiven Terme stammt und a priori unbekannt ist. Das betrach-
tete Gleichungssystem ist somit unterbestimmt und muß durch ein Turbulenzmodell
geschlossen werden.

2.3 Rechenverfahren

Für die numerischen Strömungssimulationen wird in erster Linie der am Lehrstuhl
für Fluidmechanik (FLM) zur Simulation inkompressibler Strömungen vorhandene
CFD-Code NS3D verwendet, der im Wesentlichen von Skoda [56] entwickelt wur-
de. NS3D ist ein Finite-Volumen-Navier-Stokes-Verfahren, das auf nichtversetzten,
nichtüberlappenden, blockstrukturierten Gittern arbeitet. Dabei wird das zu ana-
lysierende Stromfeld durch ein geeignetes Rechennetz zuerst in kleine Teilvolumina
aufgeteilt. Auf jedes dieser Teilvolumina werden die Erhaltungsgleichungen in inte-
graler Form angewendet, wodurch für jede Zelle eine Bilanzgleichung entsteht. Diese
setzt die lokale Änderung einer Erhaltungsgröße in Beziehung zu den über die Be-
randungsflächen ein- und austretenden Flüsse und den im Volumen wirkenden Quel-
len und Senken. Als Ergebnis dieser Umformung erhält man für jedes betrachtete
Kontrollvolumen eine linearisierte, algebraische Gleichung, die die Erhaltungsgröße
am betrachteten Punkt mit den Nachbarwerten und weiteren Einflußgrößen korre-
liert. Das resultierende Gleichungssystem wird anschließend durch die SIP1 gelöst,
s. Stone [58]. NS3D ist ein blockstrukturierter Strömungslöser, der außerdem mit
Hilfe von MPI2-Bibliotheken parallelisiert ist, was ein hohes Maß an Flexibilität ge-
währleistet. Die zeitliche Diskretisierung erfolgt mit dem zweiter Ordnung genauen
impliziten 3-Level Verfahren. Eine detaillierte Beschreibung von NS3D findet sich
bei Skoda [56].

1SIP=Strongly Implicit Procedure
2MPI=Message Passing Interface
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Bei zwei Anwendungen in dieser Arbeit wird anstelle von NS3D das kommerzielle
Softwarepaket Tascflow [17] verwendet. Tascflow kommt zum einen beim Ent-
wurfsprozeß der Beschaufelung und der Spirale der Blutpumpe zum Einsatz, weil
dort ein hohes Maß an Flexibilität vom CFD-Code gefordert ist. Zum anderen wird
Tascflow verwendet, wenn das Ausmaß an Blutschädigung in der Pumpe untersucht
werden soll, wozu ein Partikel-Tracking Modul benötigt wird. Dabei werden die
Bahnlinien von Partikeln mit der Größe und den Stoffeigenschaften von roten Blut-
zellen mittels vorwärtsgerichteter Euler-Integration aus den Komponenten der loka-
len Strömungsgeschwindigkeit berechnet. Das Partikel-Tracking wird nur als Post-
processing auf eine auskonvergierte Strömungslösung aufgesetzt und ist nicht Teil
der Strömungslösung.

Die verwendeten Rechennetze werden von einem selbstentwickelten, algebraischen
Netzgenerator erzeugt, lediglich beim Entwurf der Spirale wird das kommerzielle
Programm Icemcfd [30] verwendet. Der selbstentwickelte Netzgenerator vernetzt
je nach verwendetem Geometriemodell vollautomatisch entweder einen periodischen
Ausschnitt oder den gesamten fluidgefüllten Raum der Pumpe. Dabei werden die
Verschiebungen in die drei Raumrichtungen und gegebenenfalls die Drehwinkel um
die beiden Raumachsen normal zur Rotationsachse über eine Steuerdatei eingelesen.

2.4 Turbulenzmodellierung

Turbulenzmodelle die auf den RANS-Gleichungen basieren, lassen sich gemäß ihrer
Beschreibung der unbekannten Reynolds-Spannungen in zwei Hauptgruppen unter-
teilen, s. Thurso [61]:

• Wirbelviskositätsmodelle gehen von einer von den Strömungsgrößen abhängi-
gen, turbulenten Viskosität aus und erlauben die direkte Modellierung des
Reynolds-Spannungstensors.

• Reynolds-Spannungs Modelle basieren auf der Lösung der Transportgleichun-
gen des Reynolds-Spannungstensors und erfordern die Modellierung der in
diesen Gleichungen auftretenden Korrelationen.

Ein wichtiges Kriterium bei der Auswahl eines geeigneten Turbulenzmodells ist
die Behandlung der wandnahen Strömung. Die meisten Turbulenzmodelle gehen
bei der Modellierung der unbekannten Terme des Reynolds-Spannungstensors von
Strömungen fernab fester Wände und hohen turbulenten Reynoldszahlen aus. Der
Existenz von Wänden wird in diesen Modellen dadurch Rechnung getragen, daß
in diesen Bereichen von voll entwickelten, turbulenten Grenzschichten ausgegan-
gen wird, ungeachtet des tatsächlichen Zustands. Unter Zuhilfenahme von Wand-
funktionen überbrückt die wandnächste Zelle des verwendeten Rechengitters somit
die viskose Unterschicht und die Übergangsschicht der Grenzschicht. Der eigentli-
che Gültigkeitsbereich von Wandfunktionen beschränkt sich auf Strömungen, de-
ren Geschwindigkeitsprofile in der Grenzschicht einer universellen Verteilung folgen.
Für die im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Simulationen ist die Verwendung
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von Wandfunktionen nicht gerechtfertigt. Aufgrund der kleinen Baugröße und den
sehr engen Spalten ist es kaum möglich, die Netzverzerrung so zu wählen, daß für
die wandnächste Zelle der dimensionslose Wandabstand y+ im Geltungsbereich der
Wandfunktionen liegt. Für die Fluid-Struktur Wechselwirkungen ist es aber essenti-
ell wichtig, die wandnahen, viskosen Strömungsvorgänge korrekt zu erfassen. Daher
wird zur Turbulenzmodellierung ein Low-Reynolds-Number Turbulenzmodell ver-
wendet. Bei diesen Modellen wird die Integration der Gleichungen bis in die viskose
Wandschicht hinein fortgesetzt, was zwar den Rechenaufwand deutlich erhöht, aber
einen höherwertigen Modellierungsansatz darstellt. In dieser Arbeit wird daher für
turbulente Strömungssimulationen das nichtlineare Low-Reynolds-Number Turbu-
lenzmodell von Lien et al. [35] verwendet, das in NS3D implementiert ist und
dessen Leistungsfähigkeit von Skoda [56] und Thurso [61] nachgewiesen wird.

Bei turbulenten Strömungssimulationen mit dem kommerziellen Softwarepaket Ta-
scflow, wird zur Turbulenzmodellierung das k − ω basierte Shear-Stress Transport
Modell nach Menter [39] verwendet. Bei diesem Modell wird automatisch zwischen
einer Low-Reynolds Formulierung und einer Wandfunktion gewechselt, wenn es die
Strömungsverhältnisse in Wandnähe erfordern. Eine Beschreibung ist in Tascflow
[17] und Tascflow [16] enthalten.
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Kapitel 3

Numerische Verfahren

In diesem Kapitel wird zuerst das entwickelte Programmsystem, mit dem die Rotor-
stabilisierung zeitecht simuliert wird, in Form eines Ablaufdiagramms vorgestellt.

Numerische Simulationen, bei denen die Zellen des Rechengitters verformt werden,
verlangen parallel zu der Lösung der Erhaltungsgleichungen für Masse und Impuls
noch die Raumerhaltungsgleichung. Die Lösung dieser Gleichung wird im zweiten
Abschnitt diskutiert.

Bei der numerischen Simulation des berührungsfrei gelagerten Rotors der Blutpum-
pe handelt es sich um ein Problem aus dem Bereich der Fluid-Struktur Wechselwir-
kungen. Hierbei wird allerdings nicht eine Geometrie unter dem Einfluß von hydro-
dynamischen Kräften verformt, vielmehr wird ein starrer Rotor durch diese Kräfte
verschoben. Um die Bewegung des Rotors vorhersagen zu können, müssen die auf
den Rotor wirkenden Kräfte genau erfaßt werden. Deshalb wird im dritten Abschnitt
auf die numerische Berechnung der hydrodynamischen Kräfte aus der Lösung der
Strömungsgleichungen eingegangen.

Aus der Summe aller an dem Rotor angreifenden Kräfte wird mit Hilfe des Zwei-
ten Newton’schen Axioms die resultierende Verschiebung des Rotors berechnet; die
zeitliche Diskretisierung dieses Gesetzes wird im vierten Abschnitt vorgestellt.

Um ein virtuelles Design einer Blutpumpe unter dem Gesichtspunkt der Blutschä-
digung zu beurteilen, kann aus den Ergebnisdaten einer numerischen Strömungs-
simulation die Spannungsaufnahme einer Blutzelle auf dem Weg durch die Pumpe
berechnet werden. Zur besseren Verarbeitung der komplexen Spannungszustände
im Fluid, werden die im Strömungsfeld auftretenden Normal- und Schubspannun-
gen auf eine skalare Vergleichsspannung zurückgerechnet. Die Berechnung dieser
Vergleichsspannung wird im letzten Abschnitt aufgezeigt.

3.1 Programmsystem

Für die instationäre, numerische Simulation der Rotorstabilisierung wird ein Pro-
grammsystem entwickelt, das im Wesentlichen aus den drei Modulen Netzgenerator,
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CFD-Code NS3D und Postprocessing besteht. Die drei Programmodule sind über
eine übergeordnete Steuerungsroutine miteinander verbunden und werden nachein-
ander aufgerufen. In Bild 3.1 ist das Ablaufdiagramm des entwickelten Programm-
systems dargestellt, wenn der Rotor im Raum ~x = ~x(x, y, z) verschiebbar ist.

Bild 3.1: Ablaufdiagramm des Programms zur Rotorstabilisierung

Ausgehend von einer stationären Startlösung zum Zeitpunkt t = t0 befindet sich der
Rotor an der Ausgangsposition ~x = 0, in der Mitte zwischen den beiden Gehäu-
sehälften. Nun wird in Zeitrichtung ein Schritt vorangegangen, d. h. t = t0 + ∆t,
und der Netzgenerator generiert ein Rechennetz für die numerische Strömungssi-
mulation. Auf dem erzeugten Rechennetz wird ein Zeitschritt einer instationären,
dreidimensionalen Navier-Stokes Strömungssimulation durchgeführt. Nachdem die
Strömungssimulation auskonvergiert ist, werden im Postprocessing Modul die hydro-
dynamischen Strömungskräfte, die auf die benetzten Oberflächen des Rotors wirken,
aus den Ergebnisdaten der Strömungssimulation berechnet. Parallel werden die ma-
gnetischen Kräfte auf den Rotor berechnet, s. Abschnitt 5.2. Aus der Summe aller
an dem Rotor angreifenden Kräfte wird anschließend mit Hilfe des zweiten New-
ton’schen Gesetzes die resultierende Verschiebung ∆~x berechnet.

Die Summe der angreifenden Kräfte setzt sich aus der Druckkraft FD, der Rei-
bungskraft FR, der magnetischen Kraft FMag und der um den Auftrieb reduzierten
Gewichtskraft FGA zusammen. Letztere muß in die Kräftebilanz einbezogen werden,
weil bei Simulationen mit NS3D nur dynamische Druckdifferenzen berücksichtigt
werden. Dies ist für Strömungen in geschlossenen Systemen gerechtfertigt, bei de-
nen weder die Gewichtskraft noch die Auftriebskraft in die Berechnung der Strömung
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eingehen. Im vorliegenden Fall soll aber die Verschiebung eines von Fluid umgebe-
nen Körpers aufgrund der angreifenden Kräfte bestimmt werden. Deshalb muß hier
die um den Auftrieb reduzierte Gewichtskraft des Rotors in die Kräftebilanz mit
eingerechnet werden.

Mit der neuen Rotorposition wird ein weiterer Schritt in Zeitrichtung vorangeschrit-
ten und ein neues Rechennetz generiert, auf dem wieder ein Zeitschritt einer nu-
merischen Strömungssimulation durchgeführt wird. Anschließend werden erneut die
Kräfte auf den Rotor und die daraus resultierende Verschiebung berechnet. Diese
Schleife wird solange durchlaufen, bis der Rotor eine stationäre Position erlangt oder
an dem Gehäuse anstößt.

3.2 Das Space Conservation Law

Für eine numerische Strömungssimulation wird das Rechengebiet in eine Anzahl he-
xaederförmiger Kontrollvolumina aufgeteilt, deren Eckpunkte durch Geraden ver-
bunden und in deren Mittelpunkten die Lösungsvariablen definiert werden. Ein
solches Kontrollvolumen ist in Bild 3.2 dargestellt. Um den Zellmittelpunkt, der
als arithmetisches Mittel der Koordinaten der Eckpunkte ermittelt und mit P be-
zeichnet wird, ist das Zellvolumen ∆V angeordnet. Diese zellzentrierte Anordnung
wird in der sogenannten Kompaßnotation bezeichnet, d. h. die Nachbarzellen sind
in i-Indexrichtung mit W est und East, in j-Indexrichtung mit South und North,
und in k-Indexrichtung mit Bottom und Top benannt. Die zwei benachbarten Zel-
len gemeinsamen Zellflächenmittelpunkte werden entsprechend mit Kleinbuchstaben
w, e, s, n, b und t bezeichnet. Die zwei benachbarten Zellen gemeinsame Zellfläche hat
den Flächeninhalt A.

In vielen Anwendungsbereichen von numerischen Strömungssimulationen ändert sich
das Rechengebiet mit der Zeit, weil sich die Berandungen bewegen. Wenn die Netz-
linien des Rechennetzes dabei nicht verformt werden, können die Massenströme an
den Zellgrenzflächen mit der Relativgeschwindigkeit zwischen Fluid und Rechennetz
gebildet werden. Wenn sich aber die Netzlinien mit unterschiedlichen Geschwindig-
keiten bewegen, weil die Zellen verformt werden, ist nach Ferziger und Perić
[23] die Massenkonservativität des Verfahrens nicht notwendigerweise gewährleistet.
Dies soll im Folgenden anhand des Beispiels in Bild 3.3 verdeutlicht werden. Dar-
gestellt ist ein rechteckiges, zweidimensionales Kontrollvolumen, dessen Seiten sich

mit konstanten, aber unterschiedlichen, Geschwindigkeiten ub = δx
∆t und vb = δy

∆t
bewegen, so daß die Größe des Kontrollvolumens mit der Zeit zunimmt. Weiterhin
wird angenommen, daß das Fluid inkompressibel ist und sich mit einer konstanten
Geschwindigkeit bewegt.

Die implizit, in Zeitrichtung erster Ordnung genau diskretisierte Kontinuitätsglei-
chung lautet:

ρ [(∆V )n+1 − (∆V )n]

∆t
+ ρ [(u− ub)e − (u− ub)w]n+1 (∆y)n+1 +
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Bild 3.2: 3D-Kontrollvolumen mit Bezeichnung der Seiten

ρ [(v − vb)n − (v − vb)s]
n+1 (∆x)n+1 = 0 (3.1)

Aufgrund der Annahme, daß die Fluidgeschwindigkeit konstant ist, entfällt ihr Anteil
in Gleichung 3.1 und nur die Unterschiede in der Geschwindigkeit der Seiten des
Rechennetzes verbleiben.

ρ [(∆V )n+1 − (∆V )n]

∆t
− ρ [(ub,e − ub,w]n+1 (∆y)n+1 −

ρ [vb,n − vb,s]
n+1 (∆x)n+1 = 0 (3.2)

Mit den oben gemachten Annahmen kann man die Gittergeschwindigkeiten an ge-
genüberliegenden Kontrollvolumenseiten und das Kontrollvolumen selbst wie folgt
ausdrücken, s. Bild 3.3:

(ub, e − ub, w) =
δx

∆t
, (vb, n − vb, s) =

δy

∆t
(3.3)

(∆V )n+1 = (∆x∆y)n+1 , (∆V )n = (∆x∆y)n (3.4)

Setzt man diese Ausdrücke in Gleichung 3.2 ein, wird ersichtlich, daß die diskre-
tisierte Kontinuitätsgleichung nicht massenkonservativ ist, die Massenquelle ergibt
sich zu:
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Bild 3.3: Rechteckiges Kontrollvolumen, dessen Größe mit der Zeit anwächst, auf-
grund der unterschiedlichen Gittergeschwindigkeiten an den Rändern

δṁ =
ρ δxδy

∆t
= ρ(ub, e − ub, w) (vb, n − vb, s)∆t (3.5)

Im Fall einer expliziten Diskretisierung ergibt sich der gleiche Fehler mit umgekehr-
ten Vorzeichen. Obwohl dieser Diskretisierungsfehler nur erster Ordnung in Zeitrich-
tung ist, kann er die Stabilität und die Genauigkeit des Verfahrens beeinträchtigen,
da sich die Massenfehler mit der Zeit summieren. Dieser Fehler kann nicht durch
Verfeinern des Rechengitters verringert werden, sondern lediglich durch Verkleinern
des Zeitschritts, s. Demirdžić und Perić [20]. Der Fehler verschwindet, wenn sich
entweder die Kontrollvolumenseiten nur in eine Richtung bewegen, oder wenn sich
gegenüberliegende Seiten mit der gleichen Geschwindigkeit bewegen.

Die Massenerhaltung kann durch das bereits in Abschnitt 2.1 vorgestellte Space
Conservation Law gewährleistet werden.

d

dt

∫ ∫

V (t)

∫

dV −
∫ ∫

A(t)

~cb · ~n dA = 0 (3.6)

Diese Gleichung beschreibt die Erhaltung des Raums, wenn das Kontrollvolumen
mit der Zeit seine Größe und/oder Position verändert. Wenn man Gleichung 3.6 in
Zeitrichtung mit dem impliziten Euler Verfahren diskretisiert, ergibt sich:

(∆V )n+1 − (∆V )n

∆t
=
∑

i

(cb · n)iAi , i = e, w, n, s... (3.7)

Der Unterschied zwischen dem Kontrollvolumen zum neuen Zeitpunkt (∆V )n+1 und
dem zum alten Zeitpunkt (∆V )n kann durch die Summe der von den Seitenflächen
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des Kontrollvolumens überstrichenen Volumina ausgedrückt werden. Dies ist am
Beispiel der east-Seite in Bild 3.4 dargestellt:

Bild 3.4: Kontrollvolumen, dessen Position und Größe sich während eines Zeitschritts
ändert, und von der east-Seite überstrichenes Volumen

Die Summe aller während eines Zeitschritts überstrichenen Seitenflächen ist demzu-
folge gleich der zeitlichen Änderung des Kontrollvolumens:

(∆V )n+1 − (∆V )n

∆t
=

∑

i δVi

∆t
, i = e, w, n, s... (3.8)

Setzt man Gleichung 3.7 in Gleichung 3.8 ein, so ergibt sich das von der east-
Zellfläche überstrichene Volumen.

V̇e = (cb · n)eAe =
δVe

∆t
(3.9)

Wenn die Position des Gitters bereits vorab bekannt ist und es sich um eine ein-
fache Bewegung handelt, wie z. B. die Rotation um eine feste Drehachse, kann die
Geschwindigkeit einer Zellfläche direkt berechnet werden

cb, e ≈ rn+1
e − rn

e

∆t
(3.10)

und damit der gesuchte Massenstrom durch die Zellfläche, s. Demirdžić und Perić
[21]:

ṁe =
∫

Ae

ρ(c − cb)e · n dA (3.11)

Dieser Ansatz ist allerdings nicht mehr zulässig, wenn sich das Gitter in mehr als nur
eine Richtung bewegt. In diesem Fall ergeben sich künstliche Massenquellen, wie von
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Demirdžić und Perić [20] nachgewiesen. Der bessere Ansatz zur Berechnung des
Massenstroms durch eine Zellfläche ist daher das von der Zellfläche überstrichene
Volumen zu verwenden:

ṁe ≈ ρ(c · n)eAe − ρ V̇e (3.12)

In NS3D wird ein gitterindizierter Massenstrom aus dem von einer Seite überstri-
chenen Zellvolumen berechnet, um den der mit der Fluidgeschwindigkeit gebildete
Massenstrom durch eine Zellseite korrigiert wird.

3.3 Bestimmung der Oberflächenkräfte auf den Ro-

tor

Die Verschiebung des Rotors wird durch die angreifenden Oberflächen- und Volu-
menkräfte bestimmt. Während die Volumenkräfte entweder konstant, oder im Fall
der magnetischen Kraft eine Funktion der Rotorposition sind, s. Abschnitt 5.2, wer-
den die Oberflächenkräfte nach jedem Zeitschritt aus den Ergebnisdaten der nume-
rischen Strömungssimulationen bestimmt. Als hydrodynamische Oberflächenkräfte
treten Druckkräfte und Reibungskräfte an den benetzten Oberflächen des Rotors
auf, deren numerische Berechnung im Folgenden beschrieben wird. Die Druck- und
Reibungskräfte auf eine benetzte Oberfläche des Rotors ergeben sich zu:

m=M
∑

m=1

~Fp = p · ~n0A (3.13)

m=M
∑

m=1

~Fr = τ · ~t0A (3.14)

Dabei bezeichnet M die Gesamtzahl aller auf der Körperwand liegenden Zellflä-
chen. Der Flächeninhalt A jeder einzelnen Zellfläche wird aus dem Kreuzprodukt
der Diagonalen ihrer Eckpunkte ermittelt.

~n =
1

2
(~r1 × ~r2) , A = |~n| , ~n0 =

~n

A
(3.15)

Zur Bestimmung der Wandschubspannung τ an der Körperoberfläche wird die Re-
lativgeschwindigkeit ~cP zwischen Wandgeschwindigkeit im Punkt w und Fluidge-
schwindigkeit im wandnächsten Zellmittelpunkt P berechnet, s. Bild 3.5.

Die Tangentialkomponente der Relativgeschwindigkeit ~cP,t wird durch Subtraktion
der Normalkomponente ~cP,n vom Geschwindigkeitsvektor ~cP ermittelt.

~cP,t = ~cP − ~cP,n (3.16)
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Bild 3.5: Skizze zur Erläuterung der Berechnung der Wandschubspannung

Die Wandschubspannung τ wird mit der Tangentialkomponente der Relativge-
schwindigkeit ~cP,t und der Wandgeschwindigkeit ~cw, sowie mit dem normalen Wan-
dabstand des wandnächsten Zellmittelpunktes yP folgendermaßen approximiert:

τ = ≈ µ
~t ( ~cP,t − ~cw)

yp

(3.17)

3.4 Diskretisierung des zweiten Newton’schen Ge-

setzes

Die Summe der angreifenden Kräfte setzt sich zusammen aus der an den benetz-
ten Oberflächen des Rotors angreifenden Druck- und Reibungskräften, der um den
Auftrieb reduzierten Gewichtskraft und der magnetischen Kraft. Zur Berechnung
der aus der Kraftwirkung resultierenden Verschiebung wird das zweite Newton’sche
Gesetz verwendet:

~F = m · ~a (3.18)

Diese Gleichung ist der mathematische Ausdruck des zweiten Newton’schen Axioms.
Es verknüpft die auftretende Beschleunigung a mit der resultierenden äußeren Kraft
~F , die auf einen Körper mit der Masse m wirkt. In seiner allgemeinsten Form kann
das zweiten Newton’sche Axiom nach der Definition des Impulses formuliert werden:
Die zeitliche Änderung des Impulses ~I eines Körpers ist gleich der auf den Körper
wirkenden Kraft.

