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Einleitung

1. Einleitung

Vor hundert Jahren, am 17. Dezember 1903, iiberwand zum ersten Mal * ein motorgetrie-
benes ,,Fluggerat schwerer als Luft“ aus eigener Kraft die Anziehung der Erde. Der Flug,
den damals die Gebrider Wright in Kitty Hawk an der Atlantikkiste North Carolinas mit
ihrer ,,Flyer I absolvierten, erstreckte sich Uber ein Lange von 36 Metern und erreichte
eine Hohe von 3 Metern; insgesamt dauerte er nur etwa 12 Sekunden. Der Motor, der da-
mals in der ,,Flyer I zum Einsatz kam, war ein 4-Zylinder Benzinmotor mit einer Leistung
von 12 PS. Dieser Flug, nach heutigen Mal3staben ein Hipfer, war dennoch ein technologi-
scher Quantensprung.

Gegen Ende 1908 schaffte der ,,Flyer* bereits Fliige von fast zweieinhalb Stunden und
konnte bereits Fluggaste mitnehmen. Nach diesem Durchbruch dauerte es nicht mehr lan-
ge, bis immer neuere fliegerische Pionierleistungen die enormen Mdglichkeiten und Leis-
tungsfahigkeiten von Motorflugzeugen demonstrierten. Beinahe monatlich folgten neue
Hohen-, Strecken- oder Zeitrekorde. Am 25. Juli 1909 flog der Franzose Louis Bleriot mit
einem selbst entwickelten Eindecker als erster tiber den Armelkanal, am 23. September
1910 gelang dem Peruaner Jorge Chavez Dartnell die erste Alpeniiberquerung.

Der eigentliche Aufschwung der Luftfahrt begann allerdings erst mit dem ersten Weltkrieg,
in dem erstmals tausende von Flugzeugen in Massenfertigung gebaut wurden. Parallel stieg
die Leistungsfahigkeit der Maschinen rapide an. Jagdfugzeuge erreichten bereits Ge-
schwindigkeiten von 200 Stundenkilometern und mit mehrmotorigen Maschinen konnten
bereits viele Zentner Nutzlast transportiert werden. Dieser enorme technologische Schub
wurde insbesondere durch die Entwicklung immer leistungsfahiger Flugmotoren ermdg-
licht. Diese wurden mit dem Ziel konstruiert, immer mehr Leistung bei immer geringerem
Gewicht zu liefern. Im ersten Weltkrieg erreichte die Leistung der Flugmotoren bereits 200
PS. In den folgenden Jahren wurde die Luftfahrt immer weiter perfektioniert und die zivile
Luftfahrt nahem ihren grofRen Aufschwung. Ganzmetallkonstruktionen, wie zum Beispiel
die Junkers F 13, erhohten die Robustheit der Fluggerate betrachtlich und lieRen immer
weitere Rekorde zu. So tberquerte Charles Lindbergh 1927 mit der ,,Spirit of St. Louis* als
erster den Atlantik.

Wie schon der erste Weltkrieg, so brachte auch der zweite Weltkrieg einen dramatischen
Schub fur den technologischen Fortschritt in der Luftfahrt. Hochentwickelte Kolbenflug-
motoren mit Leistungen von iber 1 000 KW erméglichten schliel3lich Fluggeschwindigkei-
ten bis zu 0,7 Mach und Flughohen von tber 12 Kilometern. Doch damit war auch die
technische Grenze der Kolbenmotoren erreicht.

1930 und 1935 entwickelten Sir Whittle und Hans von Ohain mit dem Strahltriebwerk ein
vollig neues Konzept der Motorisierung und l6sten damit in der Luftfahrtgeschichte eine
neue Revolution aus. Anstatt die Verbrennung — wie im Kolbenmotor — in zeitlich ge-
trennte Takte flr Ansaugen, Verdichten, Verbrennung und Ausstol3en zu organisieren, ar-

! Andere Quellen nennen Gustav WeiRkopf als ersten Motorflugpionier, der bereits zwei Jahre zuvor, am 14.
August 1901, den ersten erfolgreichen Motorflug absolviert haben soll. Dieser Sachverhalt wird jedoch von
den Historikern mehrheitlich stark bezweifelt.
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beiten Gasturbinen kontinuierlich, indem verschiedene Baugruppen die einzelnen Funktio-
nen Ubernehmen. Ein Verdichter liefert stetig komprimierte Luft. Diese verdichtete Luft
wird anschlielend in eine Brennkammer geleitet und mit Brennstoff versetzt. Nach der
Zundung des Gemisches in der Brennkammer erfolgt in einer Turbine schlielich die Ex-
pansion des Verbrennungsgases auf Umgebungsdruck. Die Turbine entnimmt dabei einen
Teil der im Arbeitsfluid enthaltenen Energie und fiihrt diese Leistung tber eine Welle dem
Verdichter zu. Die im Strahl verbleibende kinetische Energie dient schlieRlich dem Vor-
trieb entsprechend dem Impulserhaltungssatz. Mit diesem Prinzip, welches zum ersten Mal
1939 in der Henkel He 178 flugtechnisch eingesetzt wurde, gelang es, in voéllig neue Leis-
tungsdimensionen vorzudringen. Derzeit sind mit diesen Antrieben Hohen von tber 20 km
und Fluggeschwindigkeiten bis tiber Mach 3,0 zu erreichen.

Gasturbinen zeichnen sich durch eine enorm hohe Leistungsdichte bei gleichzeitig gewal-
tigen Energiestromen aus. So betrdgt das Leistungsgewicht eines modernen Strahltrieb-
werks etwa das 10-fache eines konventionellen PKW-Kolbenmotors bei einem mdglichen
Unterschied in der Leistung von tber zwei GroRenordnungen. Fur den Einsatz in der Luft-
fahrt sind sie aus diesem Grund geradezu pradestiniert. Seit 1952 werden Fluggasturbinen
in der zivilen Luftfahrt eingesetzt und mit der Boing 707 begann 1957 endgiltig die Ara
der Dusenverkehrsflugzeuge. Mit dem Aufstieg des Strahlantriebes ging die Bedeutung der
Kolbenflugmotoren hingegen drastisch zurlck. Diese beschranken sich heutzutage vor
allem auf den Sektor der Klein- und Sportflugzeuge.

Die Leistungsdaten der Fluggasturbinen haben sich seit ihrer Erfindung vervielfacht. Wah-
rend zum Beispiel die BMW 003 von 1939 als Triebwerk fiir die Messerschmitt Me 262
einen Startschub von 7,8 KN hatte, liefern etwa die Trent 900 oder die GP 7000 als Trieb-
werke des Airbus A380 einen Startschub von ca. 36 KN.

Neben der Leistung spielen auch der Brennstoffverbrauch und damit die Wirtschaftlichkeit
der Triebwerke eine zentrale Rolle. So reduzierte sich der spezifische Brennstoffverbrauch
in den letzen 50 Jahren kontinuierlich um 40 Prozent [113] und liegt derzeit bei Langstre-
ckenfligen um die 4 Liter pro 100 Personenkilometer. Der zivile Flugverkehr hat, gemes-
sen in Passagierkilometern, seit 1967 bis 2000 jahrlich um durchschnittlich 7,9 Prozent auf
etwa 3 000 Mrd. Kilometer zugenommen [111]. Dieser Trend durfte — wenn auch nicht
mit den bisherigen Steigerungsraten — Bestand haben. So hat zum Beispiel der Anschlag
auf das World Trade Center das Verkehraufkommen im Flugverkehr nur zeitweise brem-
sen konnen. Bereits zwei Jahre nach dem Anschlag befindet sich der Luftverkehr wieder
auf deutlichem Wachstumskurs. EADS prognostiziert fir den Zeitraum von 2000 bis 2020
ein Wachstum des Luftverkehrs von durchschnittlich 4,7 Prozent pro Jahr [111]. Der jahr-
liche Brennstoffverbrauch wird derzeit auf ca. 300 Mio. Tonnen geschatzt. Damit tragt der
Luftverkehr bereits gegenwértig mit vier Prozent an dem vom Menschen verursachten
Treibhauseffekt bei [112].