~F =
d~I

dt
=

d(m~v)

dt
(3.19)
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Wenn die Masse des Körpers sich wie im vorliegenden Fall nicht ändert, geht Glei-
chung 3.19 in die Gleichung 3.18 über. Betrachtet man eine translatorische Bewegung
in ~x-Richtung, so ist:

F = m · a = m · d
2~x

dt2
(3.20)

Die diskretisierte Form der zweiten Ableitung in Zeitrichtung lautet:

d

dt

(

d~x

dt

)

=

(

~x n+1 − ~x n

∆t

)

−
(

~x n − ~x n−1

∆t

)

∆t
=

~x n+1 − 2~x n + ~x n−1

(∆t)2
(3.21)

und damit die diskretisierte Form von Gleichung 3.20:

~x n+1 − 2~x n + ~x n−1

(∆t)2
=

F

m
(3.22)

Daraus ergibt sich die Position des Rotors zum neuen Zeitschritt ~x n+1 aufgrund der
angreifenden Kraft F während des Zeitschritts ∆t zu:

~x n+1 = 2~x n − ~x n−1 +
F · (∆t)2

m
(3.23)

3.5 Berechnung der skalaren Vergleichsspannung

Bei dem Entwurfsprozeß einer Blutpumpe kommt es nicht so sehr auf einen mög-
lichst hohen hydraulischen Wirkungsgrad an. Vielmehr ist es wichtig, die Pumpe
auf gute Verträglichkeit und damit möglichst geringe Blutschädigung durch mecha-
nische Beanspruchung auszulegen. Der hydraulische Wirkungsgrad einer Pumpe läßt
sich bereits seit langem mit numerischen Methoden ausreichend genau vorhersagen,
s. Richter [51]. Allerdings muß eine Pumpe mit hohem Wirkungsgrad noch lange
nicht auch blutverträglich arbeiten. Beispielsweise vermindern enge Spalte zwischen
Rotor und Gehäuse den Leckagevolumenstrom und erhöhen somit den Wirkungs-
grad, andererseits treten in engen Spalten hohe Scherspannungen auf, die die roten
Blutzellen nachhaltig schädigen.

Ein Weg, um eine am Computer entworfene Blutpumpe auf Blutschädigung zu über-
prüfen und ggf. zu optimieren besteht darin, den Weg von Partikeln durch die Pum-
pe zu verfolgen. Anhand der Spannungen, denen diese Partikel ausgesetzt sind und
ihrer Verweilzeit in der Pumpe, läßt sich das Ausmaß an Blutschädigung beurtei-
len. Um die komplexen Spannungszustände im Fluid besser verarbeiten zu können,
werden die im Strömungsfeld auftretenden Normalspannungen σ und Schubspan-
nungen τ auf eine skalare Vergleichsspannung zurückgerechnet. Der symmetrische
Spannungstensor lautet in kartesischen Koordinaten:
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T =







σxx τxy τxz

τyx σyy τyz

τzx τzy σzz







wobei τxy = τyx und τyz = τzy und τxz = τzx ist.

Durch Verwendung des Stoke’schen Gesetzes können für den Fall eines inkompressi-
blen Fluids die Spannungsanteile durch die Geschwindigkeitsgradienten ersetzt wer-
den.

T = −2µ
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Um den tatsächlichen dreidimensionalen Spannungszustand auf eine eindimensio-
nale, skalare Größe zurückzurechnen, wird der Ansatz von Bludszuweit [8] ver-
wendet, der von der Festigkeitshypothese der maximalen Gestaltänderungsenergie
nach von Mises abgeleitet ist, s. Hahn [27]. Dabei wird davon ausgegangen, daß
der Anteil der Volumenänderungsenergie an der Gesamtenergie gleich Null ist, da
es sich um ein inkompressibles Fluid handelt. Somit verbleibt der Anteil der Ge-
staltänderungsenergie, womit die viskose, skalare Vergleichsspannung σv wie folgt
lautet:

σv =
1√
3

√

σ2
xx + σ2

yy + σ2
zz − σxxσyy − σyyσzz − σxxσzz + 3(τ 2

xy + τ 2
yz + τ 2

xz)

(3.24)

Die turbulente, skalare Vergleichsspannung wird analog aus den Komponenten des
turbulenten Spannungstensors gebildet. Dieser entsteht aufgrund der zeitlichen Mit-
telung der Impulsgleichungen, vgl. Abschnitt 2.2.
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Kapitel 4

Validierung

In diesem Kapitel werden die vorgestellten numerischen Verfahren einer Validie-
rung unterzogen. Als erstes wird die laminare, stationäre und die laminare, instatio-
näre Umströmung eines Zylinders betrachtet. Hiermit soll untersucht werden, wie
gut NS3D zeitabhängige Strömungen simulieren kann. Bisherige Anwendungen von
NS3D haben sich im Wesentlichen auf stationäre Simulationen beschränkt, s. Sko-
da [56]. Parallel wird anhand dieser Testfälle durch Vergleich mit Literaturdaten
überprüft, ob die vorgestellte Berechnung der Druck- und Reibungskräfte richtige
Ergebnisse liefert.

Im zweiten Abschnitt wird die Implementierung des Space Conservation Laws in
NS3D überprüft. Dies ist notwendig, da bislang noch keine numerischen Strömungs-
simulationen mit NS3D auf bewegten Gittern, die kontrahieren und expandieren
können, durchgeführt wurden.

Im dritten Abschnitt wird das Verfahren, mit dem die Blutschädigung in einer Blut-
pumpe beurteilt werden soll, anhand eines Testfalls validiert.

4.1 Laminare Zylinderumströmung

Mit den in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnissen soll gezeigt werden, daß NS3D
instationäre Strömungszustände genau vorhersagen kann. Als Testfall wird dazu die
laminare, zweidimensionale Umströmung eines Zylinders verwendet, da sich damit
auch die in Abschnitt 3.3 vorgestellte Berechnung der Druck- und Reibungskräfte
an festen Wänden verifizieren läßt. Als Referenzdaten liegen sowohl Ergebnisse aus
numerischen Simulationen, s. Ferziger und Perić [23] und Lilek et al. [36],
als auch LDA1- Meßergebnisse vor, s. Durst et al. [22].

Die verwendeten Rechengebiete sind in Bild 4.1 dargestellt. Das in Bild 4.1a gezeigte
Rechengebiet ist aus Ferziger und Perić [23] entnommen und unterscheidet sich
durch einen vierfach längeren Einlauf und einen auf einer Seite etwas geringeren
Abstand zwischen Zylindermittelpunkt und Wand von dem in Bild 4.1b, das von

1LDA=Laser-Doppler Anemometrie
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Bild 4.1: Geometrie und Randbedingungen für eine laminare Strömung um einen
Zylinder in einem ebenen Kanal; a) Geometrie nach Ferziger und Perić[23] und
b) Geometrie nach Lilek et al.[36]

Lilek et al. [36] verwendet wird. Bei beiden Gebieten wird ein parabolisches
Geschwindigkeitsprofil am Eintritt vorgeschrieben:

ux = 6U

[

(y − ya)

H
−
(

y − ya

H

)2
]

; uy = 0 (4.1)

Hierbei bezeichnet U die mittlere Strömungsgeschwindigkeit am Einlaß, H die Ka-
nalhöhe und ya = −2D den Abstand in y-Richtung von der Zylinderachse zur un-
teren Kanalwand. Die Zylinderachse liegt nicht in der horizontalen Symmetrieebene
des Kanals, so daß die Strömung leicht asymmetrisch ist. Die Fluiddichte beträgt 1
kg/m3 und die dynamische Viskosität 0.01 Ns/m2.

Im Fall des Rechengebietes nach Ferziger und Perić [23], s. Bild 4.1a, wer-
den die numerischen Simulationen auf vier, systematisch verfeinerten, Rechengittern
durchgeführt. Das gröbste Gitter ist mit Level 1 bezeichnet und hat 1160 Knoten,
die drei feineren Gitter sind Level 2 mit 5390 Knoten, Level 3 mit 15940 Knoten
und Level 4 mit 42540 Knoten. Ein Ausschnitt des Level 2 Gitters ist in Bild 4.2
dargestellt. Die räumliche Diskretisierung wird mit dem zweiter Ordnung genauen
MINMOD-Verfahren durchgeführt, s. Skoda [56].

Zur Auswertung der Strömungssimulationen werden der Widerstandsbeiwert cw und
der Auftriebsbeiwert cA des Zylinders mit einer axialen Erstreckung ∆z=1 m her-
angezogen:
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Bild 4.2: Das Level 2-Gitter nach Ferziger und Perić [23], bestehend aus 5390
Knoten; es ist nur ein Ausschnitt des Gitters dargestellt

cW =
Fx

1
2
ρU2D

; cA =
Fy

1
2
ρU2D

(4.2)

Dabei sind Fx und Fy die x− bzw. y-Komponente der Kraft, die das Fluid auf den
Zylinder ausübt. Sie setzen sich aus der Druck- und der Reibungskraft zusammen.

Zuerst wird auf jedem der vier Gitter eine stationäre Simulation bei einer Reynolds-
Zahl von Re = 20, gebildet mit der mittleren Eintrittsgeschwindigkeit U und dem
Zylinderdurchmesser D, durchgeführt und der Widerstandsbeiwert als Funktion der
Netzfeinheit aufgetragen, s. Bild 4.3a. Die mit Literatur bezeichnete Kurve reprä-
sentiert die von Ferziger und Perić[23] angegebenen Ergebnisse. Das Bild zeigt,
daß die Ergebnisse mit NS3D auf dem Netz Level 1 um ca. 3% von denen bei Fer-
ziger und Perić abweichen. Dies dürfte darin begründet sein, daß die Netzfeinheit
nicht exakt identisch ist und ebenso nicht die Verzerrung zur Wand hin. Mit steigen-
der Netzfeinheit nähern sich jedoch die Ergebnisse beider Rechencodes an. Auf dem
feinsten Netz Level 4 beträgt die Abweichung der berechneten Widerstandsbeiwerte
weniger als 0.03%. Gleiches gilt für die berechneten Auftriebsbeiwerte.

Um zu überprüfen wie gut instationäre Strömungen mit NS3D simuliert werden
können, wird die Reynolds-Zahl auf Re=100 erhöht. Wenn die Reynolds-Zahl über
einen kritischen Wert steigt, der bei einem freistehenden Zylinder laut Ferziger
und Perić [23] Re≈ 40 beträgt, wird die Strömung instationär. Es kann keine sta-
tionäre Lösung mehr erzielt werden, da am Zylinder beidseitig Wirbel, mit einer
von der Reynolds-Zahl abhängigen Frequenz, ablösen. Bild 4.3b zeigt die zeitlich
gemittelten maximalen Widerstandsbeiwerte für eine periodische, instationäre Strö-
mung bei Re=100. Die mit NS3D erzielten Ergebnisse stimmen sehr gut mit denen in
Ferziger und Perić[23] angegebenen überein, unabhängig vom Netzlevel auf dem
die Simulation durchgeführt wird. Die maximale Abweichung zwischen den beiden
Kurven ist bei Netzlevel 2 zu finden und beträgt weniger als 0.1%.

Die im Folgenden vorgestellten Ergebnisse werden mit der in Bild 4.1b angegebenen
Geometrie nach Lilek et al. [36] durchgeführt. Es werden drei unterschiedlich fei-
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Bild 4.3: Widerstandsbeiwert eines laminar umströmten Zylinders in einem Kanal
als Funktion der Anzahl der Knoten; a) Stationäre Strömung bei Re=20 und b) Ma-
ximale Widerstandsbeiwerte für eine periodische, instationäre Strömung bei Re=100

ne Gitter verwendet, das gröbste hat 4.890 Knoten und ist mit Level 1 bezeichnet.
Das Level 2 Gitter hat 15.000 Knoten und das feinste Gitter Level 3 51.600 Knoten.
Bei dem Level 3 Gitter sind 260 Knoten auf dem Zylinderumfang verteilt und im
Bereich der beiden Ablösegebiete verdichtet. Für die räumliche Diskretisierung wird
das zweiter Ordnung genaue QUICK-Verfahren verwendet, die zeitliche Diskreti-
sierung ist mit dem ebenfalls zweiter Ordnung genauen impliziten 3-Level Schema
durchgeführt, s. Skoda [56].

Zuerst wird untersucht, wie groß der räumliche Diskretisierungsfehler gegenüber
dem zeitlichem ist. Dazu werden auf den drei Gittern instationäre Simulationen bei
Re=100 durchgeführt, wobei eine Schwingungsperiode des Widerstandsbeiwerts mit
85 Zeitschritten aufgelöst wird. In Bild 4.4a ist der Widerstandsbeiwert während
einer Oszillationsperiode dargestellt, wenn sich die Strömung bereits in einem ein-
geschwungenen Zustand befindet. Das Bild zeigt, daß der Unterschied zwischen der
Lösung auf dem groben Gitter und der auf dem feinen Gitter etwa doppelt so groß
ist, wie der Unterschied zwischen der Lösung auf dem mittleren und der auf dem
feinen Gitter. Bei einer zweiter Ordnung genauen räumlichen Diskretisierung sollte
der Unterschied sogar viermal so groß sein, s. Lilek et al. [36]. In Bild 4.4b ist die
Änderung des Auftriebsbeiwerts während einer Schwingungsperiode aufgezeigt. Wie
bei dem Widerstandsbeiwert ist der räumliche Diskretisierungsfehler auf dem groben
Gitter etwa doppelt so groß, wie der auf dem mittleren Gitter. Außerdem zeigt der
Vergleich von Bild 4.4a und 4.4b, daß die Frequenz mit der der Widerstandsbeiwert
schwingt, doppelt so hoch ist wie die Frequenz des Auftriebsbeiwerts. Die Kraft in
x-Richtung, mit der der Widerstandsbeiwert gebildet wird, hat ein Maximum und
ein Minimum während der Phase zwischen Wachstum und Ablösen jedes Wirbels.
Das Vorzeichen der Kraft in y-Richtung, hängt hingegen davon ab, wo der Wirbel
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ablöst, d.h. an der Ober- oder an der Unterseite des Zylinders.
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Bild 4.4: Zylinderumströmung bei Re=100 und 85 Zeitschritten pro Schwingungs-
periode; a) Widerstandsbeiwert und b) Auftriebsbeiwert

In Tabelle 4.1 sind die aus den Ergebnisdaten der Strömungssimulationen berech-
neten mittleren Widerstandsbeiwerte, der maximale und der minimale Auftriebs-
beiwert und die Strouhal-Zahl für die Simulationen auf allen drei Rechengittern
angegeben. Dabei werden die mit NS3D erzielten Ergebnisse denen in Lilek et al.
[36] gegenübergestellt. Die Strouhal-Zahl wird wie folgt gebildet:

St =
D

U T
(4.3)

Dabei bezeichnet T die Dauer einer Schwingungsperiode des Auftriebskoeffizienten.
Aus Tabelle 4.1 geht hervor, daß auf dem feinen Gitter Level 3 die Unterschiede zwi-
schen den mit NS3D berechneten und den in Lilek et al. [36] angegebenen Werten
sehr gering sind. Die maximale Abweichung ist bei dem mittleren Widerstandsbei-
wert zu finden und beträgt weniger als 0.5%. Der räumliche Diskretisierungsfehler
zwischen den mit NS3D auf dem Level 1-Gitter und den auf dem Level 3-Gitter
erzielten Ergebnisse beträgt für die Strouhal-Zahl 3.1%, für den mittleren Wider-
standsbeiwert 0.35%, für den maximalen, bzw. minimalen Auftriebsbeiwert circa
17% und ist ähnlich groß, wie der von Lilek et al. [36] bestimmte.

Nach der Analyse des räumlichen Diskretisierungsfehlers wird im Folgenden noch
auf den Einfluß des Zeitschritts auf das Ergebnis der Strömungslösung eingegan-
gen. Dazu werden auf dem Level 2-Gitter instationäre Strömungslösungen bei ei-
ner Reynolds-Zahl von Re=100 durchgeführt, bei denen eine Schwingungsperiode
des Widerstandsbeiwerts mit 43, 85 und 170 Zeitschritten aufgelöst wird. Bild 4.5a
gibt die Änderung des Widerstandsbeiwerts während einer Oszillationsperiode an
und Bild 4.5b die Änderung des Auftriebsbeiwerts. Die Bilder zeigen, daß der zeit-
liche Diskretisierungsfehler sehr viel kleiner ist, als der räumliche. Die maximale



4.1. LAMINARE ZYLINDERUMSTRÖMUNG 35

Tabelle 4.1: Vergleich der Ergebnisse von Strömungssimulationen mit NS3D und
Literaturdaten

St cW cA,max cA,min

Level NS3D Literat. NS3D Literat. NS3D Literat. NS3D Literat.
1 0.286 0.283 2.820 2.846 0.625 0.635 -0.658 -0.660
2 0.294 0.293 2.885 2.893 0.683 0.713 -0.718 -0.739
3 0.295 0.294 2.920 2.908 0.743 0.742 -0.770 -0.767

Abweichung zwischen der mit 170 Zeitschritten/Periode und der mit 43 Zeitschrit-
ten/Periode erzielten Lösung beträgt beim Widerstandsbeiwert etwa 0.1%. Beim
Auftriebsbeiwert kann bereits kein Unterschied mehr festgestellt werden und dem-
zufolge auch nicht bei der Strouhal-Zahl. Dies überrascht nicht, da die von Lilek et
al. [36] gewählte gröbste zeitliche Auflösung von 43 Zeitschritten/Periode bereits
relativ fein ist.
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Bild 4.5: Zylinderumströmung bei Re=100 auf dem Level 2-Gitter für verschiedene
Zeitschritte; a) Widerstandsbeiwert und b) Auftriebsbeiwert

Abschließend wird die Abhängigkeit des Widerstandsbeiwerts und der Strouhal-Zahl
von der Reynolds-Zahl untersucht. In Bild 4.6a ist der Verlauf des Widerstands-
beiwerts als Funktion der Reynolds-Zahl dargestellt. Ausgewählt wird hierfür das
Level 2-Gitter und eine zeitliche Auflösung von 85 Zeitschritten pro Schwingungs-
periode des Widerstandsbeiwerts. In dem hier untersuchten Bereich mit Reynolds-
Zahlen kleiner als 250 verhält sich der Widerstandsbeiwert proportional zu cw ∼ 1√

Re
,

s. Bohrmann et al. [10].

In Bild 4.6b ist die aus den Ergebnissen der Strömungslösungen berechnete Strouhal-
Zahl in Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl aufgetragen. Die mit NS3D ermittelten
Daten stimmen sehr gut mit denen von Lilek et al. [36] gefundenen überein. Der
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maximale Fehler beträgt 0.6% bei Re=150. Die mittels Laser-Doppler Anemometrie
gefundenen experimentellen Daten in Bild 4.6b sind aus Durst et al. [22] entnom-
men. Die numerisch bestimmten und die gemessenen Daten stimmen bis zu einer
Reynolds-Zahl von Re=100 gut überein, der maximale Fehler beträgt weniger als 2%.
Die experimentell ermittelten Daten zeigen, daß ab dieser Reynolds-Zahl die Strö-
mung dreidimensional wird, trotz eines sehr großen Verhältnisses von Zylinderlänge
zu Kanalhöhe in dem Meßaufbau. Aus diesem Grund weichen die experimentellen
und die, unter Voraussetzung von zweidimensionalen Strömungsverhältnissen ermit-
telten, numerischen Ergebnisse bei weiter ansteigender Reynolds-Zahl immer stärker
von einander ab, s. Lilek et al. [36].
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Bild 4.6: Abhängigkeit von der Reynolds-Zahl bei der Zylinderumströmung; a) Wi-
derstandsbeiwert und b) Strouhal-Zahl

Die vorgestellten Untersuchungen haben gezeigt, daß NS3D ein stabiles Verfahren
zur genauen Vorhersage von stationären und instationären Strömungsvorgängen ist.
Ebenso kann der Transitionsbereich zwischen stationären und instationären Strö-
mungen erfaßt werden. Es wurde gezeigt, daß eine sowohl von der zeitlichen als
auch von der räumlichen Auflösung unabhängige Lösung erzielt werden kann. Der
Vergleich mit Literaturdaten zeigt außerdem, daß die auf eine Berandung wirkenden
Druck- und Reibungskräfte genau berechnet werden können.

4.2 Validierung des Space Conservation Laws

(SCL)

Zur Überprüfung des Space Conservation Laws in NS3D werden zwei Testfälle ver-
wendet. Der erste Anwendungsfall ist ein Kanal, bei dem die Berandungen unverän-
dert bleiben, bei dem sich aber die Netzlinien so bewegen, daß sich die Zellvolumina
zeitlich ändern. Hiermit soll gezeigt werden, daß durch das Eingreifen des SCL keine
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künstlichen Massenquellen innerhalb des Rechengebietes auftreten. Der zweite Test-
fall ist ein laminar angeströmter Zylinder in einem Rechengebiet, bei dem sich außer
den Netzlinien im Rechengebiet auch die Blockränder in unterschiedliche Richtun-
gen bewegen; damit soll zusätzlich die Implementierung des SCL an den Rändern
der Rechengebietes überprüft werden.

4.2.1 Kanal mit bewegten Netzlinien

Der erste Testfall ist aus Demirdžić und Perić [20] entnommen. Dabei handelt
es sich um ein ruhendes Fluid in einem dreidimensionalen Rechengebiet, das mit
20 Knoten in x-Richtung, 5 Knoten in y-Richtung und 20 Knoten in z-Richtung
orthogonal aufgelöst ist. Das Rechengitter verändert sich innerhalb der Zeitspanne
∆t von einer äquidistanten Startposition zu einer, in allen 3 Raumrichtungen un-
terschiedlich stark verzerrten Endposition. Die Ansicht der Start- und Endposition
des Rechengebietes in der x-z-Ebene ist in Bild 4.7 dargestellt.

Bild 4.7: Kanal mit bewegten Netzlinien; Start- und Endposition des Rechengebietes

Die Gitterbewegung ist linear, d.h. jede Gitterlinie hat eine konstante, aber unter-
schiedliche Geschwindigkeit. Lediglich die Mittellinien und die Umrandungslinien
bleiben fest, das Problem ist somit symmetrisch. Die Gittergeschwindigkeiten haben
auf der einen Seite der Mittellinien positive, auf der anderen Seite der Mittellinien
negative Werte. An allen Berandungen des Rechengebietes werden ruhende Wän-
de angenommen, so daß die Lösung des Strömungsfelds für alle Geschwindigkeiten
und Drücke gleich null sein muß. Dies wird auch als Startlösung vorgegeben. Das
Fluid hat eine Dichte von 10 kg/m3 und eine dynamische Viskosität von 1 Ns/m2.
Demirdžić und Perić [20] zeigen für diesen Testfall, daß sich aufgrund der Git-
terbewegung, wenn das SCL nicht korrekt implementiert ist, Geschwindigkeits- und
Druckgradienten im Rechengebiet einstellen. Sie untersuchen detailliert, welchen
Einfluß der Zeitschritt und die Netzfeinheit auf den maximalen Fehler haben und
finden eine direkte Proportionalität zwischen dem Fehler und dem Zeitschritt, mit
dem die Bewegung einer Gitterlinie aufgelöst ist. Durch Verfeinern des Netzes kann
der Fehler nicht reduziert werden. Wenn NS3D auf diesen Testfall angewendet wird,
bleibt die Startlösung unverändert, was zeigt, daß das SCL korrekt implementiert ist.
Auch eine Variation des Zeitschritts oder der Netzfeinheit hat keine Auswirkungen
auf die Lösung.
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4.2.2 Laminar angeströmter Zylinder in einem teilweise ro-

tierenden Rechengebiet

Bei dem zweiten Testfall zur Validierung des Space Conservation Laws handelt es
sich um einen laminar angeströmten Zylinder in einem teilweise rotierenden Re-
chengebiet, s. Bild 4.8a. Das Rechennetz besteht aus zwei rotationssymmetrischen
Blöcken, wobei der innere Block den Zylinder umschließt. Der äußere stehende Block
hat an seiner Außenseite zwei feste Wände sowie die Eintritts- und die Austritts-
randbedingung. Die beiden Blöcke können über ein nonmatching-interface Daten
austauschen. Der innere Block ist mit 35 × 10 × 5 Knoten vernetzt, der äußere mit
25 × 10 × 5 Knoten. Für die räumliche Diskretisierung wird das zweiter Ordnung
genaue QUICK-Verfahren verwendet. Die zeitliche Diskretisierung wird mit dem
ebenfalls zweiter Ordnung genauen impliziten 3-Level Schema durchgeführt s. Sko-
da [56]. Die Reynolds-Zahl, gebildet mit der Einströmgeschwindigkeit U und dem
Zylinderdurchmesser D, beträgt Re=2. Bei dieser Reynolds-Zahl wird der Zylinder
laminar, stationär umströmt und die Strömung löst nicht an der Zylinderrückseite
ab.

Bild 4.8: Laminar angeströmter Zylinder in einem teilweise rotierenden Rechenge-
biet; a) Geometrie und Rechennetze und b) Rechennetze mit maximal gestauchten
(oben) und maximal gestreckten (unten) inneren Block

Für die Simulationen werden die Rechennetze vorab erzeugt und während der nu-
merischen Simulation zum jeweiligen Zeitschritt eingelesen. Die Gittergeschwindig-
keiten werden in NS3D aus der Differenz der Positionen einer Zellfläche zu zwei
Zeitpunkten und dem Zeitschritt berechnet. Es werden zwei unterschiedliche Be-
wegungsfälle unterschieden. Im ersten Fall bewegt sich der innere Block in einer



4.2. VALIDIERUNG DES SPACE CONSERVATION LAWS (SCL) 39

Rotationsbewegung um den Zylinder mit der Winkelgeschwindigkeit ω = π s−1. Im
zweiten Fall bewegt sich zuzüglich zur Rotation des inneren Blocks das nonmatching-
interface zwischen den Blöcken in radialer Richtung. Die Netzzellen in beiden Blö-
cken werden dadurch um bis zu 50% in radialer- und Umfangsrichtung gestaucht
oder gestreckt; die beiden Extrempositionen sind in Bild 4.8b dargestellt. Die Fre-
quenz mit der das nonmatching-interface radial oszilliert ist π/2 s−1. Wenn das SCL
korrekt implementiert ist, sollte sich für beide Bewegungsfälle die gleiche Strömungs-
lösung einstellen.

Als erstes wird untersucht, ob eine vom Zeitschritt unabhängige Lösung erzielt wer-
den kann. Dazu werden für den ersten Bewegungsfall, bei dem der innere Block
nur rotiert, numerische Simulationen mit unterschiedlichen Zeitschritten durchge-
führt. Eine Umdrehung des inneren Blocks wird dabei mit 10, 20, 40, 80 oder 320
Zeitschritten aufgelöst. Zur Auswertung der Strömungssimulationen wird der Wi-
derstandsbeiwert cw herangezogen, gebildet mit der axialen Erstreckung H des Zy-
linders.

cw =
Fx

1
2
ρU2DH

(4.4)

Fx ist die x-Komponente der Kraft, die das Fluid auf den Zylinder ausübt und setzt
sich aus der Druck- und der Reibungskraft zusammen.
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Bild 4.9: Laminar angeströmter Zylinder in einem teilweise rotierenden Rechenge-
biet; a) Widerstandsbeiwert in Abhängigkeit des Zeitschritts und b) Widerstands-
beiwert in Abhängigkeit der Gitterbewegung

Das Bild 4.9a zeigt, daß ab einer zeitlichen Auflösung von 80 Zeitschritten pro Ro-
tation des inneren Zylinders die Lösung unabhängig vom Zeitschritt ist. Dies wird
durch Skoda [56] bestätigt. Mit dieser ausreichend feinen zeitlichen Auflösung wer-
den numerische Strömungssimulationen für den anderen Bewegungsfall durchgeführt
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und die Ergebnisse miteinander verglichen. Für die beiden Bewegungsfälle sollten
sich bei korrekt implementierten SCL ähnliche Lösungen ergeben. Daß dies der Fall
ist, zeigt Bild 4.9b, die maximale Abweichung zwischen den beiden Kurven beträgt
weniger als 0.3% und dürfte durch numerische Ungenauigkeiten begründet sein.

4.3 Validierung der Hämolyseberechnung

Um ein Blutpumpendesign auf mögliche Blutschädigung zu untersuchen, soll die
mechanische Belastung, der eine rote Blutzelle auf ihrem Weg durch die Blutpum-
pe ausgesetzt ist, ermittelt werden. Als Bewertungskriterien werden dabei die nach
Gleichung 3.24 bestimmte Vergleichsspannung im Strömungsgebiet und die Zeit,
der eine Blutzelle dieser Spannung ausgesetzt ist, herangezogen, da diese beiden
Faktoren das Maß an Blutschädigung bestimmen. Die numerischen Strömungssimu-
lationen werden mit dem kommerziellen CFD-Softwarepaket Tascflow durchgeführt,
in dem ein Partikel-Tracking Modul enthalten ist. Grundsätzlich ist das Verfahren
noch zu ungenau, um damit quantitative Aussagen über den zu erwartenden Hä-
molysegrad zu machen, s. Mitoh et al. [40]. Allerdings ist es durchaus geeignet,
beim direkten Vergleich unterschiedlicher Pumpendesigns eine qualitative Aussage
darüber zu treffen, welche Bauform das Blut schonender fördert, s. Apel et al.
[4] oder Chan et al. [19]. Im Folgenden wird dieses Verfahren auf einen Testfall
angewendet und die Ergebnisse auf Plausibilität überprüft.

Als Testgeometrie dient ein laminar, in z-Richtung durchströmtes zylindrisches
Rohr, mit dem Durchmesser 2R, das in drei Abschnitte unterteilt ist. Der vordere
und der hintere Abschnitt haben stehende Wände der Länge 4R, die Wände des
mittleren Abschnitts mit der Länge 2R rotieren mit der Winkelgeschwindigkeit ω.
Der Rohrquerschnitt wird mit 50 × 50 Knoten vernetzt, die Knotenanzahl in Strö-
mungsrichtung beträgt 70 und die räumliche Diskretisierung ist zweiter Ordnung
genau. Die Abmessungen des Rechengebietes sind in Bild 4.10 dargestellt.

Bild 4.10: Zylindrisches Rohr mit abschnittsweise rotierenden Wänden

Es werden numerische Strömungssimulationen bei Reynolds-Zahlen von Re=12.5,
25, 50, 75 und 125 durchgeführt, wobei die Reynolds-Zahl mit der Winkelgeschwin-
digkeit ω, dem Rohrinnenradius R, der Fluiddichte ρ und der dynamischen Viskosität

µ zu Re = ωR2ρ
µ gebildet wird.

Aus den Ergebnisdaten der Strömungssimulationen wird die skalare Vergleichss-
pannung im gesamten Strömungsgebiet nach Gleichung 3.24 berechnet. Um eine
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Aussage darüber zu treffen, welcher Anteil des geförderten Blutvolumens welcher
Beanspruchung unterliegt, wird für die Vergleichsspannung im Strömungsgebiet die
kumulierte Häufigkeit ihres Auftretens bestimmt und in Abhängigkeit der Reynolds-
Zahl dargestellt s. Bild 4.11a. Das Bild zeigt, daß mit steigender Reynolds-Zahl in
einer größeren Anzahl von Kontrollvolumina die Vergleichsspannung unterhalb ei-
ner bestimmten Schranke liegt. Setzt man als Schranke z. B. eine Spannung von 100
N/m2 an, so beträgt bei einer Reynolds-Zahl von 12.5 in über 95% der Kontrollvolu-
mina die skalare Vergleichsspannung weniger als 100 N/m2, bei einer Reynolds-Zahl
von 50 in 85% und bei einer Reynolds-Zahl von 125 in nur noch 73% der Volumina.
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Bild 4.11: Zylindrisches Rohr mit abschnittsweise rotierenden Wänden; a) Kumu-
lierte Häufigkeit der Vergleichsspannung im gesamten Strömungsgebiet und b) Ku-
mulierte Häufigkeit der Vergleichsspannung bei 50 Partikeln

Diese Form der Analyse erlaubt eine Bewertung der Belastungsverteilung im Strö-
mungsgebiet, aber nur unter der Voraussetzung, daß die Belastungsdauer keinen
Einfluß auf die Schädigung ausübt. Zur Ermittlung der Belastungsdauer werden
deshalb die Bahnlinien von 50 Partikeln mit der Größe und den Stoffeigenschaften
von roten Blutzellen berechnet, die äquidistant entlang des Rohrdurchmessers emit-
tiert werden. Die Koordinaten jeder Bahnlinie werden explizit mittels vorwärtsge-
richteter Euler-Integration der lokalen Strömungsgeschwindigkeit bestimmt, s. Ta-
scflow [16]. Entlang dieser Bahnlinien werden die zurückgelegte Wegstrecke, die
Zeit sowie die zu den Ortsvektoren korrespondierenden Vergleichsspannungen ermit-
telt und aufgezeichnet. Die Partikel durchlaufen zunächst den vorderen, stehenden
Bereich in axialer Richtung. Sobald sie in den Bereich mit der rotierenden Wand
gelangen, werden sie, je nachdem wie weit die Startposition x von der Mittelachse
entfernt war, unterschiedlich stark in Umfangsrichtung umgelenkt. In Bild 4.12 sind
die Partikelbahnen bei unterschiedlichen Reynolds-Zahlen dargestellt. Das jeweils
linke Bild zeigt die Bahnen projiziert in eine Ebene normal zur Hauptströmungs-
richtung, das rechte Bild zeigt die Partikelbahnen in der Draufsicht. Mit steigender
Umdrehungszahl werden die weiter außen gestarteten Partikel stärker umgelenkt,
ab einer Reynolds-Zahl von 75 ist zudem zu beobachten, daß einige Partikel in einer
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Spiralbewegung gefangen bleiben, die sie erst nach längerer Zeit wieder verlassen.
Außerdem werden aufgrund der Fluidreibung zunehmend auch Partikel, die in Nähe
der Mittelachse gestartet sind, in Rotation versetzt.

Re=12.5

Re=25

Re=50

Re=75

Re=125

Bild 4.12: Partikelbahnen in einem zylindrischen Rohr mit abschnittsweise rotieren-
der Wand bei verschiedenen Reynolds-Zahlen

Bild 4.11b zeigt für die 50 Partikel die kumulierte Häufigkeit der Vergleichsspannung,
der die Partikel ausgesetzt waren, für verschiedene Reynolds-Zahlen. Die Kurven zei-
gen einen ähnlichen Verlauf wie die in Bild 4.11a für das gesamte, rotationssymmetri-
sche Strömungsgebiet, da die Partikel äquidistant entlang des Zylinderdurchmessers
emittiert werden. In Bild 4.13a ist der Verlauf der bezogenen Vergleichsspannung,
der die Partikel ausgesetzt waren, als Funktion der bezogenen radialen Startposition
abgebildet. σ0 ist das Produkt der dynamischen Viskosität µ und der Strömungsge-
schwindigkeit w, geteilt durch die Zylinderlänge 5R. Im Kernbereich der Strömung
zwischen −0.25 < x/R < 0.25 ist die bezogene Vergleichsspannung unabhängig
von der Reynolds-Zahl. In den Randbereichen ist der Einfluß steigender Reynolds-
Zahlen, und damit steigender Umdrehungszahl, gut erkennbar. Mit steigender Um-
drehungszahl wird der Geschwindigkeitsgradient zwischen rotierender Wand und
ungestörter Kernströmung größer. Dies äußert sich in einer höheren Vergleichsspan-
nung, so daß das Spannungsprofil im Randbereich bei zunehmender Reynolds-Zahl
immer steiler wird. In Bild 4.13b ist die bezogene Partikeldurchgangszeit als Funkti-
on der dimensionslosen, radialen Startposition dargestellt. Die Bezugsgröße t0 wird
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mit der Strömungsgeschwindigkeit am Einströmrand w und dem Zylinderradius R
gebildet. In einem Bereich von −0.7 < x/R < 0.7 beträgt die bezogene Durchgangs-
zeit etwa 0.7, unabhängig von der Reynolds-Zahl und der radialen Startposition.
Dies bedeutet, daß in diesem Bereich alle Partikel gleich schnell durch das Rechen-
gebiet laufen. In den Randbereichen −1.0 < x/R < −0.7 und 0.7 < x/R < 1.0
werden die Partikel mit steigender Reynolds-Zahl stärker umgelenkt und haben des-
halb einen weiteren Weg bis zum Auslaß zurückzulegen. Für diesen längeren Weg
ist die Laufzeit größer, was sich in einem steileren Anstieg der Kurven äußert.
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Bild 4.13: Partikelbahnen in einem zylindrischen Rohr mit abschnittsweise rotieren-
der Wand; a) Vergleichsspannung und b) Partikeldurchgangszeit

Die mechanische Beanspruchung, der eine Blutzelle im vorliegenden Fall ausgesetzt
ist, ergibt sich aus der Höhe der Vergleichsspannung und der Zeit, der sie dieser
Spannung ausgesetzt ist. In dieser Arbeit wird die Summe aus den Produkten von
Vergleichsspannung und Einwirkzeit zur quantitativen Beurteilung der Blutschädi-
gung verwendet; beide Faktoren werden somit gleich stark gewichtet. Die Schädigung
eines einzelnen Partikels Sn ergibt sich somit zu:

Sn =
n=N
∑

n=1

σn · (tn+1 − tn) (4.5)

Dabei bezeichnet (tn+1 − tn) das Zeitintervall zwischen zwei Integrationsschritten
einer Partikelbahn die mit N Integrationsschritten aufgelöst wird und σn die skalare
Vergleichsspannung an Punkt n. Die normierte Gesamtschädigung S ist die Summe
der Schädigung aller emittierten Partikel geteilt durch die Partikelanzahl M :

S =
1

M

m=M
∑

m=1

Sn (4.6)
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In Bild 4.14 ist die normierte Gesamtschädigung S als Funktion der Reynolds-Zahl
dargestellt. Als Vergleich ist zusätzlich noch die resultierende Schädigung bei einer
Reynolds-Zahl von 0 eingetragen, d.h. die Wände im mittleren Zylinderabschnitt
rotieren nicht. Das Bild verdeutlicht, welchen Einfluß die Rotationsbewegung auf
die Schädigung hat. Im Bereich zwischen Re=0 und Re=25 ist nur ein moderates
Anwachsen der Schädigung zu beobachten, anschließend steigt die Kurve deutlich
an. Dies ist auf eine geringe Steigung der Vergleichsspannung und vor allem auf eine
längere Verweilzeit der Partikel im Strömungsgebiet zurückzuführen.
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Bild 4.14: Normierte Gesamtschädigung S als Funktion der Reynolds-Zahl

Dieser Testfall zeigt, daß das vorgestellte Verfahren zur Beurteilung der Blutschädi-
gung aufgrund mechanischer Beanspruchung in einer Geometrie sinnvolle Ergebnis-
se liefert. Dabei werden sowohl die Höhe der Spannung als auch die Verweilzeit im
Spannungsfeld in die Berechnung der Blutschädigung einbezogen.
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Kapitel 5

Modellbildung

In diesem Kapitel wird zuerst der für die Rotorstabilisierung verantwortliche Effekt
detailliert beschrieben. Im Weiteren wird auf die magnetischen Kräfte, durch die die
Antriebsenergie auf den Rotor übertragen wird und die einen Einfluß auf die Ro-
torstabilisierung haben, eingegangen. Anschließend wird die hydrodynamische Aus-
legung der Blutpumpe beschrieben. Dazu zählen der Entwurf einer Beschaufelung
und einer Spirale. Aufgrund der sehr hohen Rechenzeiten werden drei unterschied-
lich stark vereinfachte numerische Modelle der Blutpumpe gebildet und für die nu-
merischen Strömungssimulationen herangezogen. Die drei Modelle, die getroffenen
Vereinfachungen und die verwendeten Randbedingungen werden einzeln vorgestellt.

5.1 Stabilisierungseffekt

Seit etwa vier Jahren werden Herzunterstützungssysteme entwickelt, bei denen der
Rotor der Blutpumpe aktiv berührungsfrei gelagert ist (Incor, Duraheart, Heart
Mate III). Die Nachteile dieser Systeme sind in Abschnitt 1.1 diskutiert worden.
Die im Rahmen dieses Forschungsvorhabens zu entwickelnde Blutpumpe soll einen
passiv gelagerten Rotor haben, der durch einen Effekt stabilisiert wird, der seit lan-
gem bekannt ist und z. B. bei der Durchflußmessung mit einem Schwebekörper, mit
Erfolg genutzt wird. Dabei wird ein meist kegelförmiger Körper in einem durch-
sichtigen Rohr durch einen Fluidstrom in der Schwebe gehalten. Dieses Prinzip soll
auf den Rotor einer Radialpumpe übertragen werden, wobei der Leckagestrom zwi-
schen Rotor und Gehäuse zur Rotorstabilisierung ausgenützt wird. In Bild 5.1a ist
ein Querschnitt durch eine einfache Radialpumpe dargestellt. Das Fluid strömt in
negativer axialer Richtung durch den Saugstutzen und dann in positiver radialer
Richtung in den beschaufelten Rotor. Dort wird das Fluid beschleunigt und strömt
weiter radial in Richtung Auslaß. Durch die Dralländerung des Fluids wird eine
Druckdifferenz im Rotor aufgebaut. Diese Druckdifferenz hat zur Folge, daß ein Teil
des Fluids in negativer radialer Richtung durch die beiden Spalte zwischen Rotor
und Gehäuse zurückströmt und von dort wieder in den Rotor gelangt. Dieser Spalt-
strom wird in herkömmlichen Turbomaschinen durch Dichtvorrichtungen soweit wie
möglich reduziert; im vorliegenden Fall soll der Spaltstrom zur Stabilisierung des
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Rotors verwendet werden.

r1

r2

z z

Bild 5.1: Schnitt durch eine Radialpumpe; a) Meridiankontur mit parallelen Spal-
ten zwischen Rotor und Gehäuse und b) Meridiankontur mit Drosselstellen in den
Spalten

Bei der in Bild 5.1a gezeigten Konfiguration ist die Meridiankontur der Rotorau-
ßenseite parallel zu der Kontur der Gehäuseinnenseite. Der gezeigte Rotor hat zwei
Freiheitsgrade; er kann um die z−Achse rotieren und ist entlang dieser Achse ver-
schiebbar, ähnlich einer Paßfederverbindung. Wenn der Rotor auf der z−Achse in
Richtung der oberen Gehäuseseite verschoben wird, kontrahiert der obere Spalt auf
der gesamten Länge. Durch die Kontraktion wird, unter Voraussetzung einer gleich-
bleibenden Druckdifferenz zwischen dem Rotoreintritt und dem Rotoraustritt, die
Geschwindigkeit mit der das Fluid durch den oberen Spalt zurückströmt, zunehmen.
Aufgrund der lokalen Beschleunigung fällt der statische Druck im oberen Spalt und
es resultiert eine Druckdifferenz zwischen der Ober- und der Unterseite des Rotors.
Diese Druckdifferenz bewirkt eine Kraft in positiver z−Richtung auf den Rotor, d.h.
der Rotor bewegt sich weiter in Richtung der oberen Gehäusewand, bis er dort an-
stößt. Das Gleiche geschieht, wenn der Rotor nach unten ausgelenkt wird. Der Rotor
erfährt eine Kraft in negativer z−Richtung und bewegt sich weiter in Richtung der
unteren Gehäuseseite. Es handelt sich somit um ein instabiles System, d. h. wenn
der Rotor aus der Mittellage ausgelenkt wird, bewegt er sich weiter in Richtung der
Auslenkung.

Dieses instabile Rotorverhalten kann durch eine Modifikation der Spaltgeometrie
umgekehrt werden. Bei der in Bild 5.1b gezeigten Meridiankontur ist an der In-
nenseite der Spalte zwischen Rotor und Gehäuse eine Drosselstelle eingebaut. Wird
nun der Rotor in positive z−Richtung verschoben, verschließt die Drosselstelle den
oberen Spalt, bevor dieser auf ganzer Länge kontrahiert ist. Dadurch wird der obere
Spaltstrom gedrosselt und, wiederum unter Annahme einer konstanten Druckdiffe-
renz zwischen Ein- und Austritt des Rotors, mehr Fluid strömt durch den unteren
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Spalt. Aufgrund des höheren Spaltmassenstroms durch den unteren Spalt wird das
Fluid dort beschleunigt, wodurch der statische Druck an dieser Stelle sinkt. Auch in
diesem Fall ergibt sich eine Druckdifferenz zwischen der Ober- und der Unterseite
des Rotors, allerdings mit umgekehrten Vorzeichen. Das bedeutet, wenn der Rotor
in Richtung der oberen Gehäusewand verschoben wird, ergibt sich aufgrund des
Druckunterschieds in den beiden Spalten eine resultierende Kraft, die den Rotor zu-
rück in Richtung der unteren Gehäusewand bewegt. Wird der Rotor in Richtung der
unteren Gehäusewand ausgelenkt, ist die resultierende Kraft in Richtung der obe-
ren Gehäusewand gerichtet, die den Rotor somit ebenfalls in eine stabile Mittellage
zurückbringt.

5.2 Kraftübertragung auf den Rotor

Die zu entwickelnde Blutpumpe soll ohne konventionelle Lager auskommen und die
Energie für die Rotation des Laufrads soll über ein rotierendes magnetisches Feld
übertragen werden. Der Motor entspricht einer permanenterregten, zweisträngigen
Scheibenläufer-Synchronmaschine und besteht aus zwei getrennten Statoren, von
denen jeder einen Wicklungsstrang trägt. Die Nabe und die Deckscheibe des Rotors
werden aus einem magnetischen Material hergestellt, das abwechselnd polarisiert ist.
Eine detaillierte Beschreibung des Antriebs findet sich z. B. in Hörz [29].

WicklungStatorteile

magnetischer Rotor

Saugstutzen

Gehäuse

Bild 5.2: Erster Entwurf der Blutpumpe mit Antriebseinheit

Ein am DHM erstellter erster Entwurf der Blutpumpe, aus dem das Funktionsprin-
zip ersichtlich wird, ist in Bild 5.2 dargestellt. Das Bild zeigt die zentral angeord-
nete Pumpe, bestehend aus dem Gehäuse und dem Rotor. Ober- und unterhalb der
Pumpe ist die elektrische Antriebseinheit angeordnet. Sie besteht aus jeweils einem
Rückschlußring mit den Zähnen, um die Formspulen gewickelt sind. Diese Spulen
werden im Betrieb abwechselnd bestromt, und durch das sich aufbauende magne-
tische Feld wird der Rotor angetrieben. Die axiale Anordnung der Pumpe und der
Antriebseinheit ergeben eine sehr kompakte Bauweise.

Damit der Rotor stabil läuft, müssen die stabilisierend wirkenden Kräfte in jedem
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Betriebszustand stets größer sein als die destabilisierenden. Wenn der Rotor in axia-
ler Richtung auf der Rotationsachse verschoben wird, nähert er sich den Perma-
nentmagneten auf der Ober- bzw. Unterseite des Gehäuses. Durch die magnetische
Anziehung wird der Rotor weiter in Richtung der Auslenkung beschleunigt.
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Bild 5.3: Magnetische Kräfte auf den Rotor als Funktion der bezogenen Rotorposi-
tion; a) Kraft in axialer Richtung und b) Kraft in radialer Richtung

In Bild 5.3a ist die magnetische Kraft auf den Rotor in axialer Richtung als Funktion
der bezogenen axialen Position z/s dargestellt. Dabei bezeichnet z die axiale Auslen-
kung und s die Spaltweite an der Drosselstelle, wenn sich der Rotor in der neutralen
Position befindet, s. Bild 5.1b. Somit bedeutet ein Wert von z/s = 0, daß sich der
Rotor mittig zwischen den Gehäusehälften befindet. Bei einem Wert von z/s = 1
stößt der Rotor im Bereich der oberen Drosselstelle an die obere Gehäuseseite an
und bei einem Wert von z/s = −1 an die untere Gehäuseseite. Das Bild zeigt, daß
die magnetischen Kräfte in axialer Richtung destabilisierend wirken. Wird der Rotor
um beispielsweise 50% des maximalen Verfahrwegs nach oben verschoben, so ergibt
sich eine magnetische Kraft von 0.74 N auf den Rotor. Eine positiv gezählte Kraft
ist in Richtung der positiven z−Achse und somit in Richtung der oberen Gehäu-
seseite gerichtet. Diese magnetische Kraft muß daher im Betrieb von stabilisierend
wirkenden hydrodynamischen Kräften kompensiert werden.

In Bild 5.3b ist die magnetische Kraft auf den Rotor in radialer Richtung als Funk-
tion der bezogenen radialen Position ∆r/∆rp dargestellt. ∆rp bezeichnet dabei den
maximalen radialen Verfahrweg, bis der Rotor am Gehäuse anstößt, s. Bild 5.1b.
Der Verlauf der dargestellten Kurve ist umgekehrt der in Bild 5.3a. Wird der Rotor
in positiver radialer Richtung ausgelenkt, so wirkt auf ihn eine magnetische Kraft
in negativer radialer Richtung. Diese Kraft zieht den Rotor zurück in Richtung der
Rotationsachse und kann destabilisierend wirkende hydrodynamische Kräfte kom-
pensieren. Der Grund dafür wird aus Bild 5.2 ersichtlich; der magnetische Rotor ist
auf der gleichen Achse wie die beiden Statoren angeordnet.