Auf dem Markt herrscht ein harter VVerdrangungswettbewerb unter den einzelnen Flugli-
nien. Letztlich werden nur jene (berleben kdnnen, welche die Wirtschaftlichkeit ihrer Flot-
te durch eine kontinuierliche Modernisierung stetig verbessern. Zukunftige Flugtriebwerke
werden sich deshalb nur dann verkaufen lassen, wenn sie auch im Hinblick auf den drin-
gend erforderlichen Umweltschutz und der sich in Zukunft abzeichnenden Verknappung
der Brennstoffressourcen immer sparsamer, Kleiner, leistungsfahiger und zuverléssiger
werden.
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Lange bevor die Idee einer Fluggasturbine entstand — die erste Patentanmeldung erfolgte
1922 von Maxime Guillaume in Frankreich — wurden schon Konzepte fir stationéren
Gasturbinen zur Energiegewinnung entwickelt und verwirklicht. Das erste Gasturbinenpa-
tent wurde bereits 1791 von John Barber in England veroffentlicht. Doch es dauerte noch
uber 100 Jahre, bis die ersten Prototypen in Betrieb gingen. Die Entwicklung der Gasturbi-
ne wurde vornehmlich durch den Wunsch angetrieben, die Energiegewinnung, die bis An-
fang des 20. Jahrhunderts ausschlieBlich auf dem Dampfprozess basierte, zu vereinfachen
und in ihrem Wirkungsgrad zu verbessern.

Die erste Gasturbine, ausgestattet mit einem mehrstufigen Axialverdichter — vermutlich
dem ersten seiner Art — wurde schlie3lich 1892 von Franz Stolze konstruiert und zwi-
schen 1900 und 1904 getestet. Allerdings erwies sich der thermische Wirkungsgrad dieser
Gasturbine aufgrund zu geringer Verdichter- und Turbinenwirkungsgrade als zu niedrig,
um den Durchbruch zu schaffen. Erst mit der Entwicklung leistungsfahigerer Verdichter-
und Turbinenstufen konnten letztendlich akzeptable Wirkungsgrade erreicht werden. Die
erste erfolgreiche Gasturbinenanlage zur Stromerzeugung ging schlief3lich 1939 in Neu-
chatel in der Schweiz als Reservestromaggregat mit einer Leistung von 4 MW in Betrieb.
Durch eine stetige Verbesserung des thermischen Kreisprozesses und der Turbokomponen-
ten gelang es im Laufe der Zeit den Wirkungsgrad von anfanglich etwa 18 Prozent auf
nahezu 40 Prozent zu steigern und damit sogar in den Bereich von Kolbenmaschinen zu
gelangen. Mittels einer Kombination aus Gas- und nachgeschalteten Dampfturbinen, wel-
che die Restwarmeenergie des Abgasstrahls ausnutzen, 1&sst sich in modernen so genann-
ten Gas- und Dampfanlagen (GuD) die Effizienz der Energiegewinnung noch weiter auf
bis zu 60 Prozent steigern. Damit liegt die Wirtschaftlichkeit deutlich tiber dem konventio-
neller Kohle- oder Atomkraftwerke, welche die Warmeleistung ausschlieBlich Uber eine
Dampfturbine in elektrische Energie transformieren. Mittlerweile tragen nach einer Statis-
tik der Siemens AG [110] Gasturbinen und GuD-Kraftwerke bereits mit 40 Prozent zum
weltweit erzeugten Strom bei.

Im Bestreben, den CO,-AusstoR bei der Energieerzeugung weiter zu reduzieren, und be-
dingt durch die Tendenz der Stromwirtschaft, die Energieerzeugung immer weiter zu de-
zentralisieren, wird dieser Anteil — nach einer Schatzung der Siemens AG [110] — in den
nachsten Jahren noch deutlich anwachsen. GuD-Kraftwerke werden somit zu einem
Hauptpfeiler der Stromerzeugung. Aus diesem Grund ergibt sich die dringende Notwen-
digkeit, die Wirtschaftlichkeit von Gasturbinen stetig zu verbessern, um die Umweltbelas-
tung auf einem Minimum zu halten.
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2. Grundlagen Verdichter

2.1. Bedeutung des Verdichters fur Gasturbinen

Die Verdichterkomponente ist fiir eine Gasturbine von herausragender Bedeutung. lhre
Leistungsdaten sind es, die die Leistungsfahigkeit und Wirtschaftlichkeit einer Gasturbine
malgeblich bestimmen. Die thermodynamische Arbeitsweise einer Gasturbine l&sst sich
vereinfachend Uber den Joule-Kreisprozess beschreiben (Abbildung 2-1). Der thermische
Wirkungsgrad nm, iq dieses Vergleichsprozesses héngt direkt vom Verdichtungsverhéltnis I1
vor der Warmezufuhr ab (GI. 2-1). Je hoher das Druckverhéltnis gewahlt wird, desto hohe-
re Wirkungsgrade lassen sich theoretisch erzielen. Unter Annahme eines idealen, verlust-
freien Kreisprozesses lasst sich somit die Wirtschaftlichkeit Gber eine kontinuierliche Stei-
gerung der Kompression stetig verbessern — allerdings nimmt der prozentuale Zugewinn
an Wirkungsgrad mit steigendem Druckverhaltnis ab.

x-1 xK-1
K x T
Ny g =1— P2 =1— i =1--2 Gl. 2-1
th,id I T
Ps 3
1 1
2 — 3: Verdichtung
3 -4 Wirmezufuhr Ps = Pa, 1o = kONst.
ﬁ 4 — 5. Entspannung / Pa rew = KONSL. o 0E akrtats
a @ § = (verlustfrei)
[ A ) —
= Idealprozess - 5 06 =095 T1,/T,=59
w (verlustfrei) ealprozess I T il e o _
@ ® :_—~(verlustbehaftet) B | e e n=49, Tt/T, =714
-2 e t S | e e R L S
g i . e é 0,4 n= 0,9, TH/T,= 59
E ; 1§ Ps=po= konst. = il
E M, real, max =09, Tt/T,=436
& (® 02 | F :
0@
¢ 0
0 10 20 30 40 50 60
spezifische Entropie s Druckverhiltnis

Abbildung 2-1: Wirkungsgrad des Joule-Kreisprozesses bei verlustbehafteten Zustandsanderungen
des Arbeitsfluids

Unter Berticksichtung der Tatsache, dass die Verdichtung bzw. die nach der Warmezufuhr
erfolgende Entspannung des Arbeitsfluids mit den zur Verfugung stehenden technischen
Verfahren stets verlustbehaftet und somit irreversibel sind, ist zu beobachten, dass eine
mdogliche Steigerung des Wirkungsgrades ni rea Uber das Verdichtungsverhaltnis sehr
stark vom resultierenden Verdichter- und Turbinenwirkungsgrad (nv bzw. nt) abhéngig ist.
In diesem Fall erhoht sich zundchst der thermische Wirkungsrad mit steigendem Druck-
verhaltnis bis zum Erreichen eines bestimmten Scheitelwertes n, real, max. Mit Uberschrei-
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ten dieses Wertes fallt der Wirkungsgrad des Arbeitsprozesses anschlieRend jedoch wieder
ab. Grund hierfiir ist die Tatsache, dass die mit steigendem Druckverhéltnis stetig zuneh-
menden, absoluten Verluste in der Verdichter- bzw. Turbinenkomponente den vom idealen
Joule-Prozess stammenden wirkungsgradfordernden Effekt eines gesteigerten Druckver-
haltnisses irgendwann tberlagern, da dieser bei htheren Druckwerten immer geringer aus-
fallt. Die genaue Lage des optimalen Druckverhaltnisses Iy hdngt neben dem Verdichter-
und Turbinenwirkungsgrad insbesondere auch von der gewéhlten Turbineneintrittstempe-
ratur Tty ab (Abbildung 2-1).

Der thermische Wirkungsgrad nin reat Und die spezifische maximale Nutzarbeit wy, max €ines
verlustbehafteten Gasturbinenprozesses lasst sich unter Annahme eines idealen Gases
bestimmen zu

(r1-1)(p°0 - 11)

= Gl. 2-2
nth,real 771—[(0 . 77(1—[ . 1)_ 1)
20 12
WN,maX — CpTO 77 Gl. 2-3
n
mit
x-1
pt3 o Tt4
M=% |  9="4undn=n =n,.
( po) T, n=mn =1

So ergibt sich zum Beispiel nach Gl. 2-2 unter den Bedingungen der Standardatmosphare
auf Meereshohe (To = Tisa= 288,15 K) bei einer gegebenen Turbineneintrittstemperatur
von ca. 1 400 Kelvin und einem angenommenen Wirkungsgrad fir den Verdichtungs- bzw.
Entspannungsvorgang von jeweils etwa 0,9 das Wirkungsgradmaximum bei einem Druck-
verhaltnis I, von ca. 20 (Isentropenexponent k angenommen zu 1,4). Steigt nun die Tur-
bineneintrittstemperatur beispielsweise um 20 Prozent auf 1 700 Kelvin, so verschiebt sich
das optimale Druckverhéltnis um mehr als 50 Prozent auf ber 30. Sinkt bei einem Einsatz
in groflen Flughthen zusétzlich die Umgebungstemperatur To um etwa 50 Kelvin, so er-
fordert ein optimaler Betrieb eine Steigerung des Gesamtverdichtungsverhéltnisses auf 50.