Die in Bild 5.3 dargestellten Daten sind die Ergebnisse von dreidimensionalen nume-
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rischen Magnetfeldrechnungen, die am Fachgebiet Energiewandlungstechnik (EWT)
der Fakultät für Elektrotechnik und Informationstechnik der TU München mit dem
kommerziellen Softwarepaket Opera-3D der Firma Vectorfields durchgeführt wur-
den. Für die Magnetkraft sowohl in axialer als auch in radialer Richtung kann ver-
einfachend angenommen werden, daß Richtung und Betrag der Magnetkraft unab-
hängig von der Motordrehzahl sind.

5.3 Hydrodynamische Auslegung

5.3.1 Anforderungen

Beim Entwurf einer Blutpumpe für ein Herzunterstützungssystem müssen eine Viel-
zahl von Randbedingungen beachtet werden. Dazu zählen neben den normalen Leis-
tungsdaten einer hydraulischen Strömungsmaschine auch eine möglichst kleine Bau-
größe und ein geringes Füllvolumen, damit die Pumpe auch bei Kindern eingesetzt
werden kann sowie verschiedene sicherheitstechnische Aspekte, die ein Versagen der
Pumpe zu jedem Zeitpunkt ausschließen. Westphal [65] und Kaufmann [31] ge-
ben eine gute Übersicht über die allgemeinen Anforderungen an implantierbare Blut-
pumpen zur Herzunterstützung.

Bei der hydrodynamischen Auslegung der im Rahmen dieser Arbeit zu entwickelnden
Blutpumpe müssen gleichzeitig alle konstruktiven Merkmale, die eine Selbststabili-
sierung des Rotors möglich machen, in den Entwurfsprozeß einbezogen werden. Diese
Anforderungen stehen teilweise im Gegensatz zu denen des klassischen Pumpenbaus.
Beispielsweise steigt die Stabilität des Rotors bei hohen Spaltvolumenströmen, wo-
hingegen der hydraulische Wirkungsgrad sinkt. Die geforderten Leistungseckdaten
der Blutpumpe sind in Tabelle 5.1 zusammengefaßt, wobei für die Dichte und die dy-
namische Viskosität des Blutes die in Abschnitt 1.2.4 angegebenen Werte zugrunde
gelegt werden.

Tabelle 5.1: Leistungsdaten der Blutpumpe

Minimum Optimum Maximum
Q (l/min) 4 6 8

nq (bei 6 l/min) 16.3 16.75 18.5
Re-Zahl 42300 50800 63500

Die in Tabelle 5.1 angegebene Reynolds-Zahl wird mit

Re =
ωD2

2 ν
(5.1)

berechnet. Dabei entspricht D = 2 · r2 dem Laufraddurchmesser, s. Bild 5.1a, und
ν = 4.96·10−6 m2/s ist die kinematische Viskosität von Blut. Die Blutpumpe soll mit
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einem Rotordurchmesser von etwa 40 mm im Auslegungspunkt einen hydraulischen
Wirkungsgrad, s. Gleichung 5.13, von mindestens 40% erreichen. Die Schaufelzahl
soll möglichst gering sein, da an den Schaufeleintrittskanten mit erhöhter Hämolyse-
gefahr zu rechnen ist. Die gesamte Blutpumpe, inklusive Antriebseinheit, soll einen
maximalen Durchmesser von 50 mm und eine Höhe von 25 mm nicht überschreiten.

5.3.2 Beschaufelung

Zur Erstauslegung des Laufrads wird das am FLM entwickelte Entwurfssystem Real-
Time Design (RTD), s. Lepach [34], zusammen mit der kommerziellen CFD Soft-
ware Tascflow verwendet. Die Geometrie der Schaufel und die der Meridiankontur
werden mit dem RTD entworfen und modifiziert. In Bild 5.4a ist die umfangsge-
mittelte, auf die Umfangsgeschwindigkeit bezogene Radialgeschwindigkeit am Ein-
tritt eines Schaufelkanals als Funktion der bezogenen Kanalhöhe dargestellt. Diese
Verteilung wird aus einer Rechnung mit einem Vorentwurf des Laufrads mit allen
Schaufelkanälen und dem gesamten Radseitenraum extrahiert. Das Bild zeigt, daß
eine stark ungleichförmige Zuströmung zum Laufrad vorliegt. Im Bereich der Nabe
ist bei z/zmax = 0.125 sogar eine Rückströmung vom Laufrad in den Saugstutzen zu
erkennen. In Bild 5.4b ist die umfangsgemittelte bezogene Umfangsgeschwindigkeit
am Eintritt eines Schaufelkanals als Funktion der bezogenen Kanalhöhe dargestellt.
Die Umfangsgeschwindigkeit ändert sich ähnlich wie die Radialgeschwindigkeit über
der Kanalhöhe und ist im Bereich der Nabe höher, als im Bereich der Deckscheibe.
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Bild 5.4: Umfangsgemittelte dimensionslose Geschwindigkeiten am Eintritt des
Schaufelkanals; a) Radialgeschwindigkeit und b) Umfangsgeschwindigkeit

Ursache für die sehr ungleichmäßige Zuströmung zu den Schaufelkanälen sind die
vergleichsweise hohen Spaltströme, die einen Mitdrall in der Laufradzuströmung er-
zeugen. Bei Blutpumpen müssen die Spalte zwischen Rotor und Gehäuse gut durch-
spült werden, um Totwassergebiete und damit Zonen mit Gefahr der Thrombenbil-
dung zu vermeiden. Deshalb werden die Spaltabstände sehr großzügig bemessen und
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auf Dichtvorrichtungen verzichtet. Aufgrund der ungleichmäßigen Zuströmung zum
Rotor kann beim Entwurfsprozeß der Laufradbeschaufelung nicht von einer gleich-
förmigen und drallfreien Zuströmung ausgegangen werden, wie das bei Strömungs-
maschinen üblicherweise angenommen wird. Bei der Schaufelauslegung wird daher
erst eine Rechnung mit allen Schaufelkanälen des Laufrads und dem gesamten Rad-
seitenraum durchgeführt. Aus dieser Rechnung werden das Geschwindigkeitsprofil
am Eintritt und das Druckprofil am Austritt eines Schaufelkanals extrahiert und
bei den folgenden Optimierungsrechnungen mit nur einem Schaufelkanal als Rand-
bedingung vorgeschrieben. Auf diese Weise läßt sich die Rechenzeit für eine Opti-
mierungsrechnung auf wenige Minuten reduzieren. Wenn im Zuge der Optimierung
die Schaufelzahl variiert oder sich die Schaufelform zu sehr geändert hat, wird zur
Kalibrierung erneut die ganze Pumpe nachgerechnet.

Bild 5.5: Rechennetz für einen Schaufelkanal; dargestellt ist die mittlere Strombahn

Als Auslegungspunkt wird entsprechend Tabelle 5.1 ein Volumenstrom von Q=6
l/min und eine Drehzahl von n=2400 U/min angenommen. Da die Blutpumpe spä-
ter in einem relativ weiten Arbeitsbereich arbeiten soll, wird bei der Schaufelaus-
legung auf eine in dem gesamten Arbeitsbereich möglichst gute Strömungsführung
geachtet. Die numerischen Strömungssimulationen werden stationär durchgeführt,
als Koppelungsmodell zwischen dem bewegten Laufrad und dem stehenden Radsei-
tenraum wird ein frozen-rotor interface verwendet, s. Tascflow [17]. In Bild 5.5 ist
das Rechennetz für einen Schaufelkanal dargestellt. Die Auflösung in Strömungsrich-
tung beträgt 50 Knoten, davon liegen 42 auf der Schaufeloberfläche. Die Auflösung
zwischen den Schaufeln beträgt 25 Knoten und die Anzahl der Strombahnen 15. Die
räumliche Diskretisierung im Strömungsgebiet ist zweiter Ordnung genau. Damit
keine zusätzlichen axialen Kräfte auf den Rotor ausgeübt werden, ist die Schaufel
zweidimensional ausgeführt, d. h. die Schaufelkontur ändert sich nicht in axialer
Richtung.

Als Bewertungskriterien für die Schaufeloptimierung in dem Betriebspunkt Q bzw.
bei der Durchflußzahl ϕ werden die Förderhöhe H bzw. die Totaldruckzahl Ψt,
die theoretische Totaldruckzahl Ψt,th und der hydraulische Wirkungsgrad ηh des
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Laufrads herangezogen. Diese sind wie folgt definiert:

H =
∆pt

ρ g
, (5.2)

ϕ =
4Q

πD2 u2

, (5.3)

Ψt =
2 g H

u2
2

, (5.4)

Ψt,th =
2 ∆(u cu)

u2
2

, (5.5)

ηh =
Ψt

Ψt,th

. (5.6)

Tabelle 5.2 faßt die Ergebnisse der sieben besten Schaufelentwürfe zusammen. Dabei
bezeichnet ∆ϕ die Umschlingung, dmax die maximale Dicke des Schaufelprofils, βs1

den Schaufeleintrittswinkel und βs2 den Schaufelaustrittswinkel.

Tabelle 5.2: Vergleich der Ergebnisse von Rechnungen zum Entwurf einer Beschau-
felung für ϕ=0.0127.

Nr. Schaufeln ∆ϕ [◦] βs1[
◦] βs2[

◦] dmax [mm] H [m] Ψt Ψt,th ηh [%]
1 6 77.1 40.1 49.9 2.0 1.016 1.225 1.283 95.5
2 6 90.1 31.2 49.8 2.0 1.027 1.280 1.337 95.7
3 5 84.2 40.1 42.1 2.0 1.025 1.222 1.301 93.9
4 7 84.2 40.1 42.1 2.0 1.048 1.280 1.316 97.3
5 7 84.2 40.1 42.1 1.5 1.064 1.300 1.324 98.2
6 6 84.2 40.1 42.1 2.0 1.040 1.255 1.279 98.1
7 6 84.2 40.1 42.1 1.5 1.053 1.270 1.296 98.0

Die besten Ergebnisse werden mit den Variationen Nr. 5 und Nr. 6 erzielt, die beide
einen hydraulischen Wirkungsgrad von über 98% erreichen. In Absprache mit dem
DHM wird Variation Nr. 6 ausgewählt, da dieses Laufrad nur sechs Schaufeln auf-
weist und demnach die Hämolysegefahr geringer ist. In Bild 5.6 ist der Druckbeiwert
cp in Abhängigkeit von der bezogenen radialen Erstreckung r/r2 dieser Schaufelva-
riation dargestellt. Der Druckbeiwert ist definiert als:

cp =
p− pref

1
2
ρ ω2 r2

2

. (5.7)

Dabei bezeichnet pref den flächengemittelten Druck am Laufradeintritt.

Bild 5.6 zeigt, daß an der Schaufelnase noch eine Fehlanströmung vorliegt. Diese ist
im Bereich der Nabe und in der Kanalmitte stärker ausgeprägt, als an der Deck-
scheibe. Grund hierfür ist die sehr ungleichförmige Zuströmung, vgl. Bild 5.4. Die
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Bild 5.6: Verlauf der Druckbeiwerte als Funktion der bezogenen radialen Erstreckung
für den Schaufelentwurf Nr. 6. Druckbeiwert für jeweils eine Strombahn in der Nähe
der Nabe, der Kanalmitte und der Deckscheibe

Fehlanströmung könnte vermindert werden, indem man den Schaufeleintrittswinkel
über der Schaufelhöhe variiert. Dieser Ansatz widerspricht jedoch der Vorgabe, daß
die Schaufel eine zweidimensionale Form haben soll. In Bild 5.7a ist die umfangs-
gemittelte Radialgeschwindigkeit am Austritt eines Schaufelkanals als Funktion der
bezogenen Kanalhöhe dargestellt. Die Verteilung ist, abgesehen von den Randberei-
chen nahe der Nabe und der Deckscheibe, zufriedenstellend gleichförmig. Gleiches
gilt für die in Bild 5.7b dargestellte umfangsgemittelte Umfangsgeschwindigkeit am
Austritt eines Schaufelkanals.

Die numerischen Simulationen zum Entwurf einer Beschaufelung zeigen ferner, daß
die im Auslegungspunkt geforderte Förderhöhe von 1.615 m bei 2400 U/min nicht
erfüllbar ist. Diese Förderhöhe kann nur erreicht werden, wenn entweder der Lauf-
raddurchmesser um ca. 25% vergrößert oder die Drehzahl erhöht wird. Da die Vorga-
be einer kompakten Bauweise höher eingestuft wird als eine möglicherweise stärkere
Blutschädigung, wird die Drehzahl für den Auslegungspunkt auf 3000 U/min erhöht.

5.3.3 Spirale

Beim Entwurf einer Spirale für eine Radialpumpe wird die Größe und die Form
des Spiralenquerschnitts Aϕ in Abhängigkeit des Umfangswinkels ϕ bestimmt. Für
den Erstentwurf wird von einem linearen Zusammenhang zwischen den Spiralen-
querschnitten und dem Umfangswinkel ausgegangen, d.h. konstante Strömungsge-
schwindigkeit in Umfangsrichtung. Dabei nimmt man an, daß die Geschwindigkeits-
verteilung ähnlich ungleichförmig ist wie in einem geraden Rohr und rechnet mit
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Bild 5.7: Bezogene umfangsgemittelte Geschwindigkeiten am Austritt des Schaufel-
kanals; a) Radialgeschwindigkeit und b) Umfangsgeschwindigkeit

einer mittleren Geschwindigkeit, die in jedem Querschnitt gleich ist. Damit ergibt
sich ein linearer Zusammenhang zwischen dem Querschnitt A0 am Ende der Spirale
einer Pumpe und einem beliebigen Querschnitt Aϕ:

Aϕ = A0 · ϕ

360◦
(5.8)

Der Querschnitt A0 wird nach Bohl [9] etwa 10% bis 20% kleiner, als der Quer-
schnitt am Austritt des Spiralgehäuses gewählt. Die optimalen Größen der Spirale,
d.h. Grundkreis, Spiralenhöhe und Form der Zunge, können letztlich nur durch Ver-
suche oder numerische Simulationen ermittelt werden. Die Spiralengeometrie wird
mit dem kommerziellen CAD1 Softwarepaket Catia [15] generiert und über ein In-
terface an den kommerziellen Netzgenerator Icemcfd [30] übergeben. Das Rechen-
gitter der Spirale wird anschließend in der CFD Software Tascflow [17] mit den
Rechennetzen des Radseitenraums und des Laufrads verbunden. Die Verwendung
dieser kommerziellen Programmsysteme ermöglicht ein hohes Maß an Flexibilität
und das schnelle Generieren und Untersuchen einer Variation.

Bei der Auslegung der Spirale wurden zwei unterschiedliche Designs entworfen, die
mit Design 1 und Design 2 bezeichnet werden. Von beiden Designs werden meh-
rere Variationen erzeugt und numerisch untersucht. Das Design 1 entspricht der
klassischen Form einer Spirale mit einer Einschnürung zwischen Radseitenraum und
Spirale und ist in Bild 5.8a dargestellt. Die Breite der Einschnürung entspricht der
Schaufelhöhe am Laufradaustritt. Die Querschnitte der Spirale sind gegenwärtig
noch rechteckig, was die Netzgenerierung und die Fertigung eines Prototyps verein-
facht. Zu einem späteren Zeitpunkt werden die Kanten der Spirale noch verrundet.
Bei dem Design 2, s. Bild 5.8b, wird auf die Einschnürung verzichtet, die Spirale ist

1CAD=Computer Aided Design
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somit ein Teil des Radseitenraums. Die Spiralenquerschnitte haben eine rechteckige
Form mit einer konstanten Höhe. Die Änderung der Querschnittsflächen wird durch
Ändern der radialen Ausdehnung bewirkt.

a) b)

z z

Bild 5.8: Prinzipskizzen der beiden Spiralendesigns; a) Design 1 mit Einschnürung
zwischen Radseitenraum und Spirale und b) Design 2 ohne Einschnürung zwischen
Radseitenraum und Spirale

Zur Konstruktion einer Spirale wird im CAD-System an neun über dem Umfang ver-
teilten Positionen ein Querschnitt entlang des Grundkreises erzeugt und die Quer-
schnitte anschließend verbunden. Der Durchmesser des Grundkreises, wie auch die
Querschnittsfläche am Austritt des Spiralgehäuses, werden bei allen Variationen
gleich belassen. Im Netzgenerator Icemcfd werden die Variationen des ersten Spira-
lendesigns mit ca. 130.000 Knoten vernetzt, die Variationen des zweiten Spiralen-
designs mit ca. 160.000 Knoten. Die Radseitenraum- und Laufradnetze werden mit
einem selbst entwickelten Netzgenerator erzeugt, wobei als Laufradbeschaufelung die
Variation Nr. 6 aus Abschnitt 5.3.2 verwendet wird. Die numerischen Strömungs-
rechnungen werden stationär durchgeführt, zur Koppelung zwischen dem bewegtem
Laufrad und dem stehendem Radseitenraum wird ein frozen-rotor interface verwen-
det. Als Betriebspunkt werden ein Volumenstrom von 6 l/min und eine Drehzahl
von 3000 U/min angenommen. Zur Bewertung der verschiedenen Spiralenentwür-
fe werden außer der Förderhöhe H noch der auf den geförderten Volumenstrom Q
bezogene Spaltvolumenstrom qspalte, die hydraulische Leistung Phydr. und die Wel-
lenleistung PWelle der Pumpe sowie der volumetrische Wirkungsgrad ηvol und der
Gesamtwirkungsgrad ηges herangezogen. Diese sind wie folgt definiert:

qspalte =
(QSpalt,oben +QSpalt,unten)

Q
(5.9)

Phydr. = ∆pEA ·Q (5.10)

PWelle = M · ω (5.11)

ηvol =
Q

QRotor

(5.12)



56 KAPITEL 5. MODELLBILDUNG

ηges =
Phydr.

PWelle

(5.13)

Dabei bezeichnet ∆pEA die statische Druckerhöhung zwischen Saugstutzeneintritt
und Spiralenaustritt, ω die Winkelgeschwindigkeit und M das Antriebsmoment des
Rotors. Letzteres wird gebildet aus der Summe der Kreuzprodukte aller auf die Ro-
toroberfläche wirkenden Druck- und Reibungskräfte und dem jeweiligen Abstand zur
Rotationsachse. In Tabelle 5.3 und Tabelle 5.4 sind die Ergebnisse aller Variationen
der beiden Spiralendesigns zusammengefaßt.

Für beide Spiralendesigns wird ein Erstentwurf erstellt und dann modifiziert. Bei
Design 1 werden die Querschnitte der Spirale zuerst um 10% und 25% verkleinert,
anschließend um 10% und 25% vergrößert. Außerdem wird noch eine Variation mit
um 25% verkleinerten Querschnitten und einer weiter nach innen gezogenen Zunge
erzeugt. Bei Design 2 werden die Querschnitte der Spirale zuerst um 10% und 25%
verkleinert. Bei der anschließenden Variation 10 werden die Querschnitte des Erst-
entwurfs verwendet, aber die Zunge weiter nach außen gezogen, so daß der Abstand
zwischen der Rotorhinterkante und der Zunge 5% des Laufraddurchmessers beträgt.
Der Grund hierfür ist, daß sich der Rotor im Betrieb auch in radialer Richtung be-
wegen wird und deshalb der Abstand zur Zunge möglichst groß sein sollte, damit
der Rotor nicht anstößt. Abschließend wird von dieser Version noch eine Variation
mit verrundeten Kanten erzeugt.

Aus Tabelle 5.3 und Tabelle 5.4 geht hervor, daß die Form der Spirale nur einen
geringen Einfluß auf die Leistungsdaten der Blutpumpe hat. Die Unterschiede zwi-
schen den Variationen eines Designs liegen im Bereich der Rechengenauigkeit. Auch
das Verrunden der Kanten von Variation 10 hat relativ geringe Auswirkungen, so
daß man weiterhin mit der einfacher zu handhabenden eckigen Form arbeiten kann.
Der Vergleich von Design 1 mit Design 2 zeigt, daß die erzielte Förderhöhe bei Design
2 etwas höher ist, als bei Design 1. Dies wird allerdings mit einer höheren Wellen-
leistung erkauft, so daß der Gesamtwirkungsgrad bei beiden Designs gleich bleibt.
Schließlich wird die Spiralenvariante 10 gewählt, bei der der Abstand zwischen Roto-
raußenseite und Zunge ausreichend groß und trotzdem noch eine kompakte Bauform
möglich ist.

5.4 Numerische Modelle

Für die stationären und instationären numerischen Strömungssimulationen werden
drei unterschiedlich stark abstrahierte Modelle der Blutpumpe verwendet. Es sind
dies ein einfaches Modell des Radseitenraums (Modell A), bei dem der Rotor eine
einfache Scheibe ist, ein Modell, das aus einem Schaufelkanal und der entsprechenden
Teilung des Radseitenraums besteht (Modell B) und das komplette Modell der Blut-
pumpe, bestehend aus Radseitenraum, Laufrad und Spirale (Modell C). Der Grund
für das Erstellen der beiden vereinfachten Geometriemodelle sind die Rechenzeiten.
Tabelle 5.5 gibt eine Übersicht über den Rechenzeitbedarf bei stationären und in-
stationären Simulationen für die drei numerischen Modelle. Für eine instationäre
Simulation der Rotorstabilisierung sind etwa 1500 Zeitschritte erforderlich, bis sich
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Tabelle 5.3: Vergleich der Ergebnisse von Rechnungen zum Entwurf einer Spirale;
Design 1 mit Einschnürung zwischen Radseitenraum und Spirale

Nr. Bemerkung qspalte [%] H [m] Phydr.[W ] PWelle[W ] ηvol [%] ηges [%]

1 Erstentwurf 19.4 1.68 2.06 5.52 83.8 37.4

2 Querschnitte um
10% verkleinert

19.4 1.68 2.06 5.53 83.7 37.4

3 Querschnitte um
25% verkleinert

19.3 1.67 2.05 5.53 83.7 37.2

4 Querschnitte um
10% vergrößert

19.4 1.67 2.05 5.51 83.9 37.2

5 Querschnitte um
25% vergrößert

19.4 1.65 2.03 5.49 84.0 37.0

6 wie Nr.3 aber
Zunge weiter
nach innen

19.4 1.67 2.06 5.53 83.7 37.3

Tabelle 5.4: Vergleich der Ergebnisse von Rechnungen zum Entwurf einer Spirale;
Design 2 ohne Einschnürung zwischen Radseitenraum und Spirale

Nr. Bemerkung qspalte [%] H [m] Phydr.[W ] PWelle[W ] ηvol [%] ηges [%]

7 Erstentwurf 20.1 1.75 2.13 5.54 82.8 38.6

8 Querschnitte um
10% verkleinert

19.8 1.73 2.12 5.62 83.6 37.7

9 Querschnitte um
25% verkleinert

19.7 1.66 2.05 5.59 84.7 36.6

10 wie Nr.7 aber
Zunge weiter
nach außen

20.1 1.72 3.43 5.63 83.4 37.4

11 wie Nr.10 aber
Kanten verrun-
det

20.1 1.74 2.12 5.63 83.3 37.8

ein stationärer Zustand eingestellt hat. Die in Tabelle 5.5 gemachten Angaben bezie-
hen sich auf einen Computer mit Pentium IV Prozessor und einer Taktfrequenz von
2.4 GHz, wobei die Rechenzeit für eine instationäre Simulation mit Modell C hochge-
rechnet wurde. Als Konvergenzkriterium wird eine Reduktion der Summennorm der
Fehlerresiduen um mindestes vier Größenordnungen angenommen. Die konvektiven
Terme in den Erhaltungsgleichungen werden bei allen Simulationen mit dem erster
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Ordnung genauen UDS-Schema diskretisiert, siehe z.B. Ferziger und Perić [23],
da die numerischen Strömungssimulationen schlecht konvergieren.