Neben dem optimalen Druckverhéltnis ist auch das Leistungsvermdgen einer Gasturbine
direkt mit ihrer Turbineneintrittstemperatur verbunden. Je hoher diese gewahlt wird, desto
hohere Nutzarbeiten wy, max konnen prinzipiell erzielt werden. Nach GI. 2-3 entspricht ei-
ner Steigerung der Turbineneintrittstemperatur von 1 400 auf 1 700 Kelvin einer potentiel-
len Leistungsverstarkung der Gasturbine um anndhernd 50 Prozent. Aus diesem Grund ist
es fur die Entwickler von Gasturbinen ein wichtiges Ziel, die Turbineneintrittstemperatur
so hoch wie mdoglich anzusetzen, um maximale Leistungswerte zu erreichen. Die Tempera-
tur wird jedoch durch die Standfestigkeit des im Turbineneintrittsbereich verwendeten
Werkstoffes und die Effektivitat der eingesetzten Kihlungsmethoden limitiert. Der techni-
sche Fortschritt bei Gasturbinen ist deshalb eng mit der Entwicklung extrem temperaturbe-
stdndiger Materialien und effizienten Kihlungsmethoden verknupft. Wie oben beschrieben
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ist eine Steigerung der Turbineneintrittstemperatur aber nur dann sinnvoll, wenn gleichzei-
tig das Druckverhéltnis im Verdichter gemall dem Wirkungsgradmaximum im Arbeitspro-
zess stetig erhoht wird (vgl. Abbildung 2-1 und Abbildung 2-2).

In der Bauweise von Verdichtern wird primar zwischen Axial- und Radialverdichtern so-
wie Diagonalverdichtern als Mischform unterschieden. Axialverdichter kommen vor allem
dort zum Einsatz, wo hohe Massenstrome bendétigt werden, wie etwa in Strahltriebwerken
oder in groRen stationdren Gasturbinen. Radialverdichter sind dagegen in ihrem Volumen-
durchsatzvermdgen deutlich eingeschrénkter, kénnen aber pro Stufe ein hoheres Druckver-
haltnis aufbauen. Radialverdichter werden daher vornehmlich in kompakten Wellenleis-
tungsgasturbinen eingesetzt. Im Folgenden wird sich diese Arbeit auf Axialverdichter kon-
zentrieren.
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Abbildung 2-2: Entwicklung des Druckverhaltnisses in zivilen Fluggasturbinen
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2.2. Betriebsverhalten von Axialverdichtern

Der Druckaufbau in Axialverdichtern basiert auf Drallerzeugung und Strdmungsverzoge-
rung mittels in Serie geschalteter, rotierender (Rotor) und stehender (Stator) Schaufelrei-
hen. Eine anfanglich koaxiale Anstrémung erfahrt beim Durchstromen des Rotors eine
starke Drallerh6hung durch eine Umlenkung in die Laufrichtung der Rotorschaufeln bei
gleichzeitiger Stromungsverzégerung im Relativsystem. Infolge dieser Aufprédgung von
Drall erhoht sich insgesamt die Stromungsenergie und damit auch der Totaldruck p; des
Arbeitsfluids. Nach der Rotorstufe tritt das Fluid stark drallbehaftet in die anschlieRende
Statorreihe tber. In dieser wird der zuvor erzeugte Drall wieder weitgehend abgebaut, in-
dem das rotierende Arbeitsfluid in die Richtung der Maschinenachse zuriickgelenkt und
Strdmungsgeschwindigkeit tber eine Diffusorwirkung in eine Erhéhung des statischen
Drucks umgewandelt wird. Uber eine serielle Koppelung mehrerer solcher Rotor-Stator-
Stufen lasst sich die Verdichtungswirkung schlieBlich exponentiell steigern (Abbildung
2-3).

Abbildung 2-3: Rotorlaufer eines mehrstufigen Axialverdichters, aus [115]

Das Betriebsverhalten von Axialverdichtern spiegelt sich im Verlauf ihrer Kennfelder wi-
der. Zu den gebrauchlichsten Kennfeldern gehéren der Verlauf des Druckverhaltnisses und
des Wirkungsgrades tber den geforderten Massenstrom (Abbildung 2-4). Der Bereich der
technisch nutzbaren Betriebszustdande wird in den Kennfeldern durch die Lage verschiede-
ner, aerodynamisch und strukturmechanisch bedingter Grenzen eingeschrénkt. Zu diesen
zahlen die Drehzahlgrenze, die die mechanische Belastbarkeit aufgrund der enormen Flieh-
krafte im hohen Drehzahlbereich definiert, die Schluck- bzw. die Stopfgrenze und insbe-
sondere die Pumpgrenze. Letztere ist fur den sicheren Betrieb von Verdichtern von enor-
mer Bedeutung, denn sie definiert die Trennlinie zwischen stabilen und instabilen Be-
triebszustanden. Die Stabilitat eines Betriebszustandes definiert sich allgemein durch die
Fahigkeit der Verdichterstromung, nach dem Auftreten einer Stérung wieder selbstandig
den Gleichgewichtszustand anzustreben und sie hangt mathematisch sowohl vom lokalen
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Verlauf der Charakteristiken des Verdichters selbst als auch denen der angeschlossenen
Systeme wie zum Beispiel einer Drossel oder Turbine ab.
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Abbildung 2-4: Verdichterkennfeld mit stationarer Arbeitslinie in einem Flugtriebwerk

Fir die Darstellung der Kennfelder wird der stabile Arbeitsbereich auf die Abbildung aus-
gewéhlter Drehzahllinien, Kennlinien bei konstanter Drehzahl, reduziert. Entlang einer
solchen Drehzahllinie lasst sich das aerodynamische Verhalten des Verdichters sehr an-
schaulich studieren. Die Auslegung des Verdichters erfolgt tblicherweise flr eine ausge-
waéhlte Drehzahl, ein definiertes Druckverhaltnis und einen bestimmten Massenstrom. In
diesem definierten Betriebspunkt verlauft die Strémung im Verdichter entsprechend der
Auslegung nahezu ideal. Die Stromungsverluste sind daher minimal und der Verdichter
arbeitet im Bereich des Wirkungsgradmaximums. Ausgehend von dem definierten Ausle-
gungspunkt wirkt sich jede Abweichung im geforderten Massenstrom oder dem gefahrenen
Druckverhaltnis negativ auf die Stromung im Verdichter aus und verursacht damit Verluste
im Verdichterwirkungsgrad.

Lasst man den Verdichter auf einer Linie konstanter Drehzahl arbeiten, so kdnnen ber
eine Anderung des geforderten Massenstroms verschiedene Druckverhaltnisse eingestellt
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werden. Bei einer Entdrosselung des Systems steigt der durchgesetzte Massenstrom und
das Druckverhaltnis sinkt entsprechend dem Verlauf der Kennlinie. Bei einer Drosselung
des Massenstroms erhoht sich dagegen das Druckverhéltnis und der Arbeitspunkt des Ver-
dichters verlagert sich in Richtung Pumpgrenze.

Die Drehzahllinien im Kennfeld werden mit zunehmender Rotorfrequenz steiler und errei-
chen deutlich héhere Druckverhéltnisse. Gleichzeitig ist zu beobachten, dass mit héheren
Drehzahlen und Druckverhaltnissen der (ber die Kennlinie durchfahrbare Massenstrombe-
reich abnimmt. Hier wirken sich deshalb im Gegensatz zum unteren Drehzahlbereich be-
reits geringe prozentuale Massenstromschwankungen stark auf das resultierende Druck-
verhaltnis aus. Dadurch kann das Verdichtersystem unter ungunstigen Bedingungen prin-
zipiell sehr schnell in den kritischen Bereich der Pumpgrenze gelangen — ein Umstand,
der in der Praxis den Einsatz stabilisierender MalRnahmen erforderlich machen kann.

Die aerodynamische Belastung des Verdichters steigt entlang einer Drehzahllinie mit sin-
kendem Massenstrom deutlich an. Bei gleicher Umfangsgeschwindigkeit u der Rotor-
schaufeln reduziert sich mit dem geférderten Massenstrom die axiale Geschwindigkeits-
komponente cax der Anstromung, wodurch sich im Relativsystem des Rotors der An-
stromwinkel B; der Rotorschaufeln erhoht und die Stromung folglich insgesamt stéarker
umgelenkt werden muss (Abbildung 2-5).

u;

Abbildung 2-5: Anstrémbedingungen einer Rotorstufe bei unterschiedlichen Drosselzustdnden des
Verdichtersystems

An der Pumpgrenze liegt schlieBlich die hochste zul&ssige aerodynamische Belastung des
Verdichters vor; die Strémung wird aufgrund extremer Druckgradienten enorm empfind-
lich gegenuber selbst kleinen Stérungen. Eine weitere, wenn auch nur geringfligige Absen-
kung des Massenstroms kann somit das Auftreten von Kritischen Stromungsinstabilitaten
induzieren. Die Intensitét solcher Instabilitdten reicht von moderaten, so genannten ,,Rota-
ting-Stall”-Phdnomenen, bei denen nur lokale Abldsegebiete entstehen, bis hin zum voll-
stdndigen Verdichterpumpen, bei dem teilweise negative Massenstréme auftreten. Wah-
rend sich der Verdichter beim Auftreten von ,,Rotating-Stall* auch jenseits der Pumpgren-
ze nach dem Durchlaufen einer dynamisch instabilen Sekundércharakteristik schlieBlich
wieder auf einer Tertidrcharakteristik stabilisieren kann (vgl. Abbildung 2-6), treten beim
klassischen Verdichterpumpen periodische, intensive Massenstromschwingungen mit gro-
Ren Amplituden auf. Hier kann — bedingt durch groRflachige Ablésezonen — der im Ver-
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dichter aufgebaute Druckgradient nicht mehr stabil aufrechterhalten werden, so dass ver-
dichtete Luft aus den hinteren Bereichen des Verdichters in Form eines intensiven Pump-
stolles nach vorne expandiert und ein zyklisches Wechselspiel zwischen Entleerung und
Beflllung induziert. In mehrstufigen Verdichter erstrecken sich die Strémungsinstabilité-
ten nicht zwangsléaufig sofort auf das gesamte System, sondern kdnnen sich auch nur auf
einzelne Stufen beschranken.

’ 3

Pumpgrenz- S\ Volllast
Verschiebung -

Starke
Beschleunigung

Hysterese-
gebiet

Sekundér-
charakteristik
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Massenstrom

Abbildung 2-6: Gefahr von Verdichterinstabilitaten bei geringen Pumpgrenzabstanden

Die aus den Stromungsinstabilitaten an der Pumpgrenze resultierende mechanische Wech-
selbeanspruchung der Verdichterkomponenten ist &uBerst kritisch und kann zu starken Be-
schadigungen fihren. Aus diesem Grund muss ein Durchfahren der Pumpgrenze wahrend
des Verdichterbetriebes auf jeden Fall vermieden werden. Dieses wird in der Regel sicher-
gestellt durch die Forderung nach einem so genannten Pumpgrenzabstand SM (Stall Mar-
gin), der den ,,Sicherheitsabstand* zwischen der stationdren Arbeitslinie einer Gasturbine
im Verdichterkennfeld und der Pumpgrenze definiert. Dieser kann zum Beispiel auf einer
bestimmten Drehzahllinie n mittels der Massenstrome m und der Verdichtungsverhéltnis-
se IT am Betriebspunkt (BP) und an der Pumpgrenze (PG) definiert werden zu

I1,., m
SM =PG,n.—red,n,BP_l. Gl. 2-4
1_IBP,nmred,n,PG

Die Pumpgrenze im Verdichterkennfeld ist keine fest definierte, statische Linie, sondern
vielmehr ein variabler und dynamischer Bereich. Unterschiedliche Faktoren kdnnen dazu
flihren, dass sich die Pumpgrenze wéhrend des Betriebes deutlich nach unten verschiebt
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und dadurch ein ursprunglich stabil laufender Verdichter in den kritischen Bereich der
Pumpgrenze gerat (Abbildung 2-6). Einlaufstérungen wie etwa eine ungleichméiiige An-
stromung des Verdichters und sich veradndernde Spaltverluste zwischen rotierenden und
stehenden Bauteilen gehoren etwa zu diesen Faktoren. So ist allgemein zu beobachten,
dass neben dem Wirkungsgrad und dem maximal erreichbaren Stufendruckverhéltnis vor
allem die Pumpgrenze durch einen wachsenden effektiven Rotorspalt negativ beeinflusst
wird.

Dennoch kann die Pumpgrenze in der Praxis selbst bei einem fir den stationdren Ver-
dichterbetrieb ausreichend dimensionierten Pumpgrenzabstand infolge dynamischer Effek-
te Uberschritten werden. Dieses kann zum Beispiel bei einer starken Beschleunigung der
Gasturbine von Teillast auf Volllast geschehen (Abbildung 2-6). Bedingt durch die Tréag-
heit der Rotoren bewirkt ndmlich eine stark erhéhte Brennstoffzufuhr zunéchst eine merk-
liche Drosselung des durchgesetzten Massenstroms, da die Aufheizung eine sprunghafte
Volumenzunahme des Arbeitsfluids bedeutet und die anschlielende Turbine diesen Effekt
nur zeitlich verzogert kompensieren kann.

Um solche Unsicherheiten prinzipiell auszuschalten, betragen die tblichen Werte fur den
Pumpgrenzabstand je nach Verdichter und Anwendung typischer Weise 10 - 25 Prozent.
Moderne, hochbelastete Verdichterstufen arbeiten jedoch gerade kurz vor Erreichen der
Pumpgrenze besonders effektiv, so dass ein zu grof3 definierter Pumpgrenzabstand einen
erheblichen Verlust an Leistungspotenzial des Verdichtersystems bedeutet. Aus diesem
Grund besteht in der Verdichter- bzw. Gasturbinenentwicklung das Bestreben, den Pump-
grenzabstand so klein wie moéglich auszulegen (Abbildung 2-7).
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Abbildung 2-7: Konflikt zwischen notwendiger Stabilitat und optimalem Verdichterwirkungsgrad
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2.3. Rotating-Stall und Pumpen

Die Pumpgrenze im einen Verdichtersystem ist charakterisiert durch das Auftreten unter-
schiedlicher Strdmungsinstabilitaten. Die Intensitat solcher Stromungsinstabilitdten kann
sehr stark variieren. In moderaten Auspragungen konnen sie im Betrieb mitunter sogar
geduldet werden — sie kénnen im Extremfall aber auch dazu fuhren, dass die Beschaufe-
lung oder das gesamte Triebwerk beschadigt oder zerstort wird. In solchen Féllen ist die
Forderwirkung des Verdichters weitgehend zusammengebrochen und es treten intensive
Schwingungen im Massenstrom auf. Ein solcher Zustand wird in Regel jedoch nie schlag-
artig eintreten, sondern sich — beginnend bei kleinen, lokalen Strémungsinstabilitaten —
mehr oder weniger kontinuierlich aufbauen.

Verdichterinstabilitdten an der Pumpgrenze sind ein intensiv untersuchtes Forschungsthe-
ma. Eine ausfiihrliche Einfiihrung und einen guten Uberblick tber die komplexe Thematik
sind unter anderem bei Cumpsty in [1] und bei Pumpreen in [2] zu finden. Dort sind auch
zahlreiche, weiterfihrende Literaturquellen genannt. Im Folgenden soll deshalb auf die
Instabilitaten im Pumpgrenzbereich nur so weit eingegangen werden, wie es fur das weite-
re Verstandnis der Arbeit erforderlich ist.

2.3.1. Rotating-Stall

In einem Verdichtersystem arbeiten nie alle Schaufeln einer Reihe unter den gleichen
Stromungsbedingungen. Azimuthale Schwankungen der Anstromung sowie Toleranzen bei
Fertigung und Montage fiihren dazu, dass sich die aerodynamische Belastung unterschied-
lich auf die einzelnen Schaufeln verteilt. Im Bereich der Pumpgrenze kann es daher dazu
kommen, dass sich Ablésungen und andere Stromungsinstabilitaten zundchst nur lokal in
einzelnen Schaufelpassagen ausbilden. Mit dem Auftreten solcher Stromungsinstabilitaten
ist stets auch die Entstehung von Blockage- oder Stagnationsgebieten verbunden, in denen
die Strdmung nur noch eine geringe oder sogar negative axiale Stromungskomponente
aufweist. Dadurch verringert sich der effektive Stromungsquerschnitt in der Schaufelpas-
sage und der lokal forderbare Massenstrom sinkt. Auf eine homogene Anstrdmung wirkt
sich eine solche Blockagezone als nachhaltige Storung aus — der blockierte Massenstrom
muss auf die benachbarten Schaufelpassagen ausweichen und beeinflusst folglich die dort
herrschenden Anstrombedingungen. Wéhrend die vorauseilende Schaufelpassage durch
eine jetzt flachere Anstromung entlastet wird, erhéht sich der Anstromwinkel der nachfol-
genden Schaufelpassage (Abbildung 2-8). Durch die nun starkere aerodynamische Belas-
tung werden in dieser urspriinglich intakten Passagenstromung wiederum Instabilitten und
Blockageeffekte hervorgerufen. Diese Wechselwirkung resultiert schlieBlich in einer cha-
rakteristischen Rotation der Blockagezellen, dem so genannten ,,Rotating-Stall“. Im Abso-
lutsystem drehen die ,,Rotating-Stall“-Zellen — gewdhnlich treten etwa eine bis neun in
Umfangsrichtung verteilte Zellen auf (Pumpreen [2]) — in der Regel mit etwa 10 bis 90
Prozent der Rotorfrequenz und liegen damit typischerweise im Bereich von etwa 50-100
Hz (Cumpsty [1], Pumpreen [2], Walsh [3]). ,,Rotating-Stall“-Zellen kénnen sich prinzi-
piell sowohl in Rotor- als auch Statorreihen entwickeln.
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Abbildung 2-8: Mechansimus des ,,Rotating-Stall*