Tabelle 5.5: Rechenzeiten für die drei numerischen Modelle

Modell A Modell B Modell C
Anzahl Rechenknoten 24.800 83.590 510.000

stationäre Simulation (Tage) 0.2 0.5 1
instationäre Simulation (Tage) 3 60 400

Die Rechenzeiten lassen sich durch Aufteilen des Rechengebiets und Verteilen auf
mehrere Prozessoren zwar deutlich reduzieren, betragen aber gegenwärtig noch meh-
rere Monate. Die drei Modelle werden im Folgenden kurz vorgestellt.

rotierende Wände

(Rotor)

Auslaß

Einlaß

stehende Wände

(Gehäuse)

periodisches

Interface

Bild 5.9: Rechennetz und verwendete Randbedingungen für das Modell A; der ver-
größerte Ausschnitt zeigt die Strömungsvektoren im oberen Spalt

Bild 5.9 zeigt das Rechennetz von Modell A und die verwendeten Randbedingun-
gen. Dieses Modell entspricht im Wesentlichen einer Tesla Pumpe, bei der Fluid
nur durch Reibung an einer rotierenden Oberfläche gefördert wird. Um die für die
Rotorstabilisierung entscheidende Strömung im Spalt richtig wiedergeben zu kön-
nen, wird eine umgekehrte Strömungsrichtung vorgegeben. Das Fluid tritt in der
mit Einlaß bezeichneten Fläche drallfrei ein, teilt sich dann in den oberen und den
unteren Spaltstrom auf und verläßt das Rechengebiet durch den Saugstutzen. In den
beiden Spalten wird Fluid durch die aufgeprägte Druckdifferenz in Nähe der stehen-
den Gehäusewand nach innen transportiert. Gleichzeitig wird Fluid in der Nähe der
rotierenden Rotorwand aufgrund der Fliehkraft nach außen gefördert. In dem vergrö-
ßerten Ausschnitt in Bild 5.9 ist der Geschwindigkeitsverlauf im Spalt zu sehen. Der
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Spaltvolumenstrom wird bei diesem Modell explizit am Einlaß vorgegeben. Da der
Rotor als eine rotierende Scheibe modelliert wird, läßt sich die Rotationssymmetrie
des Modells ausnützen und es genügt, einen Ausschnitt des Radseitenraums zu be-
trachten. Bei diesem einfachen numerischen Modell wäre auch eine zweidimensiona-
le Betrachtung mit einem rotationssymmetrischen CFD-Code möglich, der aber am
FLM nicht zur Verfügung steht. Mit diesem Modell lassen sich nur axiale Verschie-
bungen des Rotors untersuchen. Das Rechennetz besteht aus 24.800 Rechenknoten,
wobei vor allem die beiden Spalte sehr fein aufgelöst werden. In vorangegangenen
Untersuchungen zur Turbulenzmodellierung an diesem Modell hat sich gezeigt, daß
alle eingesetzten Turbulenzmodelle ein sofortiges Laminarisieren der Strömung im
Spalt vorhersagen, s. Steinbrecher et al. [57]. Deshalb werden alle numerischen
Simulationen mit diesem Modell unter laminaren Strömungsbedingungen durchge-
führt.

Schaufelkanal

Auslaß

Einlaß

Gehäuse

periodisches

Interface

Bild 5.10: Rechennetz und verwendete Randbedingungen für das Modell B; der
vergrößerte Ausschnitt zeigt die Strömungsvektoren im oberen Spalt

Bild 5.10 zeigt das Rechennetz und die Randbedingungen von Modell B, das aus
einem Schaufelkanal und einer 60◦-Teilung des Radseitenraums besteht. Bei diesem
Modell wird der Spaltvolumenstrom nicht explizit vorgegeben, sondern ist eine Folge
der im Schaufelkanal aufgebauten Druckdifferenz und somit abhängig von der Dreh-
zahl des Rotors. Um die Rotationssymmetrie ausnützen zu können, wird anstelle
der Spirale ein kurzer Radialdiffusor verwendet. Deshalb können auch mit diesem
Modell nur axiale Verschiebungen des Rotors behandelt werden. Der Schaufelkanal
ist mit 18.750 Rechenknoten aufgelöst, der Radseitenraum mit 64.840 Knoten. Bei
den Strömungssimulationen mit diesem Modell wird zur Turbulenzmodellierung das
nichtlineare Low-Reynolds-Number Turbulenzmodell von Lien et al. [35] verwen-
det.
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Schaufelkanäle

Einlaß

Gehäuse

Spirale

Auslaß

Bild 5.11: Rechennetz und verwendete Randbedingungen für das Modell C; der
vergrößerte Ausschnitt zeigt die Strömungsvektoren im oberen Spalt

Bild 5.11 zeigt das Rechennetz und die Randbedingungen des unvereinfachten Ge-
samtmodells der Blutpumpe, das mit Modell C bezeichnet wird. Das Modell besteht
aus dem gesamten Radseitenraum, der Laufradbeschaufelung mit allen sechs Schau-
felkanälen und der Spirale. Zur besseren Visualisierung sind Teile des oberen und des
unteren Spaltes nicht dargestellt. Auch bei diesem Modell ist der Spaltvolumenstrom
abhängig von der Drehzahl des Rotors. Das Modell ist mit insgesamt 510.000 Knoten
vernetzt; dabei entfallen 267.000 Knoten auf den Radseitenraum, 127.725 Knoten
auf den Rotor und 115.275 Knoten auf die Spirale. Mit diesem Modell können so-
wohl axiale als auch radiale Verschiebungen und das Kippen des Rotors behandelt
werden. Die Modellierung der Turbulenz erfolgt ebenfalls mit dem Modell nach Lien
et al. [35].

Die Auflösung in axialer und radialer Richtung im Radseitenraum ist bei allen drei
Modellen gleich. Um die Modellierungsfehler der beiden vereinfachten Modelle ab-
schätzen zu können, ist in Bild 5.12b für die drei Modelle die Differenz zwischen
dem Druck im unteren Spalt p und dem Druck an der Innenseite der Drosselstel-
le p(r1), bezogen auf den Referenzdruck pref , dargestellt. Letzterer wird mit der
Umfangsgeschwindigkeit u2 gebildet, s. Bild 5.12a.

pref =
ρ

2
u2

2 (5.14)

Die auf der Abszisse aufgetragene bezogene Lauflänge ζ ist wie folgt definiert:
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ζ =
r − r1
r2 − r1

(5.15)

Die Drosselstelle im Spalt beginnt bei ζ = 0 und endet bei ζ ≈ 0.2. Die Spaltgeome-
trie ist bei allen drei Modellen identisch, der Gesamtvolumenstrom beim Modell A
entspricht der Summe der Spaltvolumenströme aus einer Rechnung mit dem Modell
C.
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Bild 5.12: Vergleich der drei numerischen Modelle; a) Prinzipskizze mit den verwen-
deten Bezeichnungen und b) Druckabfall im unteren Spalt

Bild 5.12b zeigt, daß die Änderung des bezogenen statischen Drucks über der Spalt-
länge von den beiden vereinfachten Modellen qualitativ richtig wiedergegeben wird.
Quantitativ sind jedoch Unterschiede zwischen den Modellen erkennbar. Die maxi-
malen Abweichungen sind bei ζ ≈ 0.5 und betragen 37% zwischen dem Modell C
und dem Modell A, bzw. 13% zwischen dem Modell C und dem Modell B. Ursachen
für die Abweichungen zwischen den drei Modellen sind beispielsweise der durch das
Laufrad erzeugte Drall, mit dem die Strömung in den Radseitenraum eintritt und
der bei dem einfachen Radseitenraummodell fehlt. Außerdem ist die Spaltgeometrie
an der Rotoraußenseite bei den beiden vereinfachten Modellen anders, da hier kei-
ne Spirale sondern ein kurzer Radialdiffusor verwendet wird. Somit ist das Modell
A zwar für schnelle Parameterstudien geeignet, für eine sichere Beurteilung sollte
jedoch eines der beiden höherwertigen Modelle verwendet werden.
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Kapitel 6

Ergebnisse

Die Vorstellung der Ergebnisse gliedert sich in drei Abschnitte. Im ersten Abschnitt
sind die Ergebnisse von stationären numerischen Strömungssimulationen mit NS3D
zusammengefaßt. Das axiale Stabilisierungsverhalten des Rotors läßt sich durch ein
geschicktes Design des Radseitenraums positiv beeinflussen. Deshalb wird der Rad-
seitenraum in Hinblick auf hohe hydrodynamische Rückstellkräfte optimiert. Da sich
der Rotor im späteren Betrieb frei innerhalb des Gehäuses bewegen soll, wird zu-
dem überprüft, welche Auswirkungen das radiale Verschieben und das Kippen des
Rotors auf das Stabilitätsverhalten haben. Auch die Variation einiger Betriebspara-
meter und deren Einfluß auf die Rotorstabilisierung werden untersucht.

Da die Rotorstabilisierung der Blutpumpe dynamisch untersucht werden soll, müssen
die numerischen Strömungssimulationen zum Teil zeitecht durchgeführt werden. Für
diese Simulationen wird das in Abschnitt 3.1 vorgestellte Programmsystem verwen-
det, die Ergebnisse werden im zweiten Abschnitt diskutiert. Die Rotorstabilisierung
wird unter Verwendung aller drei Geometriemodelle numerisch simuliert und die
Ergebnisse soweit möglich mit Messungen verglichen. In erster Linie werden axia-
le Verschiebungen des Rotors untersucht. Abschließend wird noch eine Simulation
vorgestellt, bei der sich der Rotor auch in radialer Richtung bewegen kann.

Im dritten Abschnitt wird das Ausmaß an Blutschädigung in der entwickelten Pum-
pe aus den Ergebnisdaten numerischer Strömungssimulationen berechnet und die
Belastung von Blutzellen auf dem Weg durch die Pumpe ermittelt.

6.1 Stationäre Simulationen

6.1.1 Stationäre Simulationen mit dem Modell A

Bei den in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnissen von stationären numerischen
Simulationen wird das in Bild 5.9 gezeigte Modell A verwendet und nur eine axiale
Verschiebung des Rotors zugelassen. Bei den stationären Rechnungen zur Rotorsta-
bilisierung wird der Rotor axial ausgelenkt und für jede Rotorposition eine stationäre
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Strömungssimulation durchgeführt. Anschließend werden die Druck- und Reibungs-
kräfte in axialer Richtung auf allen Rotorflächen aufintegriert und die resultieren-
de hydrodynamische Kraft F berechnet. Bild 6.1a zeigt die bezogene axiale Kraft
F/Fref als Funktion der bezogenen axialen Position z/s für eine Geometrie, bei der
die Meridiankontur der Rotoraußenseite parallel zur Kontur der Gehäuseinnenseite
ist, s. Bild 5.1a, und für eine Geometrie mit einer Drosselstelle an der Innenseite
der Spalte, s. Bild 5.1b. Als Referenzgröße wird die mit dem Referenzdruck und der
Rotorquerschnittsfläche gebildete Kraft Fref

Fref = pref · Aref =
ρ

2
u2

2 π(r2
2 − r2

1) (6.1)

verwendet, s. Bild 5.12a. Die numerisch oder experimentell bestimmten Kräfte be-
ziehen sich immer auf eine volle 360◦ Teilung, auch wenn nur ein periodischer Aus-
schnitt gerechnet wurde.
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Bild 6.1: Stationäre Simulationen mit Modell A; a) Bezogene Axialkraft als Funktion
der relativen Rotorposition und b) Vergleich von Meß- und Simulationsdaten für die
Geometrie mit Drosselstelle

Zur Verifizierung des in Abschnitt 5.1 beschriebenen Stabilisierungseffektes werden
jeweils eine Reihe stationärer numerischer Strömungssimulationen mit den beiden in
Bild 5.1 angegebenen Geometrien und axial ausgelenktem Rotor durchgeführt. Das
Bild 6.1a zeigt, daß bei einer Geometrie mit parallelem Spalt zwischen Rotor und
Gehäuse eine Verschiebung des Rotors in positiver axialer Richtung eine positive
Axialkraft hervorruft. Diese beschleunigt den Rotor weiter in Richtung der Auslen-
kung, d. h. es werden keine stabilisierenden hydrodynamischen Kräfte erzeugt, die
den Rotor in die Ausgangslage zurückbringen könnten. Wird dagegen eine Geome-
trie mit einer Drosselstelle an der Innenseite des Rotors verwendet, so ergibt sich
bei einer positiven axialen Verschiebung eine negative axiale Kraft. In diesem Fall
bewirkt die hydrodynamische Kraft eine Rückstellung des Rotors in eine stabile
Mittellage.
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Begleitend zu den numerischen Untersuchungen wird der Stabilisierungseffekt mit
dem Modell A am DHM auch experimentell untersucht. Der für die Rückströmung
in der Nähe der Gehäusewand nötige Gegendruck wird von einer zweiten Pumpe
aufgebracht. An dem Versuchsstand können der Volumenstrom, die Drehzahl, das
Drehmoment, der statische Druck im Spalt an drei Positionen, die axiale Kraft auf
den Rotor und die axiale Position des Rotors gemessen werden. Eine detaillierte
Beschreibung des Meßaufbaus ist in Attia [5] und Breitenbach [12] enthalten.

In Bild 6.1b ist die durch Messungen bestimmte bezogene Axialkraft auf den Rotor
für die Geometrie mit Drosselstelle in Abhängigkeit der bezogenen axialen Auslen-
kung dargestellt. Diesen Daten sind Ergebnisse aus numerischen Simulationen ge-
genüber gestellt. Das Bild zeigt, daß die experimentellen und die numerischen Ergeb-
nisse bei kleinen Auslenkungen noch relativ gut übereinstimmen, die Abweichungen
zwischen den beiden Kurven bei größeren Auslenkungen aber immer größer werden.
Die Ursachen für die Abweichungen können sowohl auf der numerischen als auch auf
der experimentellen Seite liegen. So wird bei den numerischen Untersuchungen von
einer gleichförmigen drallfreien Zuströmung ausgegangen, was nicht der Realität im
Experiment entspricht. Vielmehr liegt hier eine sehr komplexe Zuströmung vor, die
aber aus Rechenzeitgründen nicht aufgelöst wird. Als mögliche Fehlerursachen auf
der experimentellen Seite sind zu nennen, daß die Betriebsvolumenströme i. d. R.
wenige Liter pro Minute betragen und dementsprechend unsicher zu messen sind.
Außerdem ist es schwierig, die axiale Position des Rotors exakt einzustellen, da die
Verfahrweite zwischen z/s = 0 und z/s = 1 nur 0.2 mm beträgt. Dennoch geben
sowohl die experimentellen als auch die numerischen Untersuchungen den Trend
klar wieder. Eine axiale Verschiebung des Rotors ruft eine der Verschiebung entge-
gen gerichtete hydrodynamische Kraft hervor, die den Rotor wieder in seine stabile
Mittellage zurück bringt.

6.1.2 Stationäre Simulationen mit dem Modell B

Für die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse von stationären numerischen
Simulationen wird das in Bild 5.10 gezeigte Modell B verwendet. In Bild 6.2a ist
die bezogene axiale Kraft auf den Rotor als Funktion der relativen axialen Position
und der Drehzahl dargestellt. Der eingestellte Fördervolumenstrom beträgt 6 l/min.
In dieser bezogenen Darstellung ist die Axialkraft kaum von der eingestellten Dreh-
zahl abhängig. Wählt man dagegen eine dimensionsbehaftete Darstellung, so wird
die Axialkraft mit zunehmender Auslenkung und Drehzahl größer. Dies wird von
Breitenbach [12] durch Messungen an einer ähnlichen Geometrie bestätigt.

Im Fall axialer Verschiebungen sind die stabilisierend wirkenden hydrodynamischen
Kräfte auf den Rotor größer, als die in Bild 5.3a gezeigten destabilisierend wirkenden
magnetischen Kräfte. Die Größe der hydrodynamischen Kräfte hängt außer von den
Betriebsparametern Drehzahl und Fördervolumenstrom auch von der Spaltgeome-
trie des Radseitenraums ab. Durch Optimieren der Spaltgeometrie wird die Steifig-
keit des Systems verbessert, d. h. möglichst hohe hydrodynamische Rückstellkräf-
te erzielt. Im Folgenden werden verschiedene Spaltabmessungen variiert und deren
Einfluß auf die hydrodynamischen Kräfte ermittelt. Bei allen Simulationen wird ein
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Bild 6.2: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Bezogene Axialkraft für ver-
schiedene Drehzahlen über der relativen Spaltweite und b) Bezogene Axialkraft für
verschiedene relative Spalthöhen an der Drosselstelle

Betriebsvolumenstrom von 6 l/min und eine Drehzahl von 3000 U/min angenommen
und der Rotor in einem Bereich von −0.75 ≤ z/s ≤ 0.75 axial ausgelenkt.

Die erste geometrische Größe, deren Einfluß auf die Rotorstabilisierung untersucht
wird, ist die Spalthöhe s an der Drosselstelle. Es werden sieben Modelle mit unter-
schiedlichen Spalthöhen an der Drosselstelle erzeugt. Die Meridiankontur des Rotors
wird nicht verändert und die Variation von s wird über ein Aufweiten des Gehäu-
ses erzielt. In Bild 6.3a ist eine Prinzipskizze des Modells angegeben, aus der die
Spalthöhe an der Drosselstelle und der Rotoraußenradius r2 hervorgehen. Bild 6.2b
zeigt, wie sich die auf die Referenzkraft aus Gleichung 6.1 bezogene Axialkraft in
Abhängigkeit der auf den Rotoraußenradius bezogenen axialen Auslenkung für ver-
schiedene Spalthöhen an der Drosselstelle verhält. Mit abnehmender Spalthöhe an
der Drosselstelle steigt bei einer bestimmten axialen Auslenkung die resultierende
Kraft auf den Rotor. Um zu beurteilen, welche Geometrie die höchste Steifigkeit
aufweist, wird der Gradient der Kurven aus Bild 6.2b, zwischen einer axialen Aus-
lenkung um 50% des maximalen Verfahrwegs nach oben und 50% des maximalen
Verfahrwegs nach unten, berechnet. In diesem Bereich ist der Verlauf der Kurven
nahezu linear, außerdem soll sich der Rotor im späteren Betrieb vorzugsweise in
diesem Gebiet bewegen. Wird der Gradient der Kurven in Abhängigkeit der auf den
Rotoraußenradius bezogenen Spalthöhe im unausgelenkten Zustand aufgetragen, so
ergibt sich der in Bild 6.3b gezeigte Verlauf. Die Kurve verläuft bis s/r2 = 0.009 noch
relativ flach und fällt anschließend mit zunehmender Spalthöhe linear ab. Messungen
am DHM zeigen ebenfalls, daß bei moderaten axialen Auslenkungen bei einer Konfi-
guration mit einer geringen Spaltweite an der Drosselstelle größere hydrodynamische
Rückstellkräfte erzielt werden können, als mit einer großen Spaltweite.

Die zweite geometrische Abmessung, die in Zusammenhang mit der axialen Rotor-
stabilisierung untersucht wird, ist die radiale Länge der Drosselstelle. Hierfür wer-
den fünf Geometriemodelle generiert, wobei der Eintrittsradius des Rotors und die
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Bild 6.3: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Prinzipskizze der Spalthöhe s an
der Drosselstelle und b) Axiale Steifigkeit als Funktion der relativen Spaltweite

Grundform des Radseitenraums beibehalten und der Abstand l in Bild 6.4a variiert
wird. In Bild 6.4b ist aufgezeigt, wie sich die hydrodynamischen Kräfte auf den Rotor
in Abhängigkeit von der auf den Rotoraußenradius bezogenen radialen Erstreckung
der Drosselstelle verändern. Wieder wird die Steigung der Kraft-Verschiebung Kur-
ven zwischen einer axialen Auslenkung um 50% des maximalen Verfahrwegs nach
oben und 50% des maximalen Verfahrwegs nach unten berechnet und als Funktion
der relativen Spaltlänge l/r2 aufgetragen. Bild 6.4b zeigt, daß die Länge der Dros-
selstelle einen sehr viel geringeren Einfluß auf die hydrodynamischen Kräfte hat, als
die Spalthöhe. Die Kurve fällt mit steigender Spaltlänge an der Drosselstelle leicht
ab, wobei die Abnahme weniger als 5% beträgt. Für die hydrodynamischen Kräfte
auf den Rotor ist es somit unerheblich, wie lang die radiale Erstreckung der Drossel-
stelle ist. In Hinblick auf möglichst geringe Blutschädigung sollte deshalb die radiale
Erstreckung der Drosselstelle möglichst klein gewählt werden.

Die dritte geometrische Größe, die Auswirkungen auf das Stabilisierungsverhalten
des Rotors hat, ist die radiale Positionierung der Drosselstelle im Spalt. In Bild 6.5a
ist der innere Radius der Drosselstelle rD1 und der Rotoreintrittsradius r1 dargestellt.
Bei dieser Versuchsreihe ist die radiale Erstreckung der Drosselstelle konstant, wie
auch die Spalthöhe an der Drosselstelle. Variiert wird der Radius rD1 so, daß die
Drosselstelle radial nach außen verschoben wird. Damit trotz des Verschiebens der
Drosselstelle im Spalt die Länge der Drosselstelle konstant bleibt, wird am Rotor-
eintritt eine Fase vorgegeben, so daß sich der Spalt nach der Drosselstelle wieder
aufweitet, s. Bild 6.5a. Bild 6.5b zeigt, daß die Position der Drosselstelle im Spalt
Auswirkungen auf die hydrodynamischen Kräfte auf den Rotor hat. Bei einem Ver-
hältnis von rD1/r1 = 1 befindet sich die Drosselstelle direkt am Rotoreintritt. Wird
die Drosselstelle im Spalt radial nach außen verschoben, wird die Steifigkeit größer
und erreicht bei rD1/r1 = 1.25 ein Maximum. Das radiale Verschieben der Dros-
selstelle im Spalt hat, außer der Erhöhung der Axialkräfte auf den Rotor, einen
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Bild 6.4: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Prinzipskizze der Spaltlänge l
der Drosselstelle und b) Axiale Steifigkeit als Funktion der relativen Spaltlänge

weiteren positiven Effekt, auf den an dieser Stelle bereits hingewiesen werden soll.
Der Rotor soll sich im späteren Betrieb vollkommen frei im Gehäuse bewegen kön-
nen, d. h. er kann sich auch um eine Achse senkrecht zur Rotationsachse drehen.
Wird dieser Drehwinkel zu groß, kann es passieren, daß die Magneten an der Au-
ßenseite des Rotors an den Permanentmagneten auf der Ober- und Unterseite des
Gehäuses haften. Dieses unerwünschte Verkippen des Rotors wird reduziert, wenn
die Drosselstelle weiter außen im Spalt liegt, weil der Rotor dann im Bereich der
Drosselstelle am Gehäuse anstößt.
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Bild 6.5: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Prinzipskizze der radialen Posi-
tionierung der Drosselstelle rD1 und b) Axiale Steifigkeit als Funktion der relativen
Positionierung
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Die vierte geometrische Abmessung, die untersucht wird, ist die Spalthöhe h am
Außendurchmesser des Rotors. Bei dieser Versuchsreihe bleibt die Geometrie der
Drosselstelle konstant, und an der Rotorhinterkante wird das Gehäuse axial aufge-
weitet, s. Bild 6.6a. Der Einfluß der Spalthöhe am Rotoraußendurchmesser auf die
Steifigkeit ist in Bild 6.6b dargestellt. Das Bild zeigt, daß eine Variation von h nur
einen geringen Einfluß auf die hydrodynamischen Kräfte auf den Rotor hat. Nach
einem leichten Anstieg bis h/r2 = 0.05 flacht die Kurve wieder ab. Ein Vergrößern
der Spalthöhe an der Rotorhinterkante hat zwar kaum Einfluß auf die hydrodyna-
mischen Axialkräfte, dafür aber einen großen Einfluß auf die magnetischen Kräfte.
Je größer die relative Spaltweite h/r2 ist, desto weiter ist der magnetische Rotor von
den Permanentmagneten auf der Gehäuseober- und Unterseite entfernt und desto
geringer sind die destabilisierend wirkenden magnetischen Axialkräfte. Allerdings
hat ein Vergrößern des Spalts zwischen dem Rotor und den Magneten negative Aus-
wirkungen auf den Motorwirkungsgrad. Aus diesem Grund sollte die Spalthöhe h
primär durch die Anforderungen an den elektrischen Antrieb des Motors bestimmt
werden.
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Bild 6.6: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Prinzipskizze der Spalthöhe am
Rotoraußendurchmesser und b) Axiale Steifigkeit als Funktion der relativen Spalt-
höhe

Als fünfter und letzter Parameter wird untersucht, welche Auswirkungen es hat,
wenn der obere und der untere Drosselspalt eine unterschiedliche radiale Erstreckung
haben. Der Hintergrund dieser Studie ist, daß sich der Rotor im Normalbetrieb nicht
in der Mitte zwischen den Gehäusewänden stabilisieren wird. Die Ursache hierfür ist
die Unsymmetrie des Gehäuses, denn der Saugstutzen befindet sich auf der Ober-
seite des Gehäuses. Durch unterschiedlich lange Drosselstellen kann der Rotor so
justiert werden, daß er sich im Normalbetrieb in der Gehäusemitte befindet und bei
auftretenden Störungen, z. B. plötzlichen Beschleunigungen durch Bewegungen des
Patienten, ausreichend Spielraum hat. Bild 6.7a zeigt eine Prinzipskizze der Geome-
trie, in der der obere Drosselspalt länger ist als der untere. Die radiale Erstreckung
der oberen Drosselstelle wird mit lo bezeichnet, die der unteren mit lu und l ist die
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Länge, wenn beide Drosselstellen gleich lang sind, vgl. Bild 6.4. Das Bild 6.7b zeigt
den Verlauf der bezogenen Axialkraft, wenn der Rotor in der Mitte des Gehäuses
ist, als Funktion der bezogenen Differenz der Spaltlängen an der unteren und der
oberen Drosselstelle. Die Kurve zeigt, daß bei einer symmetrischen Rotorgeometrie,
(lu − lo)/l = 0, auf den Rotor eine positive Axialkraft wirkt, wenn er sich in der
Mitte des Gehäuses befindet. Der Rotor wird sich im Betrieb somit etwas oberhalb
der Gehäusemitte einstellen. Wenn die Länge der oberen Drosselstelle beibehalten
und die untere Drosselstelle verkürzt wird, d. h. (lu − lo)/l < 0, wird die Axialkraft
in der Mittellage geringer und der Rotor wird sich etwas weiter in der Gehäusemitte
stabilisieren. Wird umgekehrt die Länge der unteren Drosselstelle beibehalten und
die obere Drosselstelle verkürzt, d. h. (lu − lo)/l > 0, so wird die Axialkraft in der
Mittellage größer.
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Bild 6.7: Stationäre Simulationen mit Modell B; a) Prinzipskizze bei unterschiedli-
chen Längen der Drosselstellen und b) Bezogene Axialkraft bei mittiger Lage des
Rotors z/s = 0

Zusammenfassend läßt sich zu den in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnissen
sagen, daß für eine axiale Rotorstabilisierung die hydrodynamischen Kräfte auf den
Rotor möglichst groß sein müssen. Diese Kräfte können durch ein intelligentes Design
des Radseitenraums deutlich gesteigert werden. Bei diesen Untersuchungen wurde,
ausgehend von der ursprünglichen Geometrie, jede Einflußgröße einzeln variiert und
die anderen konstant gehalten. Wenn allerdings abschließend eine Geometrie mit
allen aufgezeigten optimalen Abmessungen untersucht wird, fällt die Erhöhung der
hydrodynamischen Kräfte weit geringer aus, als erwartet. Für ein optimales De-
sign des Radseitenraums sollten daher die einzelnen Einflußgrößen nicht getrennt
betrachtet, sondern in einem globalen Optimierungsprozeß untersucht werden.
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6.1.3 Stationäre Simulationen mit dem Modell C

Bei den in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnissen von stationären numerischen
Strömungssimulationen wird das in Bild 5.11 gezeigte Modell C verwendet. Im Vor-
dergrund der Untersuchungen steht die Stabilisierung des Rotors, d. h. die Frage wie
sich die hydrodynamischen Kräfte auf den Rotor bei Variation verschiedener Einfluß-
größen verändern. Hierzu zählen geometrische Modifikationen des Radseitenraums
und der Meridiankontur, axiale und radiale Verschiebungen des Rotors sowie dessen
Kippen im Gehäuse.