Prinzipiell ist die Rotationsgeschwindigkeit der Abldsezellen nicht nur abhéngig von der
Rotordrehzahl, sondern auch von der Anzahl der auftretenden Abldsezellen. So steigen die
Umlauffrequenzen tendenziell mit der Drehzahl und der Anzahl der Abldsezellen deutlich
an (Huppert [4]). Die Auspragung der ,Rotating-Stall“-Zellen ist tber den Verlauf der
Verdichtercharakteristiken nicht konstant, sondern variiert deutlich mit dem durchgesetz-
ten Massenstrom hinsichtlich Form, Anzahl und azimuthaler Ausdehnung. Ausgehend von
einer zufalligen, kleinen Stérung kann ein Blockagegebiet auch selbstandig exponentiell
mit der Zeit bis zum Erreichen einer gewissen Grofl3e anwachsen. ,,Rotating-Stall“-Zellen
kdnnen sich im Extremfall Uber mehrere Schaufelpassagen und tber die gesamte Kanalho-
he erstrecken. Wahrend Verdichterstufen mit kleinem Nabenverhé&ltnis, dem Durchmesser-
verhaltnis von Schaufelfu® zu Schaufelspitze, mit dem Auftreten von ,,Rotating-Stall* vor-
nehmlich zu Ablésezonen im Bereich der Schaufelspitzen neigen, zeigen Verdichterstufen
mit grolem Nabenverhéltnis eher die Tendenz zu Ablésezellen, die sich Gber die gesamte
Kanalhohe erstrecken. Im Allgemeinen treten Abldsezellen, welche sich tber die gesamte
Kanalhohe ausdehnen, nur in Form einer zusammenhdngenden Einzelstérung auf. Be-
schrénken sich die Abldsezonen hingegen nur auf Teilbereiche der Kanalhdhe, so ist die
Entstehung mehrerer in Umfangsrichtung verteilter ,,Rotating-Stall“-Zellen wahrscheinlich
(Cumpsty [1]).

Abhéngig von der GroRe, Art und Zahl der entstehenden Abldsegebiete kann sich die Ver-
dichtercharakteristik bei ,,Rotating-Stall* abrupt, progressiv oder auch in einer gemischten
Auspragung verandern. Im Kennfeld verlasst der Betriebspunkt dabei die stabile Primar-
charakteristik, welche sich bei einer gleichmaRigen und nicht abgeldsten Durchstrdmung
des Rotorgitters ergibt, und tritt in eine dynamisch, instabile Sekundarcharakteristik ein
(Abbildung 2-9). Ein abruptes Absinken des Druckverhéltnisses wird haufig durch das
Auftreten einer einzigen ,,Stall“-Zelle hervorgerufen, wéhrend eine progressive Abnahme
in der Regel aus dem dynamischen Zusammenwirken mehrerer ,,Rotating-Stall“-Zellen
resultiert und daher vor allem fur Verdichter mit einem kleinen Durchmesserverhéltnis
typisch ist. Insgesamt kann sich das resultierende Gesamtdruckverhaltnis bei vollstandig
ausgepragtem ,,Rotating-Stall“ um etwa 20 Prozent und der Wirkungsgrad sogar um Uber
40 Prozent verringern. Mit der Ausbildung grol3flachiger Ablésezonen kann sich der Ver-
dichter schlie3lich wieder auf einer so genannten Tertidrcharakteristik stabilisieren.

Wegen des hochdynamischen und komplexen Verhaltens der einzelnen ,,Rotating-Stall*-
Zellen ist der Verdichterbetrieb bei ,,Rotating-Stall* nicht eindeutig auf einem festen Cha-
rakteristikenverlauf lokalisiert. Vielmehr zeigen sich hier zwischen Drosselung und Ent-
drosselung haufig ausgeprégte Hysteresegebiete. Die GroRe dieser Hysteresegebiete ist
verdichterspezifisch und héngt nach Day [5] stark ab von der Durchflussziffer ® mit
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In einigen Verdichtersystemen ist es — selbst bei starker Entdrosselung des Systems —
nicht mehr moglich, die Tertidrcharakteristik wieder zu verlassen. In solchen so genannten
,Deep Stall“-Féllen, ist ein Neustart der Gasturbine nétig, um wieder auf der stabilen Pri-
marcharakteristik zu fahren.

Ausbildung von Ausbildung von
Rotating Stall Rotating Stall
progressives
Absinken, instabil
© stabiler Betrieb w0 {Sekmdarcharaktenstlk} stabiler Betrieb
] abruptes Absinken (Primarcharakteristik) 'E (Primarcharakteristik)
% (1 Rotating Stall Zellel %
E = /“‘\ Enstehung mehrer
g AN = 20% @ Rotallng StaH Zellen
z z
g mugllches [X}
ID- Hysterese- g
Stabiler, al_:geioster gebiet Stabiler, abgeldster
Betrieb . Betrieb
(Tertidrcharakteristik) (Tertidrcharakteristik)
Ablosung
Massenstrom Massenstrom

Abbildung 2-9: Verdichtercharakteristiken bei ,,Rotating-Stall“, nach [2]

2.3.2. Verdichterpumpen

Beim reinen ,,Rotating-Stall“ handelt es sich um eine instationdare Storung des Massen-
stroms in Umfangsrichtung, die durchschnittliche axiale Strémung bleibt jedoch stationar.
Im Gegensatz dazu ist reines Verdichterpumpen eine Stérung, die in Umfangrichtung theo-
retisch gleichmaRig verteilt, jedoch in axialer Richtung instationar ausgeprégt ist. Klassi-
sches Pumpen kann wie auch ,,Rotating-Stall* auftreten, wenn das Verdichtersystem so-
weit angedrosselt wird, bis die Schaufeln aerodynamisch nicht mehr in der Lage sind, den
im Schaufelkanal aufgebauten Druckgradienten aufrechtzuerhalten und es in Folge dessen
zu einem ausgedehnten Zusammenbruch der Stromung kommt. Aufgrund dieses Defektes
im Stromungsfeld kann im Verdichter komprimiertes Fluid nun weitgehend ungehindert in
Form eines PumpstoRes nach vorne expandieren. Durch den daraus resultierenden Druck-
abbau stabilisiert sich schlieRlich die Stromung im Verdichter wieder und der Verdichter
beginnt erneut Massenstrom zu fordern und Druck aufzubauen bis der Pumpzyklus von
neuem beginnt.

Im Gegensatz zu ,,Rotating-Stall”, bei dem die Stérung primér nur in Umfangsrichtung
lauft, treten Pumpstorungen in Wechselwirkung mit den axialen Schwingungseigenschaf-
ten der Luftsdule im Verdichtersystem. Die Frequenzen, mit denen die Pumpzyklen auftre-
ten, werden daher insbesondere von den Zeitskalen dominiert, die fir das Beflllen und
Entleeren des Innenvolumens des Verdichters und der angeschlossenen Systeme charakte-
ristisch sind. Typischer Weise unterscheiden sich daher die Frequenzen von ,,Rotating-
Stall* (50 — 100 Hz) und Pumpvorgéangen (3 — 40 Hz) um etwa eine GréRenordnung.
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Je nach Intensitat der auftretenden Schwingungen im Massenstrom und Druckverhaltnis
wird beim Verdichterpumpen zwischen mindestens vier Kategorien unterschieden, die im
Folgenden in ihren englischen Fachbegriffen genannt sind (Fink [7], Kim [8], Day [9]):

e Mild Surge: Stets positiver Massenstrom; kleine periodische Schwankun-
gen im Massenstrom und im Druckverhéltnis,
e Classic Surge: Stets positiver Massenstrom; grofiere Schwingungsamplituden

bei insgesamt kleineren Frequenzen als beim ,,Mild Surge“,

e Modified Surge:  Kombination aus ,,Classic Surge“ und ,,Rotating-Stall”,

e Deep Surge: Intensive Auspréagung des ,,Classic Surge”; teilweise negativer
Massenstrom maglich.