6.1.3.1 Kräfte in axialer Richtung

In Bild 6.8a ist das durch numerische Strömungssimulationen bestimmte Kennfeld
der Blutpumpe in dimensionsloser Darstellung angegeben. Das Feld ist eine Kom-
bination aus zehn Fördervolumenströmen Q = 1..10 l/min und fünf Drehzahlen
n = 2400, 2700, 3000, 3300, 3600 U/min. Die in Bild 6.8a verwendeten Größen
Durchflußzahl ϕ und Totaldruckziffer ψt wurden in den Gleichungen 5.3 und 5.4
bereits definiert. Bei der in Bild 6.8a gewählten dimensionslosen Darstellung soll-
ten aufgrund der Ähnlichkeitstheorie alle Drosselkurven, unabhängig von der Dreh-
zahl, zu einer Kurve zusammenfallen, s. Pfleiderer [48]. Diese Forderung wird
bei kleinen Fördervolumenströmen sehr gut erfüllt, bei größeren Volumenströmen
weichen die Kurven etwas von einander ab, jedoch beträgt die Abweichung stets
weniger als 7%. Dieses Bild ist im Anhang A auch in dimensionsbehafteter Darstel-
lung angegeben. Die im Anhang verwendeten Einheiten entsprechen dabei den in
der Medizintechnik üblichen Einheiten für den Differenzdruck in Millimeter Queck-
silbersäule und für den Volumenstrom in Liter pro Minute. In Bild 6.8b sind für
die Auslegungsdrehzahl von 3000 U/min den numerisch ermittelten Werten Ergeb-
nisse aus Messungen am DHM gegenüber gestellt. Bei kleinen Volumenströmen lie-
gen die numerisch ermittelten Werte etwas oberhalb der experimentellen Kurve, was
durch Probleme beim Messen kleiner Volumenströme begründet sein kann. Bei einer
Durchflußzahl von ϕ = 0.004 überschneiden sich die Kurven, im anschließenden Ver-
lauf liegt die numerisch ermittelte Kurve um etwa 6% unterhalb der experimentell
ermittelten. Ursache für diese Abweichungen können numerische Ungenauigkeiten
sein; da die Simulationen nur schlecht konvergieren, werden die konvektiven Terme
in den Navier-Stokes Gleichungen nur erster Ordnung genau approximiert.

Im Auslegungspunkt bei einer Drehzahl von 3000 U/min und einem Fördervolumen-
strom von 6 l/min liegt der numerisch ermittelte Gesamtwirkungsgrad der Pumpe
bei ηges = 37.5%, der am DHM gemessene bei 40%. In diesem Betriebspunkt beträgt
die berechnete spezifische Drehzahl der Pumpe nq = 19 1/min.

Bei den numerischen Simulationen der einzelnen Betriebspunkte, aus denen sich das
Kennfeld zusammensetzt, befindet sich der Rotor auf der Rotationsachse mittig im
Gehäuse. An dieser Position erfährt er eine Axialkraft, die von den eingestellten
Betriebsparametern, in erster Linie aber vom Fördervolumenstrom abhängt. In Bild
6.9a ist die bezogene Axialkraft auf den Rotor in mittiger Position in Abhängigkeit
des Fördervolumenstroms und der Drehzahl dargestellt. Die Axialkraft auf den Rotor
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Bild 6.8: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Kennlinien in dimensions-
loser Darstellung und b) Vergleich von Simulationsergebnissen mit Messungen am
DHM

hat bis zu einem Volumenstrom von 4 l/min noch keine Vorzugsrichtung und weist
je nach Drehzahl in die positive oder in die negative axiale Richtung. Mit steigendem
Volumenstrom ist die Axialkraft zunehmend in Richtung der oberen Gehäuseseite
gerichtet. Breitenbach [13] untersucht diesen Vorgang anhand von Messungen
an einer ähnlich aufgebauten, extrakorporalen Blutpumpe. Auch er findet, daß mit
steigendem Volumenstrom eine nach oben gerichtete Kraft in axialer Richtung auf
den Rotor wirkt.

Die axialen Kräfte auf den Rotor werden außerdem durch die Form des Übergangs
zwischen Radseitenraum und Spirale beeinflußt. Die beiden in Bild 5.8 gezeigten
Spiralendesigns unterscheiden sich nur geringfügig in den Leistungsdaten der Blut-
pumpe, jedoch deutlich bei den hydrodynamischen Kräften auf den Rotor. Um zu
überprüfen, wie sich die axialen Kräfte auf den Rotor bei den beiden Designs verhal-
ten, wird der radiale Abstand zwischen der Außenkante des Rotors und der Innen-
kante der Spirale variiert. In Bild 6.9b ist dieser Abstand mit ∆rp bezeichnet. Die
Prinzipskizze zeigt eine Geometrie mit dem Spiralendesign 1, das eine Einschnürung
zwischen Radseitenraum und Spirale hat. Wird ∆rp verändert, wobei die Quer-
schnittsflächen der Spirale gleich bleiben, so ändert sich die bezogene Axialkraft
auf den Rotor wie in Bild 6.10a dargestellt. Das Bild zeigt, daß mit wachsender
radialer Spaltweite die Steifigkeit abnimmt, was ungünstig für die Rotorstabilisie-
rung in axialer Richtung ist. Zum Vergleich ist eine Rechnung mit einer Geometrie
mit Spiralendesign 2, ohne die Einschnürung zwischen Radseitenraum und Spira-
le, angegeben. Der Unterschied der Steifigkeit zwischen dieser Geometrie und der
Geometrie mit dem größten Gradienten und Spiralendesign 1, bei ∆rp/r2 = 0.025,
beträgt 36%. Bei der letztgenannten Geometrie beträgt der radiale Verfahrweg des
Rotors aber nur noch 0.5 mm, so daß der Rotor im Betrieb ständig am Gehäuse an-
stoßen würde. Außerdem wäre aufgrund der hohen Umfangsgeschwindigkeiten am
Außendurchmesser des Rotors und der geringen radialen Spaltweite mit einem ho-
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Bild 6.9: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Bezogene Axialkraft als
Funktion des Volumenstroms oder der Durchflußzahl und b) Prinzipskizze der Geo-
metrie

hen Maß an Blutschädigung zu rechnen. Deshalb wird weiterhin mit Spiralendesign
2 gearbeitet, da dies eine kleinere Bauform ermöglicht und zudem einen ausreichend
großen radialen Verfahrweg von mindestens 2 mm aufweist.
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Bild 6.10: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Axiale Steifigkeit als Funk-
tion von rp/r2 und b) Axiale Steifigkeit als Funktion von rm/r2

Eine weitere geometrische Abmessung die im Zusammenhang mit der axialen Rotor-
stabilisierung untersucht wird, ist die radiale Erstreckung des äußeren, horizontalen
Teils der Meridiankontur, die in Bild 6.9b mit ∆rm bezeichnet ist. Der Hintergrund
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für diese Untersuchung ist, daß für einen hohen Motorwirkungsgrad die Rotorfläche,
auf die die magnetischen Kräfte einwirken, ausreichend groß sein sollte. Deshalb
wird der magnetisierte Bereich des Rotors, welcher in dem äußeren, horizontalen
Teil der Meridiankontur untergebracht ist, in seiner radialen Ausdehnung verändert.
Um zu überprüfen, welchen Einfluß diese geometrische Abmessung auf die Rotorsta-
bilisierung hat, werden fünf Modelle mit dem gleichen Laufradaußenradius r2 und
unterschiedlichen Längen des magnetisierten Bereichs des Rotors ∆rm untersucht.
Bild 6.10b zeigt, daß durch Vergrößern der Länge des magnetisierten Bereichs die
axiale Steifigkeit zunimmt. In Absprache mit dem EWT und dem DHM wird für die
weiteren Untersuchungen die Geometrie mit ∆rm/r2 = 0.215 verwendet.

Für die Geometrie mit der bezogenen Abmessung von ∆rm/r2 = 0.238 in Bild 6.10b
sind außerdem Meßdaten verfügbar, die in Bild 6.11 den Ergebnissen aus numeri-
schen Strömungssimulationen gegenüber gestellt sind. Das Bild zeigt die bezogene
Axialkraft auf den Rotor in Abhängigkeit der bezogenen axialen Auslenkung, wobei
eine sehr gute Übereinstimmung erzielt werden konnte. Die numerisch bestimmten
Werte liegen weitestgehend innerhalb der Meßunsicherheit der experimentellen Da-
ten. Außerdem ist die Spaltweite an der Drosselstelle bei den untersuchten Geometri-
en nicht genau gleich, sie ist bei der für die numerischen Simulationen verwendeten
Geometrie um 4% kleiner als bei der Geometrie, die für die Messungen verwendet
wurde.
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von Messungen des DHM mit numerischen Simulationen
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6.1.3.2 Kräfte in radialer Richtung

In diesem Abschnitt werden hydrodynamische Kräfte, die während des Betriebs der
Blutpumpe in radialer Richtung auf den Rotor wirken, untersucht. Diese hängen
zum einen von den Betriebsparametern Fördervolumenstrom und Drehzahl ab, zum
anderen aber auch von der radialen Position des Rotors im Gehäuse.

In Bild 6.12 ist die Lage des Rotors und der gesamten Blutpumpe in Bezug auf
ein willkürlich gewähltes kartesisches Koordinatensystem dargestellt. Das Bild 6.12
zeigt einen Schnitt durch das Rechennetz der Blutpumpe wenn der Rotor nicht
in axialer Richtung, aber um 50% der maximalen Verschiebung in Richtung der
Position 4 ausgelenkt ist. Die maximale Verschiebung ist die Distanz, die sich der
Rotor in radialer Richtung bewegen kann, ohne an der Spiralenzunge anzustoßen
und wird mit ∆R bezeichnet. Der obere Ausschnitt in Bild 6.12 zeigt zum Vergleich
das Rechennetz, wenn der Rotor nicht radial ausgelenkt ist. Der Rotor wird zu acht
Position mit konstantem Abstand von der Rotationsachse bewegt, die in Bild 6.12
mit den Zahlen eins bis acht bezeichnet sind. An jeder Position wird eine stationäre
Strömungssimulation durchgeführt und aus den Ergebnisdaten werden die Kräfte in
radialer Richtung ermittelt.
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Bild 6.12: Schnitt durch das Gesamtmodell der Blutpumpe bei z/s = 0

In Bild 6.13 ist die bezogene hydrodynamische Kraft in die beiden Raumrichtun-
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gen normal zur Rotationsachse dargestellt. Die gezeigten Ergebnisse sind aus den
Ergebnisdaten der Kennlinienrechnungen entnommen, d. h. der Rotor befindet sich
auf der Rotationsachse und ist auch nicht in axialer Richtung ausgelenkt. Als Be-
zugsgröße Fref wird auch für die Kräfte in radialer Richtung die in Gleichung 6.1
angegebene Referenzkraft verwendet. Das Bild 6.13a zeigt, daß die bezogene Kraft
in x−Richtung sowohl von der Drehzahl als auch vom Betriebsvolumenstrom ab-
hängt. Wenn man die Kurve mit der Auslegungsdrehzahl von 3000 U/min als Bezug
annimmt, ergibt sich bei einer niedrigeren Drehzahl eine Verschiebung in Richtung
positiver bezogener Kräfte in x-Richtung. Umgekehrt sind bei einer höheren Dreh-
zahl als die Auslegungsdrehzahl die Kurven in Richtung negativer bezogener Kräfte
verschoben. Das Bild zeigt außerdem den Einfluß des Fördervolumenstroms auf die
bezogene Kraft in x−Richtung. Wird der Volumenstrom der Pumpe bei einer kon-
stanten Drehzahl gedrosselt, so verringert sich die bezogene Kraft in x−Richtung
und wirkt je nach Drehzahl in einem Bereich von Q=5-7 l/min in negativer x-
Richtung.
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Bild 6.13: Bezogene Kräfte auf den Rotor in x- und y-Richtung als Funktion des
Betriebsvolumenstroms und der Drehzahl; a) Fx/Fref und b) Fy/Fref

Es zeigt sich, daß im Auslegungspunkt bei 3000 U/min und 6 l/min die bezoge-
ne Kraft in x−Richtung nahezu null ist, so daß in diesem Punkt nur geringe, in
radialer Richtung destabilisierend wirkende, hydrodynamische Kräfte am Rotor an-
greifen. Insgesamt ist die Kraft in x−Richtung betragsmäßig kleiner, als die Kraft
in axialer, d. h. in z−Richtung. Im gleichen Betriebspunkt und bei unausgelenktem
Rotor beträgt sie nur etwa 25% der Kraft in axialer Richtung, vgl. Bild 6.9a. In Bild
6.13b ist die bezogene Axialkraft in y−Richtung dargestellt. Das Bild zeigt, daß die
Kraft in y−Richtung kaum von der Drehzahl und vom Fördervolumenstrom abhängt
und auch betragsmäßig kleiner ist, als die Kräfte in die anderen beiden Raumrich-
tungen. Da das Laufrad und der Radseitenraum rotationssymmetrisch sind, muß
der Grund für die unterschiedlich großen Kräfte in x− und y−Richtung die Form
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der Spirale sein. Um dies zu überprüfen, wird eine Testrechnung mit einer um 90◦

gedrehten Spirale durchgeführt, wobei die Laufradstellung beibehalten und nur das
Rechengebiet der Spirale gedreht wird. Wie erwartet, sind die Kräfte in radialer
Richtung betragsmäßig gleich groß, allerdings ist nun die Kraft in x− und die Kraft
in y−Richtung vertauscht.

Die bis hierhin vorgestellten Ergebnisse von Kräften, die in radialer Richtung auf
den Rotor wirken, beziehen sich auf einen Rotor, der sich auf seiner Rotationsachse
befindet und nicht axial ausgelenkt ist. Die Kräfte in radialer Richtung ändern sich
aber auch, wenn der Rotor bereits radial verschoben ist. Um den Einfluß der Position
des Rotors im Gehäuse zu überprüfen, wird eine Reihe von numerischen Strömungs-
simulationen durchgeführt, bei denen sich der Rotor bereits von der ursprünglichen
Rotationsachse entfernt hat. Als Betriebspunkt wird für alle Simulationen der Aus-
legungspunkt mit einem Fördervolumenstrom von 6 l/min und einer Drehzahl von
3000 U/min zugrunde gelegt.
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Bild 6.14: Kraft in x− und y−Richtung auf den Rotor bei z/s = 0

Das Bild 6.14 zeigt die Änderung der bezogenen Kräfte in x− und y−Richtung auf
den Rotor, wenn sich dieser in einem Kreis um die Rotationsachse bewegt. Der Ra-
dius des Kreises wird dabei so gewählt, daß die radiale Verschiebung ∆r einmal 25%
und einmal 50% des maximal möglichen Verfahrwegs ∆R entspricht. Zum Vergleich
sind außerdem die Kräfte dargestellt, wenn sich der Rotor auf der Rotationsachse
befindet, d. h. ∆r/∆R = 0. Die Zahlen eins bis acht in Bild 6.14 dienen zur Verdeut-
lichung, bei welcher Rotorposition welche Kräfte in x− und y−Richtung wirken und
entsprechen denen in Bild 6.12. Aus Bild 6.14 geht hervor, daß die hydrodynamischen
Kräfte in radialer Richtung destabilisierend wirken. Wird der Rotor beispielsweise
um ∆r/∆R = 0.25 in Richtung der Spiralenzunge, entspricht Position 4, ausge-
lenkt, so ist die bezogene Kraft in x−Richtung an dieser Stelle näherungsweise null
und die bezogene Kraft in y−Richtung beträgt Fy/Fref = −0.0037. Eine Kraft mit
negativem Vorzeichen ist entgegen der y−Achse in Bild 6.12 gerichtet, somit wird
diese Kraft den Rotor weiter in Richtung der Spiralenzunge beschleunigen. Wird der
Rotor noch einmal um die gleiche Distanz bis ∆r/∆R = 0.5 ausgelenkt, so ist die
y−Komponente der bezogenen Kraft in radialer Richtung etwa doppelt so groß, wie
bei ∆r/∆R = 0.25.
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Da die hydrodynamischen Kräfte in radialer Richtung destabilisierend wirken, müs-
sen sie im Betrieb durch umgekehrt gerichtete und betragsmäßig größere magneti-
sche Kräfte kompensiert werden, vgl. Abschnitt 5.2. In der in Bild 6.14 gewählten
dimensionslosen Darstellung bei einer Drehzahl von 3000 U/min entsprechen die
magnetischen Kräfte bei einer Auslenkung von ∆r/∆R = 0.25 einem Kreis um den
Ursprung mit einem Radius von 0.0183 und bei einer Auslenkung von ∆r/∆R = 0.5
mit einem Radius von 0.0356. Damit sind die magnetischen Kräfte im Auslegungs-
punkt ausreichend groß, um die hydrodynamischen Kräfte auch bei größeren radialen
Auslenkungen des Rotors zu kompensieren.
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Bild 6.15: Mittlere bezogene Kraft auf den Rotor als Funktion der axialen Verschie-
bung

Um zu überprüfen, in wieweit die axiale Position des Rotors die hydrodynamischen
Kräfte in radialer Richtung beeinflußt, wird für fünf axiale Positionen im Bereich von
z/s = −0.5 bis z/s = 0.5 ein Kräftediagramm wie in Bild 6.14 aufgenommen, wozu
insgesamt 85 stationäre, numerische Strömungsrechnungen notwendig sind. Um die
Ergebnisdaten möglichst kompakt darzustellen, wird eine mittlere bezogene Kraft
Fm eingeführt:

Fm =
1

8

i=8
∑

i=1

√

√

√

√

[

Fx(r, i) − Fx0

Fref

]2

+

[

Fy(r, i) − Fy0

Fref

]2

(6.2)

Dabei bezeichnen Fx0 und Fy0 die Kräfte wenn der Rotor in der zentralen Mittellage
ist, d. h. ∆r/∆R = 0, was dem Mittelpunkt der Kreise in einem Kräftediagramm
wie in Bild 6.14 entspricht. Die Variable r steht für den Kreisradius, auf dem sich der
Rotor bewegt, also entweder ∆r/∆R = 0.25 oder ∆r/∆R = 0.5. Die Variable i läuft
von eins bis acht und bezeichnet die acht Positionen, mit denen ein Kreis aufgelöst
ist. Die mittlere bezogene Kraft Fm gibt also an, wie groß der mittlere Radius eines
Kreises im Kräftediagramm um den Ursprung bei ∆r/∆R = 0 ist. In Bild 6.15
ist Fm in Abhängigkeit von der bezogenen axialen Auslenkung z/s dargestellt. Die
mittlere bezogene Kraft steigt im Bereich −0.5 < z/s < 0 zunächst noch an und
bleibt im Bereich positiver axialer Verschiebungen 0 < z/s < 0.5 konstant. Die
maximale Differenz zwischen Minimum und Maximum beträgt bei beiden Kurven
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etwa 25%. Dies zeigt, daß die Kräfte in radialer Richtung nur in einem geringen Maß
von der axialen Position des Rotors abhängen.

Die bisher vorgestellten Ergebnisse haben gezeigt, daß die in radialer Richtung auf
den Rotor wirkenden Kräfte zum einen von den Betriebsparametern Fördervolu-
menstrom und Drehzahl und zum anderen von der radialen Position des Rotors ab-
hängen. Im Folgenden werden deshalb diese Parameter miteinander kombiniert, um
zu überprüfen, ob sich der Rotor auch bei ungünstigen Kombinationen noch stabil
bewegt. Da gezeigt wurde, daß die Kräfte in radialer Richtung nur in einem geringen
Maße von der axialen Position des Rotors abhängen, werden diese Untersuchungen
für nur eine repräsentative axiale Auslenkung, bei z/s = 0, durchgeführt.
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Bild 6.16: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Bezogene Kraft in x− und
y−Richtung auf den Rotor als Funktion des Fördervolumenstroms und b) Bezogene
Kraft in x− und y−Richtung auf den Rotor als Funktion der Drehzahl

In Bild 6.16a ist die bezogene Kraft in x− und y−Richtung auf den Rotor bei einer
bezogenen radialen Auslenkung von ∆r/∆R = 0.5 als Funktion des Fördervolumen-
stroms dargestellt. Der Fördervolumenstrom wird dabei in einem Bereich von zwei
bis acht Liter pro Minute variiert, dem Bereich, in dem die Pumpe später arbeiten
soll. Die Drehzahl beträgt 3000 U/min. Das Bild zeigt, daß sich bei Drosselung der
Pumpe die bezogene Kraft in x−Richtung veringert, während die bezogene Kraft
in y−Richtung näherungsweise konstant bleibt. Dies bestätigt die in Bild 6.13 vor-
gestellten Ergebnisse für einen radial nicht ausgelenkten Rotor. Die größten hydro-
dynamischen Kräfte auf den Rotor treten bei dem niedrigsten Fördervolumenstrom
von 2 l/min auf. Da die magnetischen Kräfte in dieser dimensionslosen Darstellung
unabhängig vom Fördervolumenstrom einem Kreis um den Ursprung mit dem Ra-
dius von 0.0356 entsprechen, kann davon ausgegangen werden, daß der Rotor sich
für alle dargestellten Kombinationen in einem stabilen Bereich bewegt.

Bild 6.16b zeigt die bezogene Kraft in x− und y−Richtung bei einer bezogenen
radialen Auslenkung von ∆r/∆R = 0.5 als Funktion der Drehzahl. Der Förder-
volumenstrom beträgt bei allen Simulationen 6 l/min. Die Radien der Kreise im
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Kräftediagramm bleiben konstant, nur die Mittelpunkte der Kreise verschieben sich
etwas in Richtung der negativen x− Achse.

Der Einfluß der Drehzahl auf die Kräfte in radialer Richtung ist geringer, als der
Einfluß des Fördervolumenstroms. Dies gilt sowohl für den Fall der konzentrischen
Rotation ∆r

∆R
= 0, als auch für die in radialer Richtung ausgelenkte Rotation ∆r

∆R
> 0.

Bei diesen Untersuchungen mit moderaten Betriebsparametern und radialen Aus-
lenkungen sind die destabilisierenden hydrodynamischen Kräfte stets kleiner, als die
stabilisierend wirkenden magnetischen Kräfte.

6.1.3.3 Kräfte bei Kippen des Rotors

In diesem Abschnitt werden Ergebnisse von stationären numerischen Strömungssi-
mulationen vorgestellt, bei denen der Rotor um eine Achse normal zur ursprüngli-
chen Rotationsachse gedreht ist. In Bild 6.17 ist ein Schnitt durch das Gesamtmodell
der Blutpumpe dargestellt, wenn sich der Rotor in axialer Richtung mittig im Ge-
häuse befindet, d. h. z/s = 0, und um +2◦ um die x−Achse gedreht ist. Ein Winkel
von 2◦ stellt bei der gegenwärtig verwendeten Geometrie den maximal möglichen
Kippwinkel dar, da der Rotor ansonsten im Bereich der Drosselstelle am Gehäuse
anstößt. Bei allen Simulationen werden als Betriebsparameter ein Fördervolumen-
strom von 6 l/min und eine Drehzahl von 3000 U/min angenommen. Der Winkel
um die x−Achse wird mit α, der Winkel um die y−Achse mit β bezeichnet.

z

yx

Bild 6.17: Schnitt durch das Modell C bei x = 0; dargestellt ist das Rechennetz,
wenn der Rotor um +2◦ um die x−Achse gedreht ist

In Bild 6.18 sind die Ergebnisdaten von numerischen Strömungssimulationen darge-
stellt, bei denen der Rotor um die x−Achse gekippt ist. Bild 6.18a zeigt die bezogene
Axialkraft F = FSpalt + FRotor als Funktion des Drehwinkels α. Außerdem sind die
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beiden Komponenten der Axialkraft dargestellt, zum einen alle Druck- und Rei-
bungskräfte FSpalt, die auf die Außenseite des Rotors wirken, und zum anderen alle
Druck- und Reibungskräfte FRotor, die auf die Innenseiten des Rotors wirken. Das
Bild zeigt, daß die axiale Kraft auf den Rotor nahezu ausschließlich durch die Druck-
differenz zwischen dem oberen und dem unteren Spalt hervorgerufen wird. Die resul-
tierende Kraft auf die Innenseiten des Rotors, d. h. auf die Deck- und Tragscheibe
des Laufrads, ist aufgrund der symmetrischen Bauweise des Rotors vernachlässigbar.
Die Axialkraft auf den Rotor ändert sich mit dem Drehwinkel α. Eine Drehung um
die x−Achse in negativer Richtung, α < 0, bewirkt eine Axialkraft in Richtung der
oberen Gehäuseseite, die mit steigendem Drehwinkel anwächst. Wird der Rotor in
positiver Richtung um die x−Achse gedreht, sinkt die Axialkraft und ist ab einem
Drehwinkel von α = +1.3◦ in Richtung der unteren Gehäuseseite gerichtet.
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Bild 6.18: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Bezogene Axialkraft bei
einer Drehung um die x−Achse und b) Bezogene Momente bei einer Drehung um
die x−Achse

In Bild 6.18b sind die auf das mittlere Antriebsmoment Mz bezogenen Momente
um die x- und y-Achse als Funktion von α dargestellt. Die Momente um die drei
Raumachsen sind definiert als:

Mx =
∑

i

(Fy · z − Fz · y)i

My =
∑

i

(Fz · x − Fx · z)i

Mz =
∑

i

(Fx · y − Fy · x)i (6.3)

wobei Fx, Fy und Fz die Summe der Druck- und Reibungskräfte auf den benetzten
Oberflächen des Rotors in die jeweilige Raumrichtung darstellen und i die Anzahl
der Zellen. Bild 6.18b zeigt, daß sich das Moment um die x−Achse ändert, wenn
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der Rotor um die x−Achse gedreht wird. Dieses Moment ist so gerichtet, daß es
destabilisierend auf den Rotor wirkt. Wird der Rotor beispielsweise um +2◦ um die
x−Achse gekippt, so ergibt sich ein positives Moment um die x−Achse, das etwa
70% des Bezugsmoments um die z−Achse beträgt. Das positive Vorzeichen bedeutet,
daß der Rotor weiter in Richtung der Auslenkung beschleunigt wird. Wird der Rotor
in die andere Richtung gedreht, ist das Moment um die x−Achse betragsmäßig
gleich, allerdings mit umgekehrten Vorzeichen. Außerdem ruft das Verdrehen um
die x−Achse ein Moment um die y−Achse hervor. Dieses Moment ist betragsmäßig
größer, als das Moment um die x−Achse. Bei einem Drehwinkel von α = ±2◦ beträgt
es das Dreifache des Antriebsmoments um die z−Achse.
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Bild 6.19: Stationäre Simulationen mit dem Modell C; a) Bezogene Axialkraft bei
einer Drehung um die y−Achse und b) Bezogene Momente bei einer Drehung um
die y−Achse

In Bild 6.19a sind die Ergebnisdaten einer Simulationsreihe, bei der der Rotor um die
y−Achse gedreht wird, dargestellt. In diesem Fall ist die bezogene Axialkraft auf den
Rotor unabhängig vom Drehwinkel β um die y−Achse. Zumindest ist in Bild 6.19a
kein eindeutiger Trend erkennbar. Bild 6.19b zeigt, daß ein Kippen des Rotors um
β = +2◦ ein Moment um die y−Achse bewirkt, das etwa 70% des Bezugsmoments
um die z−Achse entspricht. Dieses Moment weist ein negatives Vorzeichen auf und
ist somit entgegen der Drehrichtung gerichtet, d. h. es wirkt stabilisierend auf den
Rotor. Allerdings ruft das Kippen um die y−Achse ein Moment um die x−Achse
hervor, das wiederum betragsmäßig sehr viel größer ist als das Moment um die
eigentliche Drehachse.

Das Fazit dieser Untersuchungen über das Kippen des Rotors um eine Achse senk-
recht zur Rotationsachse ist, daß dies ein geringes Moment um die Kippachse und
ein betragsmäßig größeres Moment um die dritte Raumachse hervorruft. Aus den
bis hierher vorgestellten Ergebnissen würde folgen, daß der Rotor, sobald er um eine
Achse normal zur Rotationsachse gedreht wird, voraussichtlich anfängt zu taumeln
und instabil wird. Hinzu kommt, daß in diesem Fall der Rotor nicht durch stabilisie-
rende magnetische Kräfte abgefangen wird. Vielmehr werden auch die magnetischen
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Kräfte zur Destabilisierung des Rotors beitragen, was aus der Anschauung von Bild
5.2 hervorgeht. Wird der Rotor um eine Achse normal zur Rotationsachse gekippt,
so nähert sich der magnetische Außenbereich des Rotors den Permanentmagneten
auf der Ober- und Unterseite des Gehäuses und wird von diesen angezogen. Im Fall
des Kippens des Rotors wirken somit die hydrodynamischen und die magnetischen
Kräfte in dieselbe Richtung.
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Bild 6.20: Rotor um die x−Achse gekippt; a) Gemessene Differenzdruckverteilung
zwischen den Spalten und b) Berechnete Differenzdruckverteilung zwischen den Spal-
ten

Die neuesten experimentellen Untersuchungen am Deutschen Herzzentrum München
zeigen aber, das sich der Rotor doch stabilisiert. Diese gegensätzlichen Aussagen las-
sen sich damit erklären, das bei der Auswertung der numerischen Simulationen nicht
die Krümmung der Strombahnen im Spalt einbezogen wurde. Am DHM ist ein ge-
kippter Rotor untersucht worden und in Bild 6.20a ist der gemessene Differenzdruck
zwischen dem oberen und dem unteren Spalt dargestellt. Das Bild zeigt, das wenn
der Rotor um die x−Achse gekippt ist, baut sich eine Druckdifferenz zwischen den
Spalten auf, die entgegen der Kipprichtung orientiert ist und den Rotor somit wie-
der aufrichtet. Allerdings liegt der Ort des Differenzdruckminimums und -maximums
nicht gegenüber der Kippachse, wovon bei der Auswertung der zuvor vorgestellten
numerischen Simulationen ausgangen wurde. Vielmehr sind die beiden Extrematas
um etwa 45◦ entgegen der Rotationsrichtung versetzt, die Rückstellwirkung auf den
Rotor erfolgt somit etwas phasenversetzt. Diese Phasenverschiebung erklärt warum
aus den numerischen Simulationen kein der Auslenkung entgegengerichtetes Mo-
ment zu ersehen ist. In Bild 6.20b ist die aus den numerischen Strömungssimula-
tionen berechnete Differenzdruckverteilung zwischen den Spalten dargestellt. Auch
die Simulationen sagen eine Phasenverschiebung des Differenzdruckminimums und
-maximums vorher, allerdings sind die Extrematas weniger stark ausgeprägt. Als
mögliche Ursache hierfür ist zu nennen, das bei den experimentellen Untersuchun-
gen die Geometrie des Radseitenraum etwas geändert wurde und zudem ein anderer
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Betriebspunkt eingestellt ist.

Zur weiteren Absicherung das der Rotor bei Verkippen trotzdem stabil läuft, wer-
den am DHM experimentelle Untersuchungen mit einem Rotor durchgeführt, der
mit einem dünnen Draht an seiner Antriebswelle befestigt ist. Mit dieser flexiblen
Welle kann das für die Rotationsbewegung erforderliche Antriebsmoment übertra-
gen werden, zugleich ist es dem Rotor aber möglich nahezu ohne Widerstand zu
kippen. Wird diese Antriebswelle während des Betriebs gekippt, versucht der Ro-
tor seine ursprüngliche Position beizubehalten. Wird außerdem der Rotor künstlich
ausgelenkt, d. h. er wird durch eine Berührung an der Rotoraussenseite gekippt,
so stellt sich die in Bild 6.20a gezeigte Differenzdruckverteilung in den Spalten ein.
Wird der Rotor wieder los gelassen, bewegt er sich innerhalb von weniger als 20 ms
zurück auf seine ungekippte Ausgangsposition und die Druckunterschiede zwischen
den Spalten verschwinden.

6.2 Instationäre Simulationen

6.2.1 Instationäre Simulationen mit dem Modell A

Für erste grundlegende Untersuchungen zur transienten Rotorstabilisierung wird das
in Bild 5.9 gezeigte Modell A verwendet, da die Rechenzeiten hier am kürzesten sind.
Dabei soll geklärt werden, ob eine von dem Zeitschritt unabhängige Lösung erzielt
werden kann und unter welchen Betriebsbedingungen sich der Rotor stabilisiert. Der
Rotor hat nur zwei Freiheitsgrade, d. h. er kann um die z−Achse rotieren und ist
entlang dieser Achse verschiebbar.

Das Bild 6.21a zeigt Resultate der ersten zeitechten numerischen Simulationen der
Rotorstabilisierung mit dem in Abschnitt 3.1 vorgestellten Programmsystem, wobei
der Einfluß des Zeitschritts auf das Ergebnis geprüft wird. Zu Beginn der Simula-
tionen befindet sich der Rotor in der Mitte des Gehäuses bei z/s = 0. Innerhalb
der ersten 16 Umdrehungen bewegt er sich um etwa 5% der gesamten Spalthöhe in
Richtung der unteren Gehäuseseite. Anschließend verbleibt der Rotor an dieser sta-
tionären Endposition, was durch Simulationen mit bis zu 100 Umdrehungen belegt
ist. Die Ergebnisse zeigen, daß die Rotorbewegung unabhängig vom verwendeten
Zeitschritt ist, allerdings ist der maximale Zeitschritt aufgrund der expliziten Dis-
kretisierung des zweiten Newton‘schen Gesetzes begrenzt, s. Abschnitt 3.4. Wird
die Rotorbewegung mit 500 Zeitschritten pro Umdrehung aufgelöst, so ergibt sich
die gleiche Lösung wie bei einer zeitlichen Auflösung mit nur 50 Zeitschritten pro
Umdrehung. Die mittlere Abweichung zwischen den beiden Kurven beträgt weniger
als 0.2%, allerdings oszilliert die Kurve mit der gröberen zeitlichen Auflösung von
50 Zeitschritten pro Umdrehung deutlich stärker. Wird der Zeitschritt weiter ver-
größert und eine Umdrehung mit nur noch 42 Zeitschritten aufgelöst, so oszilliert
der Rotor gleich zu Beginn der Simulation mit wachsender Amplitude um die Start-
position und stößt noch während der ersten Umdrehung gegen die obere oder die
untere Gehäuseseite. Diese Oszillationen sind nicht physikalischer, sondern aufgrund
der expliziten Zeitdiskretisierung numerischer Natur.
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Bild 6.21: Instationäre Simulationen mit dem Modell A; a) Relative axiale Rotorpo-
sition als Funktion der zeitlichen Auflösung und b) Kennfeld der Rotorstabilisierung

Die ersten instationären numerischen Simulationen der Rotorstabilisierung mit dem
einfachen Radseitenraummodell haben gezeigt, daß die stationäre Endposition, die
der Rotor erreicht, von den Geometrie- und Betriebsparametern abhängt. Diese Po-
sition sollte möglichst nahe an der Mittellage z/s = 0 liegen, da der Rotor dann
ausreichend Spiel hat, um auf Störungen zu reagieren. Ob der Rotor eine stationäre
Endposition erreicht, hängt in erster Linie von der Spalthöhe an der Drosselstelle
und vom Spaltvolumenstrom ab, während die Rotordrehzahl nahezu keinen Einfluß
hat. Grund ist, daß bei diesem einfachen Spaltmodell der Spaltvolumenstrom direkt
vorgeschrieben wird und nicht eine Folge der im Rotor aufgebauten Druckdifferenz
ist. Der Spaltvolumenstrom und die Spalthöhe bestimmen die Radialgeschwindig-
keit an der Drosselstelle. Eine hohe Radialgeschwindigkeit kann durch eine geringe
Spalthöhe bei gleichbleibendem Spaltvolumenstrom oder durch Erhöhen des Spalt-
volumenstroms bei gleichbleibender Spalthöhe erzielt werden. Um zu überprüfen,
bei welchen Parametern der Rotor noch eine stationäre Endposition erreicht, wird
ein Kennfeld der Rotorstabilisierung ermittelt, das in Bild 6.21b gezeigt ist. Je-
der Punkt in diesem Bild entspricht einer instationären Simulation. Das Kennfeld
setzt sich aus einer Kombination von vier Spalthöhen an der Drosselstelle mit vier
Spaltvolumenströmen und mit drei Rotordrehzahlen zusammen, was insgesamt 48
instationäre Strömungssimulationen ergibt. Zur besseren Anschaulichkeit der Ergeb-
nisse wird eine mit der Spalthöhe an der Drosselstelle s gebildete Reynolds-Zahl Res

und eine mit dem Spaltvolumenstrom Q gebildete Reynolds-Zahl ReQ eingeführt,
die wie folgt definiert sind:

Res =
ω rm 2 s

ν
; ReQ =

Q

π rm ν.
(6.4)



6.2. INSTATIONÄRE SIMULATIONEN 85

Dabei bezeichnet rm den Mittelwert zwischen Eintritts- und Austrittsradius der
Drosselstelle. Die als instabil gekennzeichneten Punkte in Bild 6.21b ergeben sich
aus instationären Simulationen, bei denen keine Rotorstabilisierung erzielt werden
kann. In dem schraffiert dargestellten Übergangsbereich sind die Ergebnisse der nu-
merischen Simulationen nicht eindeutig. Trotz nahezu identischer Reynolds-Zahlen
stabilisiert sich der Rotor bei Simulationen mit einer kleinen Spalthöhe an der Dros-
selstelle und einem niedrigen Spaltvolumenstrom, während bei einer Simulation mit
einer größeren Spalthöhe und einem größeren Spaltvolumenstrom keine Stabilität
erzielt werden kann. Unterhalb dieses Übergangsbereichs erreicht der Rotor stets
eine stabile, stationäre Endposition, oberhalb stößt er nach einigen Umdrehungen
an der Gehäusewand an. Das Bild zeigt, wenn bei einem konstanten Spaltvolumen-
strom, d. h. ReQ=const., die Spalthöhe an der Drosselstelle vergrößert wird, dann
steigt Res an bis zuerst der Übergangsbereich und dann der instabile Bereich er-
reicht wird. Je nach Größe des eingestellten Spaltvolumenstroms wird der instabile
Bereich früher oder später erreicht. Zusammenfassend läßt sich feststellen, daß ei-
ne Verringerung der Spaltweite und eine Erhöhung des Spaltvolumenstroms jeweils
stabilisierend wirken.

6.2.2 Instationäre Simulationen mit dem Modell B

Für die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse der transienten Rotorstabili-
sierung wird das Modell B aus Bild 5.10 verwendet. Dieses Modell stellt einen hö-
herwertigeren Modellierungsansatz als das einfache Radseitenraummodell dar, weil
der Spaltvolumenstrom nicht direkt vorgeschrieben wird, sondern eine Folge der
eingestellten Rotordrehzahl ist. Wie im vorangegangenen Abschnitt sind nur axiale
Verschiebungen des Rotors erlaubt.

In Bild 6.22a ist die bezogene, axiale Rotorposition z/s in Abhängigkeit der Anzahl
der Umdrehungen und des eingestellten Zeitschrittes dargestellt. Als Betriebspunkt
wird für diese Simulationen ein Fördervolumenstrom von 6 l/min und eine Drehzahl
von 3000 U/min gewählt. Es soll gezeigt werden, daß auch mit diesem Modell die
axiale Rotorstabilisierung simuliert werden kann und daß die Lösung unabhängig
von dem gewählten Zeitschritt ist. Bei der ersten Simulation wird eine Rotorum-
drehung mit 72 Zeitschritten aufgelöst. Die Simulation startet mit dem Rotor bei
z/s = 0 und innerhalb von drei Umdrehungen bewegt sich der Rotor zu einer sta-
tionären Endposition. Wird der Zeitschritt halbiert, so daß eine Umdrehung mit
144 Zeitschritten aufgelöst wird, so zeigt die entsprechende Kurve einen ähnlichen
Verlauf. Der zeitliche Mittelwert der stationären Endpositionen weicht um 3% von
der Kurve mit der gröberen zeitlichen Auflösung ab. Auch wenn der Zeitschritt ein
weiteres Mal halbiert wird, so daß eine Umdrehung mit 288 Zeitschritten aufgelöst
wird, bewegt sich der Rotor zur gleichen stationären Endposition, wobei der Mit-
telwert um 6% von der Kurve mit der gröbsten zeitlichen Auflösung abweicht. Wie
auch bei den instationären Simulationen mit dem Modell A werden die Fluktuatio-
nen in den Kurven bei einer feineren zeitlichen Auflösung geringer. Die Ergebnisse
zeigen, daß die Rotorstabilisierung auch mit diesem Modell simulierbar ist und die
Lösung nur geringfügig von dem Zeitschritt abhängt. Bei allen im Folgenden vorge-
stellten Ergebnissen wird deshalb eine zeitliche Auflösung von 72 Zeitschritten pro
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Bild 6.22: Instationäre Simulationen mit dem Modell B; a) Relative axiale Rotor-
position als Funktion der zeitlichen Auflösung und b) Relative axiale Rotorposition
als Funktion der Drehzahl

Bild 6.22b zeigt die bezogene axiale Rotorposition z/s als Funktion der Anzahl
der Umdrehungen und der Drehzahl. Bei einer Drehzahl von 3000 U/min zeigen
die numerischen Untersuchungen, daß sich der Rotor bei einer bezogenen axialen
Position von z/s = 0.128 stabilisiert. Die am DHM experimentell mit einem in
axialer Richtung frei beweglichen Rotor ermittelte Position beträgt im Mittel z/s =
0.14, wobei die Meßwerte mit einer Unsicherheit von ∆z/s = ±0.1 behaftet sind.
Diese sehr gute Übereinstimmung zeigt, daß mit dem in Abschnitt 3.1 vorgestellten
Programmsystem die transiente Rotorstabilisierung simuliert werden kann.

Wenn die Drehzahl der Pumpe variiert wird, ändert sich die im Laufradkanal aufge-
baute Druckdifferenz, und damit ändern sich auch die Druckverhältnisse im Spalt.
Wird die Drehzahl von 3000 U/min auf 3300 U/min erhöht, liegt die stationäre End-
position, die der Rotor erreicht, bei z/s = 0.1. Ein weiteres Steigern der Drehzahl
auf 3600 U/min hat zur Folge, daß die Endposition bei z/s = 0.086 liegt, allerdings
treten bei dieser Drehzahl auch verstärkt periodische Oszillationen auf, die im weite-
ren Verlauf nicht abklingen. Durch das Erhöhen der Drehzahl scheint sich der Rotor
näher an der Mittellage bei z/s = 0 zu stabilisieren. Dieser Trend kann nicht durch
Messungen am DHM bestätigt werden, da sich die Rotorposition nur geringfügig
mit der Drehzahl ändert und die Werte alle innerhalb der Meßungenauigkeit liegen.

Bei allen bisher vorgestellten Ergebnissen wird angenommen, daß sich die Pumpe
in einem ruhenden Bezugssystem befindet. Im späteren Betrieb wird die Pumpe
jedoch ständig in Bewegung sein, da sie als Teil eines Herzunterstützungssystems
in den Brustraum eines Patienten implantiert wird. Um zu gewährleisten, daß die
Pumpe auch dann stabil läuft, wenn sie z. B. plötzlich durch eine Bewegung des
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Patienten beschleunigt wird, werden numerische Simulationen durchgeführt, bei de-
nen das Gehäuse der Pumpe in axialer Richtung bewegt wird. Dabei wird geprüft,
wie der in axialer Richtung frei bewegliche Rotor auf die Gehäusebewegung reagiert.
Als Betriebspunkt wird für alle Simulationen mit bewegtem Gehäuse ein Fördervo-
lumenstrom von 6 l/min und eine Drehzahl von 3000 U/min gewählt.
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Bild 6.23: Instationäre Simulationen mit dem Modell B; a) Relative axiale Gehäus-
eposition bei einer sprunghaften Bewegung und b) Relative Rotorposition als Folge
der Gehäusebewegung

Das Bild 6.23a zeigt die bezogene axiale Gehäuseposition zg/s als Funktion der An-
zahl der Umdrehungen bei einer sprunghaften Änderung der Gehäuseposition. Wäh-
rend der ersten zehn Umdrehungen bewegt sich das Gehäuse nicht, damit sich der
Rotor in eine stationäre Position einschwingen kann. Anschließend wird das Gehäuse
innerhalb eines Zeitschritts um 14%, 28% und 42% der Spalthöhe an der Drossel-
stelle s in positiver z−Richtung versetzt. An dieser Position verbleibt das Gehäuse
für etwa drei Umdrehungen, bis sich der Rotor erneut in eine stationäre Position
eingeschwungen hat und springt anschließend wieder zurück auf die Ausgangsposi-
tion. Die Reaktion des Rotors auf diese sprungförmige Gehäusebewegung ist in Bild
6.23b dargestellt. Nachdem das Gehäuse bei zehn Umdrehungen sprungförmig nach
oben bewegt wurde, ändert sich die bezogene relative Position des Rotors (z− zg)/s
im Gehäuse. Der Rotor befindet sich plötzlich an einer Position nahe der unteren
Gehäuseseite und gleicht dies aus, indem er der Gehäusebewegung folgt. Innerhalb
von 0.025 s hat sich der Rotor wieder an der gleichen relativen Position im Gehäu-
se eingependelt. Nach etwa dreizehn Umdrehungen springt das Gehäuse innerhalb
eines Zeitschritts wieder zurück auf die Ausgangsposition, so daß sich der Rotor
kurzzeitig an einer Position nahe der oberen Gehäuseseite befindet. Wiederum folgt
der Rotor der Gehäusebewegung und bewegt sich innerhalb von 0.025 s zu derselben
stationären Endposition, die er vor der Gehäusebewegung eingenommen hatte.