In Niedriggeschwindigkeitsverdichtern treten Pumperscheinungen in der Regel als modera-
tes Pulsieren des Massenstroms auf. In Hochgeschwindigkeitsverdichtern hingegen ist das
Pumpen durch das Vorhandensein von Verdichtungssto3en in den Schaufelpassagen deut-
lich intensiver und somit insgesamt kritischer fiir die Bauteile.

Verdichterpumpen ist eine sich selbst anregende Storung, die sich letztlich auf das gesamte
Verdichtersystem erstrecken kann. Im Gegensatz zu ,,Rotating-Stall“ lassen sich reine
Pumperscheinungen wahrend des Verdichterbetriebes durch geeignete Gegenmafinahmen
oftmals wieder leichter restabilisieren. Generell sind die Phanomene des ,,Rotating-Stall
und des Pumpens — als nattrliche Schwingungsmoden des Verdichtersystems — sehr
stark miteinander verknupft und kénnen daher auch in Kombination auftreten. Viele Ei-
genschaften und Auswirkungen des ,,Rotating-Stall*“ finden sich auch beim Verdichter-
pumpen und umgekehrt. Pumperscheinungen treten insbesondere dann in Erscheinung,
wenn die Storungen in der Verdichterbeschaufelung mit den Eigenfrequenzen der axialen
Schwingungsmoden im Verdichtersystem harmonieren. Solche Resonanzen treten in der
Regel verstarkt bei hohen Drehzahlen und Verdichtungsverhaltnissen auf (Cumpsty [1]).
Die genaue Wechselwirkung zwischen ,,Rotating-Stall und Pumpen ist bislang insbeson-
dere auf hoch belasteten Verdichtern nur wenig erforscht. Untersuchungen an niedrig be-
lasteten Verdichtern zeigen jedoch auf, dass die Phanomene im Pumpgrenzbereich nicht
statischer Natur sind, sondern sich abhdngig vom durchgesetzten Massenstrom abwechseln
oder auch Uberlagern kénnen. Als Ausloser fur das Auftreten von Verdichterpumpen er-
weisen sich hier sowohl Ablosungen im Bereich der Schaufelspitzen, die noch auf den
Primércharakteristiken des Verdichters entstehen, als auch rotierende Abldsezellen, welche
sich in Folge von progressivem ,,Rotating-Stall* ausbilden (Pumpreen [2]).
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Abbildung 2-10: Charakteristischer Pumpzyklus im Verdichterkennfeld
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2.3.3. Mehrstufige Systeme

In mehrstufigen Axialverdichtersystemen wirken sich Anderungen im geforderten Massen-
strom oder der gefahrenen Drehzahl nicht gleichmaRig auf alle Stufen aus, sondern fuhren
aufgrund der seriellen Stufenkopplung je nach Position im Verdichter zu unterschiedlichen
aerodynamischen Belastungen der einzelnen Stufen. Bei hohen Drehzahlen neigen vor
allem die hinteren Stufen zu Instabilitaten, wahrend bei geringen Drehzahlen im Teillastbe-
reich zuerst die vorderen Stufen in den kritischen Bereich der Pumpgrenze gelangen. Wird
der Verdichter dagegen bei konstanter Drehzahl angedrosselt, so wirkt sich dieses wieder-
um besonders stark in den hinteren Stufen aus. Das Stabilitatsverhalten von Mehrstufen-
verdichtern ist aus diesem Grund ungleich komplexer und schwieriger zu beherrschen als
das einstufiger Systeme. Die Koppelungsproblematik kann schlieflich dazu fiihren, dass
Verdichterstufen, die im Einzelbetrieb sehr gute Stabilitatseigenschaften aufweisen, im
Mehrstufenbetrieb nicht mehr zu kontrollieren sind. Prinzipiell steigt die Intensitit des
Koppelungseffektes mit der Anzahl und Belastung der einzelnen Stufen. Moderne Ver-
dichtersysteme in Fluggasturbinen missen den Verdichtungsprozess daher in verschiedene
drehzahlentkoppelte Verdichtersegmente, dem Niederdruck-, Mitteldruck- und Hoch-
druckverdichter, unterteilen. Auch wenn durch die zusatzlichen Freiheitsgrade eine gewis-
se Entscharfung des Koppelungsproblems erreicht werden kann, bleibt die Auslegung hoch
belasteter Verdichterkomponenten — wie zum Beispiel dem Hochdruckverdichter — &u-
Rerst problematisch und ist in der Regel auf den zusétzlichen Einsatz betriebszustandsab-
hangiger MalRnahmen zur Stabilisierung der Verdichterstromung angewiesen.

In Mehrstufenverdichtern tritt klassisches Pumpen unter Normalbedingungen vornehmlich
erst bei hoheren Drehzahlen und im Bereich der hinteren Stufen auf (Day [9]). ,,Rotating-
Stall* ist dagegen eher fur den unteren Drehzahlbereich und fir die vorderen Stufen im
Verdichter charakteristisch (Walsh [3]), wobei die ,,Rotating-Stall“-Phdanomene hierbei vor
allem in progressiver Form auftreten, da sich die Frontstufen in der Regel durch ein kleine-
res Nabenverhaltnis auszeichnen.

2.3.4. Vorhersage der Stabilitatsgrenze

Ein allgemeingultiges und genaues Kriterium, wann in einem Verdichtersystem die Pump-
grenze erreicht wird, ist fur mehrstufige Verdichtersysteme nahezu unmdglich zu formulie-
ren. Es ist selbst fur einfache, einstufige Verdichtersysteme nur schwer zu definieren.
Gleichwohl gibt es unterschiedliche theoretische und empirische Ansétze, mit denen sich
die Lage der Pumpgrenze zumindest grob abschatzen und kritische Stufen in einem Ver-
dichter bestimmen lassen. In den theoretischen Modellen wird versucht, Gber ein- bzw.
zweidimensionale Betrachtungen auf das maximal erreichbare Druckverhéltnis in einer
Verdichterstufe zu schlieBen. lThre Ansétze sind jedoch sehr pauschal und ignorieren viele
verdichterspezifische Faktoren, weshalb sie vornehmlich nur fiir eine grobe Abschatzung,
nicht aber flr den praktischen Verdichtereinsatz geeignet sind. Genauere Ausfuihrungen zu
den theoretischen Modellen sind unter anderem bei Cumpsty [1] und insbesondere bei
Pumpreen [2] zu finden.

Zu den einfachsten empirischen Methoden zahlen die Diffusionszahl und das De-Haller-
Kriterium, welche einfache, gemittelte Stromungsdaten wie An- und Abstrémgeschwin-
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digkeit und charakteristische Beschaufelungsparameter wie Schaufellange | und Schaufel-
abstand t miteinander in Beziehung setzen, um sie mit Erfahrungswerten zu vergleichen.

w C
e De-Haller-Zahl; Stabilitat, wenn Wzbzw.c—320,70 Gl. 2-6
1 2
AW
o _Wo ) Tz g 450,60
e Diffusionszahl: ~ Stabilitat, wenn W, ZKIJW Gl. 2-7
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Wesentlich realistischer ist ein Verfahren von Koch [12], welches die Schaufelpassage in
Beziehung zu einem ebenen Diffusor mit Einlassblockage setzt. Seine Modellierung be-
ricksichtigt neben diversen Stufenparametern insbesondere auch den Einfluss der Spalt-
stromung. In niedrig belasteten, subsonischen Verdichtersystemen besitzt das Verfahren
nach Koch bei entsprechender Blockagewahl fiir den Vergleichsdiffusor eine erstaunlich
hohe Qualitatsstufe (Cumpsty [1]). In hoch belasteten und transsonischen Verdichtersys-
temen verliert die Analogiebetrachtung jedoch zunehmend an Giiltigkeit.

Die bislang in der Literatur veréffentlichten Ansétze zur Vorhersage der Pumpgrenze in
Verdichtersystemen sind im Rahmen einer Vorauslegung sicherlich hilfreich. Die genaue
Bestimmung der Pumpgrenze in einem komplexen Verdichtersystem erfordert jedoch letzt-
lich umfangreiche Untersuchungen am Prufstand oder mit Hilfe von numerischen Simula-
tionen.