In Bild 6.24a ist die bezogene axiale Gehäuseposition zg/s als Funktion der An-
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Bild 6.24: Instationäre Simulationen mit dem Modell B; a) Relative axiale Gehäus-
eposition bei einer Bewegung mit konstanter Geschwindigkeit und b) Relative Ro-
torposition als Folge der Gehäusebewegung

zahl der Umdrehungen dargestellt, wenn sich das Gehäuse mit einer konstanten
Geschwindigkeit bewegt. Während der ersten zehn Umdrehungen bewegt sich das
Gehäuse nicht, damit ein eingeschwungener Zustand erreicht wird. Anschließend
wird das Gehäuse mit einer konstanten Geschwindigkeit für die Dauer von sieben
Umdrehungen in die positive z−Richtung bewegt, wodurch sich ein rampenförmiger
Kurvenverlauf im Weg-Zeit Diagramm ergibt. Je nach zurückgelegtem Weg stellt
sich eine willkürlich gewählte, konstante Geschwindigkeit von 0.001 m/s oder 0.005
m/s ein. Abschließend bleibt das Gehäuse für weitere vier Umdrehungen auf der
erreichten axialen Position, damit sich der Rotor wieder in eine stationäre Endpo-
sition bewegen kann. Das Bild 6.24b zeigt die Reaktion des Rotors, wenn sich das
Gehäuse mit einer konstanten Geschwindigkeit axial nach oben bewegt. Nach der
Einschwingphase bewegt sich das Gehäuse in positive axiale Richtung, so daß sich
die bezogene relative Rotorposition ändert. Da der Rotor aufgrund seiner Trägheit
der Gehäusebewegung nachläuft, befindet er sich während der Bewegung näher an
der unteren Gehäusewand. Bei beiden Simulationen stellt sich innerhalb von 0.028
s ein stationärer Zustand ein, in dem der Rotor seine relative Position im Gehäuse
nicht mehr ändert. Die stationäre relative Position, an der sich der Rotor während
der Gehäusebewegung befindet, hängt von der Geschwindigkeit ab, mit der sich das
Gehäuse bewegt. Je schneller das Gehäuse nach oben bewegt wird, um so näher liegt
diese Position an der unteren Gehäuseseite. Sobald das Gehäuse wieder steht, läuft
der Rotor auf seine ursprüngliche relative Position im Gehäuse zurück.

Das Bild 6.25 beschreibt das transiente Stabilisierungsverhalten des Rotors, wenn
das Gehäuse eine komplexere Bewegung ausführt. Die Gesamtbewegung besteht aus
einer Einschwingphase von 10 Umdrehungen, einer Phase konstanter Beschleuni-
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Bild 6.25: Instationäre Simulationen mit dem Modell B; a) Beschleunigungs-Zeit Dia-
gramm; b) Geschwindigkeits-Zeit Diagramm; c) Weg-Zeit Diagramm des Gehäuses
und b) Relative Rotorposition als Folge der Gehäusebewegung

gung mit 1/16 der Erdbeschleunigung für eine Dauer von 0.015 s, einem Abschnitt
mit einer konstanten Geschwindigkeit von 0.0085 m/s, der 0.07 s dauert, und einer
Phase, in der das Gehäuse mit -1/16 der Erdbeschleunigung für eine Dauer von
ebenfalls 0.015 s abgebremst wird. Abschließend bleibt das Gehäuse für drei Umdre-
hungen auf der erreichten axialen Position. In Bild 6.25a ist das Beschleunigungs-Zeit
Diagramm dieser Bewegung aufgezeigt und in Bild 6.25b das Geschwindigkeits-Zeit
Diagramm. Das Bild 6.25c zeigt die bezogene axiale Gehäuseposition zg/s, was einer
bezogenen Darstellung des Weg-Zeit Diagramms für diese Bewegung entspricht. Au-
ßerdem ist die bezogene, axiale Position des Rotors z/s als Antwort des Rotors auf
die Gehäusebewegung dargestellt. In Bild 6.25d ist die Relativposition des Rotors
während der Bewegung angegeben. Während der 0.015 s, in denen das Gehäuse auf
die Geschwindigkeit von 0.0085 m/s beschleunigt wird, bewegt sich der Rotor um
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eine relative Distanz von ∆(z − zg)/s = 0.41 in Richtung der unteren Gehäuseseite.
Während der folgenden Phase, in der sich das Gehäuse mit konstanter Geschwindig-
keit bewegt, bleibt der Rotor in einem stationären Zustand bei (z−zg)/s = −0.282.
Anschließend wird das Gehäuse mit der betragsmäßig gleichen Beschleunigung ab-
gebremst, mit der es vorher beschleunigt wurde, und verbleibt auf der erreichten
axialen Endposition. Während des Bremsvorgangs bewegt sich der Rotor zurück zu
seiner ursprünglichen relativen Position bei (z − zg)/s = −0.128, auf die er sich
erneut einschwingt.
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Bild 6.26: Instationäre Simulationen mit dem Modell B, Rotorposition und Gehäu-
seposition bei einer sinusförmigen Bewegung des Gehäuses; a) zg = 0.27s sin(Ωt)
und b) zg = 0.27s sin(2Ωt)

In Bild 6.26a und Bild 6.26b sind die Ergebnisse von zwei Simulationen dargestellt,
bei denen das Gehäuse sinusförmig bewegt wird. Aufgrund der Trägheit des Ro-
tors erfolgt dessen Antwort phasenverschoben, so daß hier nicht mehr die Differenz
zwischen Gehäuse- und Rotorposition, sondern die bezogene Gehäuseposition zg/s
und die bezogene Rotorposition z/s für jede Simulation einzeln dargestellt wird. Die
Amplitude beträgt bei beiden Simulationen 27% der Spaltweite an der Drosselstelle.
Bei der in Bild 6.26a gezeigten Simulation beträgt die Winkelgeschwindigkeit Ω mit
der das Gehäuse schwingt 25% der Winkelgeschwindigkeit des Rotors, bei der in
Bild 6.26b gezeigten Simulation ist sie doppelt so hoch.

Aus den Ergebnisdaten der in Bild 6.26a gezeigten Simulation geht hervor, daß die
Rotorbewegung mit der gleichen Frequenz erfolgt, wie die anregende Bewegung des
Gehäuses. Insgesamt durchlaufen Gehäuse und Rotor 2.5 Perioden, wobei die Dauer
einer Periode T = 0.08 s oder 3.98 Umdrehungen beträgt. Die Antwort des Ro-
tors auf die Gehäusebewegung erfolgt zeitlich etwas nachlaufend, wobei die zeitliche
Phasenverschiebung zwischen den beiden Kurven ∆t = −0.0092 s, bzw. 0.46 Umdre-
hungen beträgt. Die Amplitude der Rotorbewegung entspricht der der Gehäusebewe-
gung. Wird die Frequenz der Gehäusebewegung verdoppelt, so ändert sich die Ant-
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wortfrequenz des Rotors in gleicher Weise, s. Bild 6.26b. Auch bei dieser Simulation
ist die Frequenz der Rotorbewegung gleich der der anregenden Gehäusebewegung
und die Phasenverschiebung zwischen den beiden Kurven beträgt ∆t = −0.0092 s,
bzw. 0.46 Umdrehungen. Durch das Verdoppeln der Frequenz der Gehäusebewegung
halbiert sich die Periodendauer einer Rotorschwingung auf T = 0.04 s.

Alle vorgestellten Untersuchungen, bei denen das Gehäuse in axialer Richtung be-
wegt wird, zeigen, daß der Rotor aufgrund seiner Trägheit der Gehäusebewegung
nachläuft und nach Ende der Bewegung wieder die gleiche stationäre Position ein-
nimmt. Die Antwort des Rotors auf eine Bewegung des Gehäuses erfolgt sehr schnell,
d. h. innerhalb von weniger als 0.01 s bzw. einer halben Rotorumdrehung. Zu ei-
nem späteren Zeitpunkt sollte außerdem geprüft werden, welchen Einfluß es auf die
Rotorstabilisierung hat, wenn der Rotor kurzzeitig an einer Gehäusewand anstößt.
Dies läßt sich effizienter in einem physikalischen Experiment untersuchen, da bei
numerischen Simulationen Probleme bei der Netzgenerierung entstehen wenn die
Spaltweite gegen null geht und die Rechenzeiten bereits jetzt für jede Simulation
mit bewegtem Gehäuse etwa drei Monate betragen.

6.2.3 Instationäre Simulationen mit dem Modell C

Für die in diesem Abschnitt vorgestellten Ergebnisse der Rotorstabilisierung wird
das in Bild 5.11 vorgestellte Modell C verwendet. Mit diesem Modell werden zwei
zeitechte Simulationen der Rotorstabilisierung durchgeführt. Bei der ersten Simu-
lationsreihe werden nur axiale Verschiebungen des Rotors erlaubt, bei der zweiten
kann sich der Rotor zudem auch in radialer Richtung bewegen. Bei der zweiten Reihe
werden nur Kräfte in den drei Raumrichtungen berücksichtigt, nicht aber die Mo-
mente, die den Rotor zum Kippen bringen, da in Abschnitt 6.1.3.3 gezeigt werden
konnte, daß der Rotor instabil wird und sofort an den Gehäusewänden anstößt.

Die Berechnung der Verschiebungen in x− und y−Richtung aufgrund der am Rotor
angreifenden Kräfte erfolgt analog der in Abschnitt 3.4 aufgezeigten für Verschiebun-
gen in axialer Richtung. Bei beiden Simulationsreihen werden ein Fördervolumen-
strom von 6 l/min und eine Drehzahl von 3000 U/min angenommen. In Bild 6.27 ist
die bezogene axiale Rotorposition z/s in Abhängigkeit der Anzahl der Umdrehungen
für die beiden Simulationsreihen dargestellt. Bei der mit axial bezeichneten Reihe
sind nur axiale Verschiebungen erlaubt, bei der Reihe axial und radial sind auch
radiale Verschiebungen zulässig. Das Bild zeigt, daß sich innerhalb der ersten vier
Umdrehungen kaum Unterschiede zwischen einer Simulation mit rein axialen und
einer Simulation mit axialen und radialen Verschiebungen ergeben. Danach werden
die Abweichungen zwischen den beiden Simulationsreihen größer, wobei die beiden
Kurven weiter den gleichen mittleren Verlauf aufweisen. Die maximale Abweichung
zwischen den beiden Kurven beträgt 25% bei 10.5 Umdrehungen, die Abweichung
der zeitlichen Mittelwerte der Kurven beträgt weniger als 0.5%.

In Bild 6.28 ist für die Simulationsreihe, bei der auch radiale Verschiebungen zugelas-
sen sind, die bezogene Rotorposition in der x-y-Ebene zu verschiedenen Zeitpunkten
dargestellt. Als Bezugsgröße ∆R dient die maximale Distanz, um die sich der Rotor
in radialer Richtung bewegen kann, ohne an der Spiralenzunge anzustoßen. Die vier
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Umdrehungen
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Bild 6.27: Instationäre Simulationen mit dem Modell C; Relative axiale Rotorposi-
tion für eine Simulationsreihe, bei der nur axiale Verschiebungen erlaubt sind, und
für eine Simulationsreihe, bei der axiale und radiale Verschiebungen zugelassen sind

Bilder zeigen den Weg, den der Rotormittelpunkt nach 6, 12, 18 und 24 Umdrehun-
gen zurückgelegt hat. Während der ersten vier Umdrehungen, s. Bild 6.28a, bewegt
sich der Rotor zu einem Punkt bei x/∆R ≈ −0.003 und y/∆R ≈ 0.005. In diesem
Punkt haben die Radialkräfte ihr Minimum, was auch aus den Ergebnissen der sta-
tionären Strömungssimulationen in Bild 6.14 hervorgeht. Anschließend beginnt der
Rotor spiralenförmig um diesen Punkt zu kreisen, s. Bild 6.28b und Bild 6.28c, wo-
bei sich der Rotor mit zunehmender Simulationsdauer weiter von dem Mittelpunkt
entfernt. Nach 24 Umdrehungen beträgt die radiale Verschiebung noch weniger als
7% des maximal möglichen Weges ∆R.

6.3 Analyse der Blutschädigung

Bei der Konstruktion von Pumpen zur Förderung von Blut gelten andere Randbe-
dingungen als bei der Konstruktion einer herkömmlichen Pumpe. Neben der Vermei-
dung von Thrombenbildung ist insbesondere auf eine möglichst geringe Schädigung
der roten Blutzellen beim Fördern zu achten. Es ist somit wünschenswert, einer-
seits bereits frühzeitig im Entwicklungsprozeß der Blutpumpe Aussagen über die zu
erwartende Blutschädigung treffen zu können und andererseits die Ursachen einer
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Bild 6.28: Instationäre Simulationen mit dem Gesamtmodell der Blutpumpe; bezo-
gene Rotorposition in der x-y-Ebene zu verschiedenen Zeitpunkten

Schädigung bei bereits bestehenden Systemen zu ergründen. Seit etwa 10 Jahren gibt
es Ansätze, hierzu numerische Verfahren heranzuziehen, siehe z. B. Bludszuweit
[8] und Mitoh et al. [40]. Dabei wird das Ziel verfolgt, eine qualitative Bewertung
jener Einflußfaktoren vorzunehmen, die als ursächlich für die Blutschädigung ange-
sehen werden und sich durch numerische Berechnung ermitteln lassen. Ziel dieser
Analyse ist es, eine Bewertungsgröße für eine gegebene Geometrie und einen defi-
nierten Betriebszustand zu ermitteln, welche eine Abschätzung der zu erwartenden,
strömungsinduzierten Blutschädigung im Vergleich zu anderen Geometrievarianten
oder Betriebspunkten erlaubt, Apel [3].

Um das Ausmaß an Blutschädigung der im Rahmen dieser Arbeit entwickelten Blut-
pumpe, die den Namen Rotacor trägt, beurteilen zu können, müssen die Ergebnisse
in Relation zu einer bereits eingehend in-vivo und in-vitro untersuchten Pumpe ge-
sehen werden. Als Bezugsgröße dient daher die gut dokumentierte extrakorporale
Radialblutpumpe Rotaflow, die am DHM entwickelt wurde, s. Mendler et al.
[38] und Orime et al. [46] und von der Firma Jostra vertrieben wird. In einem
diesem Forschungsvorhaben vorangegangenen Projekt ist der elektrische Antrieb
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der Rotaflow Blutpumpe verbessert und die Pumpe in Hinblick auf hydraulische
Effizienz optimiert worden. Das Produkt dieser Weiterentwicklung ist die extrakor-
porale Blutpumpe Rotassist, die ebenfalls zu Vergleichszwecken herangezogen wird,
s. Mendler et al. [37] und Breitenbach [13].

Die Grundlage für eine numerische Berechnung der Blutschädigung sind die Er-
gebnisdaten von numerischen Strömungssimulationen. Daher werden für alle drei
Blutpumpen Rechennetze erzeugt, wobei der mit Fluid gefüllte Raum jeder Pumpe
mit etwa 650.000 Knoten diskretisiert wird. Anschließend werden stationäre Strö-
mungssimulationen mit dem kommerziellen CFD-Softwarepaket Tascflow durchge-
führt, in dem ein Partikel-Tracking Modul enthalten ist. Als Betriebspunkt wird ein
Fördervolumenstrom von 6 l/min und eine Drehzahl von 3000 U/min gewählt. Aus
den Ergebnisdaten der auskonvergierten Strömungslösungen wird die skalare Ver-
gleichsspannung gemäß Gleichung 3.24 für jedes Kontrollvolumen berechnet. Um
eine Aussage darüber zu treffen, welcher Anteil des geförderten Blutvolumens wel-
cher Beanspruchung unterliegt, wird für die Vergleichsspannung im Strömungsgebiet
die Häufigkeit ihres Auftretens bestimmt. In Bild 6.29a ist eine solche Verteilung
für die drei Blutpumpen in kumulierter Form dargestellt. Das Bild zeigt, daß die
Vergleichsspannung im gesamten Strömungsgebiet bei allen drei Blutpumpen zu an-
nähernd 100% weniger als 100 N/m2 beträgt. Bei der implantierbaren Blutpumpe
Rotacor, die im Rahmen dieser Arbeit entwickelt wurde, ist die 100%-Marke sogar
bereits bei 60 N/m2 erreicht. Die Vergleichsspannung liegt weit unter dem Wert von
420 N/m2, ab dem eine meßbare Hämolyse einsetzt. Diese Form der Analyse erlaubt
eine Bewertung der Belastungsverteilung im Strömungsgebiet, aber nur unter der
Voraussetzung, daß die Belastungsdauer keinen Einfluß auf die Schädigung ausübt.
Dies trifft nur für kurze Belastungszeiten im Bereich von Millisekunden zu, Apel
[3].
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Bild 6.29: Analyse der Blutschädigung; a) Kumulierte Häufigkeit der Vergleichss-
pannung im gesamten Strömungsgebiet und b) Nach Gleichung 4.6 bestimmte Blut-
schädigung



6.3. ANALYSE DER BLUTSCHÄDIGUNG 95

Zur Ermittlung der Belastungsdauer werden die Bahnlinien von 300 Partikeln mit
der Größe und den Stoffeigenschaften von roten Blutzellen berechnet, deren Start-
punkte gleichmäßig über den Eintritt am Saugstutzen verteilt sind. Entlang dieser
Bahnlinien werden die zurückgelegte Wegstrecke, die Zeit sowie die zu den Ortsvek-
toren korrespondierenden Vergleichsspannungen ermittelt und aufgezeichnet. Aus
diesen Daten lassen sich zunächst die Verweilzeiten der Partikel ermitteln. In den Bil-
dern 6.30a und 6.30b ist die Häufigkeit der Verweilzeiten der Partikel in relativer und
kumulierter Form aufgetragen. Bei der Darstellung der relativen Häufigkeit beträgt
die Breite der einzelnen Intervalle 0.1 s. Bei den beiden extrakorporalen Blutpumpen
haben über 90% der Partikel die Pumpe innerhalb einer Sekunde durchlaufen. Bei
der Rotacor Blutpumpe haben 98% der Partikel die Pumpe bereits nach 0.3 s pas-
siert. Die Ursache für die längeren Durchgangszeiten bei den beiden extrakorporalen
Blutpumpen ist, daß die Pumpenteile als Einwegartikel konzipiert sind und daher
aus fertigungstechnischen Gründen die Spalte zwischen Rotor und Gehäuse sehr viel
größer ausfallen. Dadurch treten größere Spaltvolumenströme auf, folglich strömen
die meisten Partikel mehrmals durch das Laufrad, um zum Auslaß zu gelangen.
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Bild 6.30: Analyse der Blutschädigung; a) Relative Häufigkeit und b) Kumulierte
Häufigkeit der Verweilzeit für 300 Partikel

Bild 6.31a zeigt die relative Häufigkeit und Bild 6.31b die kumulierte Häufigkeit der
maximal auf jeder Partikelbahn aufgezeichneten skalaren Vergleichsspannung. Bei
der Darstellung der relativen Häufigkeit beträgt die Breite der einzelnen Intervalle
15 N/m2. Im Fall der extrakorporalen Blutpumpe Rotaflow waren 90% der Par-
tikel einer Spannung von weniger als 100 N/m2 ausgesetzt, im Fall der Rotassist
Blutpumpe liegt dieser Wert bei 150 N/m2.

Dagegen weist die intrakorporale Blutpumpe Rotacor die niedrigsten Spannungs-
werte auf, d. h. 90% der Partikel sind einer Spannung von weniger als 75 N/m2

ausgesetzt. Diese Pumpe ist als Teil eines implantierbaren Herzunterstützungssys-
tems für einen längerfristigen Einsatz konzipiert, bei dem sich die blutschädigenden
Einflüsse auf Dauer aufsummieren.
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Bild 6.31: Analyse der Blutschädigung; a) Relative Häufigkeit und b) Kumulierte
Häufigkeit der maximal aufgezeichneten skalaren Vergleichsspannung für 300 Parti-
kel

Faßt man die beiden Schädigungsursachen Vergleichsspannung und Verweilzeit ge-
mäß Gleichung 4.6 zu einer skalaren Größe zusammen, so ergibt sich der in Bild
6.29b dargestellte Sachverhalt. Die Schädigung S beträgt bei der im Rahmen die-
ser Arbeit entwickelten Rotacor Blutpumpe lediglich 15%, bzw. 10% dessen, was
einer Blutzelle in den beiden extrakorporalen Blutpumpen Rotaflow und Rotassist
zugemutet wird.

Zusammenfassend kann daher gesagt werden, daß bei der Rotacor Blutpumpe keine
Probleme mit zu hoher Blutschädigung zu erwarten sind, was jedoch durch experi-
mentelle Untersuchungen noch nachgewiesen werden muß.
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Kapitel 7

Bewertung und Ausblick

Im Rahmen dieser Arbeit wird ein Programmsystem entwickelt, mit dem die Fluid-
Struktur Wechselwirkungen zwischen dem Fördermedium Blut und einem darin be-
weglichen Rotor einer Blutpumpe simuliert werden können. Außerdem werden der
Radseitenraum, die Beschaufelung und die Spirale der Blutpumpe entworfen und
in Hinblick auf hohe Steifigkeit, hohe Wirkungsgrade und geringe Blutschädigung
optimiert.

Das zur numerischen Simulation der instationären Rotorstabilisierung entwickel-
te Programmsystem besteht aus einem Netzgenerator, dem CFD-Code NS3D und
einem Postprocessing Modul. Der Netzgenerator erzeugt vollautomatisch ein Re-
chennetz, wahlweise der gesamten Blutpumpe oder eines vereinfachten Modells. Es
können sowohl Konfigurationen, bei denen der Rotor in axialer und radialer Richtung
verschoben ist, behandelt werden als auch solche, in denen der Rotor im Gehäuse
um eine zur Rotationsachse senkrechte Achse gekippt ist. Der am FLM vorhandene
Strömungslöser NS3D wird modifiziert, so daß sich numerische Strömungssimula-
tionen auch auf bewegten Rechengittern durchführen lassen. Außerdem wird ein
Postprocessing entwickelt, mit dem die vom Fluid auf den Rotor ausgeübten hydro-
dynamischen Kräfte und die daraus resultierende Verschiebung berechnet werden
können.

Mit Hilfe stationärer Strömungssimulationen wird der erste Prototyp einer Blut-
pumpe entworfen. Der Vergleich von numerisch ermittelten und experimentellen
Leistungsdaten der Pumpe zeigt eine gute Übereinstimmung. Dies gilt auch für
die instationären Strömungsrechnungen, mit denen die Rotorstabilisierung simuliert
wird. Für den Fall rein axialer Verschiebungen stimmt die numerisch bestimmte sta-
tionäre Endposition des Rotors mit der im Experiment ermittelten sehr gut überein.
Instationäre Simulationen, bei denen der Rotor auch in radialer Richtung verschieb-
bar ist, zeigen ebenfalls physikalisch sinnvolle Ergebnisse, die aber noch durch Mes-
sungen belegt werden müssen.

Mit der Entwicklung eines Moduls zur Berechnung der Blutschädigung aus den Er-
gebnisdaten numerischer Strömungssimulationen steht ein Werkzeug zur Verfügung,
mit dem ein zukünftiges Blutpumpendesign hinsichtlich Blutschädigung bewertet
werden kann. Der Vergleich der im Rahmen dieser Arbeit entworfenen Pumpe mit
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bestehenden Systemen zeigt, daß die Pumpe sehr blutschonend arbeitet.

Das entwickelte Programmsystem stellt ein validiertes Werkzeug zur numerischen Si-
mulation der Rotorstabilisierung in axialer und radialer Richtung dar. Der nächste
Schritt sollte die Einbeziehung der Kipp- und Kreiselmomente in die Rotorstabilisie-
rung sein. In diesem Fall muß für die Berechnung der resultierenden Verschiebung ein
anderer Ansatz verwendet werden, da dann die vergleichsweise einfache Berechnung
mit Hilfe des zweiten Newton’schen Gesetzes nicht mehr gilt.

Aufgrund der extrem zeitaufwendigen instationären Simulationen sollte zudem ei-
ne Portierung des Programmsystems, insbesondere des CFD-Codes, auf einen vek-
torisierten oder massiv-parallelisierten Hochleistungsrechner in Erwägung gezogen
werden.
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Anhang A

Kennfeld der Blutpumpe
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Bild A.1: Durch numerische Strömungssimulationen ermitteltes Kennfeld der Blut-
pumpe in dimensionsbehafteter Darstellung
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