2.4. Entwicklungstendenzen moderner Axialverdichter

2.4.1. Grundlegende Strategien

Wie in Kapitel 2.1 bereits erldutert, erfordert der technologische Fortschritt in der Gastur-
binenentwicklung die Konzeption von Verdichtern mit immer groBeren Druckverhaltnis-
sen. Im Prinzip ware dieses Uber eine schlichte VergroRerung der Stufenanzahl im Ver-
dichter zu realisieren. So liele sich zum Beispiel ein fur heutige Gasturbinenverdichter
typisches Totaldruckverhaltnis von 30 mittels 15 in Serie geschalteten Stufen realisieren,
die mit einem Stufenduckverhdltnis von jeweils 1,25 nur gering belastet werden. Die
Nachteile solcher Baukonzeptionen sind jedoch gravierend. Unter systemtechnischen As-
pekten sind vor allem die Koppelungsproblematik aufgrund der Serienschaltung und hohe
Reibungsverluste infolge der grof3en, vom Arbeitsfluid benetzten Oberflache im Verdichter
zu nennen. Konstruktiv ergeben sich erhebliche Nachteile zum einen durch héhere Kosten
in Bezug auf Herstellung, Montage und Wartung, da diese nahezu proportional mit der
Anzahl der eingesetzten Schaufeln sind, zum anderen natirlich durch erhebliches Bauvo-
lumen und Gewicht. Gerade letztere Aspekte sind fir moderne Fluggasturbinen nicht ak-
zeptabel. VVon diesen wird eine immer héhere Leistungsdichte bei gleichzeitig sinkenden
Gesamtkosten erwartet. Dieses Ziel ist nur zu erreichen, wenn die einzelnen Stufen mit
héheren Druckverhdltnissen gefahren werden, um dadurch Verdichterstufen einzusparen.
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Hohere Stufendruckverhaltnisse lassen sich geméald der Eulergleichung GI. 2-8 prinzipiell
uber die Parameter Rotordrehzahl n und Schaufelprofilierung (An- und Abstrémgeschwin-
digkeit c; bzw. cy) realisieren.
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In hoch belasteten Axialverdichtern werden die Frontstufen deshalb — wenn moglich —
flr den transsonischen Betrieb ausgelegt. Hierbei befinden sich die Rotorschaufelspitzen,
insbesondere die der ersten Stufe im Uberschall. Dadurch ergeben sich im Stromungskanal
VerdichtungsstoRe, welche bis Anstrom-Machzahlen von ca. 1,3 die Luft sehr effizient
komprimieren. Eine weitere Steigerung der Stromungsgeschwindigkeiten im Verdichter ist
im Hinblick auf den resultierenden Wirkungsgrad nur eingeschrankt sinnvoll, da die ver-
dichtungsstol3bedingten Verluste mit der Anstrdm-Machzahl der Rotorschaufeln exponen-
tiell anwachsen und damit einen akzeptablen Wirkungsgrad zunehmend verhindern.

Der Experimentalverdichter NASA Rotor 37 etwa représentiert einen Versuch, eine Front-
stufe fur einen Hochdruckverdichter zu konzipieren, der mittels einer hohen Drehzahl ein
Stufendruckverhaltnis von deutlich tber 2 realisiert. Sein Auslegungspunkt liegt bei einem
Totaldruckverhaltnis von 2,106 und einer Drehzahl von 17 188 U/min, was einer relativen
Anstromgeschwindigkeit von tber Mach 1,5 entspricht. Mit einem resultierenden, maxi-
malen Wirkungsgrad von etwa 88 Prozent liegt seine Effizienz jedoch deutlich unterhalb
der von Verdichterkonzepten mit geringeren Stromungsgeschwindigkeiten.

Allerdings lasst sich das Verdichtungsverhaltnis — auch bei einer limitierten Rotordreh-
zahl — Uber eine Optimierung der Schaufelprofilierung weiter steigern. So nahm im Laufe
der Jahre die Schaufelstreckung insbesondere die der Frontstufen kontinuierlich zu. Diese
MaRnahme ermdglicht generell eine starkere Umlenkung der Verdichterstromung und da-
mit eine hohere spezifische Verdichterarbeit, ohne dass saugseitige Ablésungen auftreten.
Mit den stark gestiegenen Stufendruckverhaltnissen ist jedoch auch eine drastische Zu-
nahme der Stromungskomplexitat im Verdichterkanal zu beobachten. Bedingt durch enor-
me Druckgradienten sowohl in radialer, azimuthaler als auch in Strémungsléangsrichtung
nimmt die Intensitat von so genannten Sekundarstromungen stark zu. Zu diesen Sekundar-
stromungen zéhlen generell alle Ausgleichsstromungen, Spaltleckagen und Effekte, die bei
einer rein zweidimensionalen Betrachtung der Schaufelumstromung nicht bertcksichtigt
werden. Diese Sekundérstromungen konnen sich gravierend auf das Stromungsverhalten
im Verdichter auswirken und somit den Wirkungsgrad sowie die Stabilitat erheblich beein-
tréchtigen.

In der Verdichterentwicklung lassen sich unter anderem folgende Forschungsschwerpunkte
erkennen:

Schaufelaerodynamik

In der Verdichterentwicklung dominieren bislang Auslegungsverfahren, die vornehmlich
auf einer zweidimensionalen Betrachtung der Verdichterstromung basieren. Wahrend diese
Verfahren bei Profilierungen mit moderaten Druckverhaltnissen sehr gute Resultate liefern,
gelangen sie mit weiter steigendem Druckverhéltnis immer néher an die Grenzen ihrer
Aussagefahigkeit. Optimale Verdichterstromungen lassen sich mit ihnen aus diesem Grund
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nicht mehr realisieren. Die erzielbaren Druckverhaltnisse und Wirkungsgrade sind daher
oft nicht mehr akzeptabel. Die Entwicklungstendenz moderner Axialverdichter geht somit
eindeutig in Richtung dreidimensionaler Beschaufelungen, die Sekundérstromungs- sowie
Grenzschichteffekte explizit berlicksichtigen. Hochentwickelte Softwarelésungen zur nu-
merischen Strdmungssimulation sowie drastisch gestiegene Rechnerleistungen ermogli-
chen diese Entwicklung. Zu den bekanntesten Strategien einer dreidimensionalen Beschau-
felung zahlen so genannte ,,Sweep“- und ,,Bow*-Konfigurationen, bei denen die Schaufeln
neben der Ublichen radialen Verdrehung zusatzliche Verformungen in Léngs- und Azi-
muthalrichtung aufweisen (Abbildung 2-11). So zeigen etwa Verdichterkonzepte mit
»Sweep* im Blattspitzenbereich ein deutlich verbessertes Stabilitatsverhalten [11].

Abbildung 2-11: Experimentalverdichter an der TU Darmstadt in konventioneller Ausfiihrung (links)
und mit ,,Sweep“ im Blattspitzenbereich (rechts), aus [114]

Kontrolle der Spaltstromung

Neben einer Verbesserung der Schaufelaerodynamik wird auch versucht, eine kontinuierli-
che Verringerung der Spalthohe zu erreichen, um auftretende Spaltverluste zu minimieren.
Letztlich wird — um einen sicheren mechanischen Betrieb zu gewahrleisten — immer ein
gewisser Spalt bleiben missen, auch wenn dieser sich, wie zahlreiche Untersuchungen
(vgl. Kapitel 2.5) gezeigt haben, nachhaltig negativ auf die Leistungsfahigkeit und die Sta-
bilitat des Verdichters auswirkt. Deshalb ist es auch ein Ziel der Verdichterforschung, Me-
thoden und Konzepte zu finden, mittels derer sich die negativen Spaltstromungseffekte
kompensieren lassen (zum Beispiel Bae [18] oder Europdische Patentanmeldung EP 0 754
864 Al).

Friherkennung und Stabilisierung von Strémungsinstabilitaten

Die Einhaltung eines ausreichenden Mindestpumpgrenzabstandes im Verdichterkennfeld
bedeutet stets eine Einschrankung der umsetzbaren, potentiellen Verdichterleistung, insbe-
sondere dann, wenn der Pumpgrenzabstand alle — auch die selten auftretende Extremzu-
stdnde — sicher auffangen soll. Dieser konservative Ansatz ist vor allem bei Fluggasturbi-
nen nicht akzeptabel, da hier die moglichen Storeffekte infolge sich stark verandernder
Einsatz- und Umgebungsbedingungen sehr gro3 werden kénnen. Fir moderne Verdichter
wird daher an technologisch anspruchsvollen Strategien und Konzepten geforscht, den
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eigentlichen Pumpgrenzabstand so klein als moglich auszulegen, indem zusatzliche Stabi-
lisierungsverfahren sowie Kontroll- und Regelmechanismen eingeflihrt werden, welche
instabile Betriebszustdnde zuverlassig detektieren und korrigieren konnen. Parallel dazu
wird nach effizienten Mdglichkeiten gesucht, auch die Lage der Pumpgrenze durch geeig-
nete Malinahmen in Richtung kleinerer Massenstrome zu verschieben, um dadurch einen
stabilen Verdichterbetrieb im optimalen Betriebsbereich zu ermdglichen. Der nachste Ab-
schnitt wird sich diesen Themen widmen.

2.4.2. Friherkennung und Stabilisierung von Instabilitaten

Die zukunftige Entwicklung leistungsféhiger Verdichter ist malRgeblich von dem Bestreben
gepragt, immer hohere Druckverhéltnisse mit immer weniger Stufen zu realisieren. Aus
dieser Tendenz folgt, dass die aerodynamische Belastung der einzelnen Verdichterstufen
weiter ansteigen wird. Da bei hohen Stufendruckverhéltnissen die Drehzahlkennlinien zu-
nehmend steiler werden, reagieren diese &ul3erst sensibel auf Massenstromschwankungen.
Bereits kleine Anderungen im Massenstrom konnen sich somit erheblich auf das resultie-
rende Druckverhaltnis auswirken. Die Pumpgrenze kann aus diesem Grund bei unkontrol-
liertem Betrieb der Gasturbine sehr schell tberschritten werden. Zusatzlich verscharft wird
dieses Problem durch das Bestreben, den Pumpgrenzabstand so klein wie mdglich zu hal-
ten, um die Leistungsféhigkeit des Verdichters nicht unnétig zu beschneiden. Daher sind
flir einen sicheren Betrieb unbedingt Regelmechanismen und Verfahren erforderlich, die
die Verdichterstromung in kritischen Zonen stabilisieren.

Zu den im unteren Drehzahlbereich tiblichen Stabilisierungsmethoden gehdren insbesonde-
re eine aktive, variable Verstellung der Statoren sowie der Einsatz von Abblaseventilen
hinter den gefdhrdeten Stufen. Verstellbare Statoren korrigieren den Anstromwinkel der
Rotorbeschaufelung und kénnen dadurch die aerodynamische Belastung gezielt reduzieren,
wahrend Abblaseventile einen kinstlich erhohten Massenstrom bewirken.

Der Nachteil solcher so genannten aktiven Regelungsmechanismen ist jedoch, dass sie
konstruktiv sehr aufwendig sind, eine relativ grof3e Reaktionszeit aufweisen und letztlich
genauer Regelalgorithmen bedurfen, um zuverlassig zu funktionieren. In der Praxis wird
hierfr bereits wéahrend der Gasturbinenentwicklung eine Regelvorschrift definiert, die —
abhdngig von messbaren Stromungs- und Maschinendaten — feste StellgroRen vorschreibt.
Wie weiter oben bereits vermerkt, ist die Pumpgrenze allerdings kein fester aerodynami-
scher Bereich, der fur alle Betriebszustdnde gleich bleibt. Vielmehr kann sich die Pump-
grenze, beispielsweise bedingt durch Verschlei im Verdichter oder auch ungiinstige An-
strombedingungen, deutlich verlagern. Solche Sonderfaktoren kdnnen mit den in der Praxis
ublichen Regelvorschriften nicht génzlich berticksichtigt werden, so dass in kritischen Si-
tuationen immer das Risiko von Stromungsinstabilidten besteht, sofern ein nicht gentigend
groRer Pumpgrenzabstand gewéhlt wird.

Um dieses Problem zu beheben, wird in der Verdichterforschung intensiv nach zuverl&ssi-
gen Strémungsindikatoren (so genannten ,,Stall-Precursors®) gesucht, die helfen sollen,
Pumpvorgange noch vor ihrer vollen Entfaltung rechtzeitig vorherzusagen. Damit liel3en
sich Regelalgorithmen entwickeln, die selbstandig geféhrliche Betriebszustande friihzeitig
erkennen und rechtzeitig geeignete Gegenmalinahmen einleiten kénnen. Eine solche Ge-
genmalinahme stellt insbesondere das Einblasen von Hochdruckluft in die stabilitétskriti-
schen Verdichterbereiche dar (Weigl [16], Suder [17], Europdische Patentanmeldung EP 0
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754 864 Al, usw.). Die Vorteile dieser Malinahme sind zum einen eine sehr kurze Reakti-
onszeit und zum anderen die Effektivitét in weiten Drehzahlbereichen.

Ein bei der Detektion von Stromungsinstabilitaten oft verfolgter Ansatz ist, tber in Um-
fangsrichtung verteilte Sensoren kontinuierlich Messsignale aufzunehmen und diese mit-
tels verschiedener Analyseverfahren, wie etwa der Wavelett-Analyse, nach charakteristi-
schen Anzeichen wie zum Beispiel Modalwellen oder ,,Spikes* zu durchsuchen
(Abbildung 2-12). Solche typischen Ausprédgungen konnten in verschiedenen Verdichtern
als charakteristische Frihindikatoren von ,,Rotating-Stall“ oder Pumpvorgangen identifi-
ziert werden (Bright [13, 15], Saxer-Felici [14], Gong [24], Camp [25], uva.). Im Idealfall
kdnnen solche Frihindikatoren dazu genutzt werden, in Gasturbinen geschlossene Regel-
kreislaufe zu steuern, welche die Stromungsstabilitat im Verdichter tiber das geregelte Ein-
blasen von Luft effizient stabilisieren. Ein solches Verfahren wurde zum Beispiel im Rah-
men des Bayerischen Luftfahrtforschungs- und Technologieprogramms Bay 20A/B/C am
Triebwerk Larzac 04 C5 erfolgreich umgesetzt. Allerdings scheinen sich die ,,Stall-
Precursors® nicht in allen Verdichtern gleichermalien ausgeprégt zu zeigen, so dass die
Technologie der ,,Stall-Precursor“-Analyse auf dem gegenwaértigen Stand der Forschung
noch kein allgemein probates Losungsmittel fur den Praxiseinsatz darstellt. Zudem ist die
Zeitspanne zwischen dem Auftreten solcher Indikatoren und dem Beginn der eigentlichen
Instabilitdten &uflerst gering. Dieses Zeitfenster kann unter Umstdnden auch fur sehr
schnelle Aktuatoren mit geringer Tréagheit viel zu klein sein, um die erforderlichen Stell-
grolen rechtzeitig zu aktivieren.
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Abbildung 2-12: Charakteristische Frihindikatoren fiir Verdichterinstabilitaten, nach [25]

Eine alternative Methode, die Verdichterstromung im Bereich der Pumpgrenze zu stabili-
sieren, sind so genannte passive Verfahren. Diese kommen ganzlich ohne StellgroRen und
Regelmechanismen aus und werden fest in die Verdichterkonstruktion eingebaut. Sinn und
Zweck solcher passiven Methoden ist es, die Stromung im Verdichter gezielt zu manipulie-
ren, so dass kritische Zonen im Bereich der Pumpgrenze erfolgreich entlastet werden, ohne
jedoch die Leistungsfahigkeit des Verdichters insgesamt zu mindern. Der Erfolg solcher
Methoden setzt allerdings ein fundamentales und detailliertes Verstandnis tber die Stro-
mungsmechanismen und Wirkungsketten voraus, welche im Bereich der Pumpgrenze ver-
antwortlich fir den Verlust der Strémungsstabilitat sind.
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Ein viel versprechender Ansatz bei den passiven Stabilitdtsmanahmen stellen so genannte
Casing-Treatments dar. Hierbei handelt es sich um Geh&usestrukturen in Form von Schlit-
zen, Nuten, Rillen und Ahnlichem, die gezielt in die Verdichtergehausewand eingebracht
werden (Abbildung 2-13). Zahlreiche Experimente haben demonstriert, dass die Pump-
grenze in Verdichtersystemen durch den Einsatz von Casing-Treatments um tber 20 bis
teilweise 40 Prozent in Richtung kleinerer Massenstréme verschoben werden kann. Ca-
sing-Treatments sind ein seit den 60er Jahren bekanntes Hilfsmittel und werden in niedrig
belasteten Geblasen erfolgreich eingesetzt. In hoch belasteten Verdichtern von Serienflug-
triebwerken haben sie dagegen bislang nur in Einzelfallen Anwendung gefunden, wie zum
Beispiel in Form einfacher Umlaufnuten im EJ200 flr den Eurofighter-Thyphoon.
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Abbildung 2-13: Konventionelle Casing-Treatment-Konzepte

Es fehlt bislang ein fundamentales Funktionsverstandnis, so dass ihre genaue Wirkung auf
die Verdichterstromung noch nicht umfassend erklart werden kann. Ihre Auslegung basiert
deshalb bis heute auf einfachen Modellen und Annahmen, die groftenteils empirischer
Natur sind. Aus diesem Grund kann es auch nicht wundern, dass sich Casing-Treatment-
Konzepte auf verschiedenen Verdichtersystemen sehr unterschiedlich auswirken kénnen.
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In der Regel ist zudem zu beobachten, dass die stabilisierende Wirkung von den bislang
getesteten Casing-Treatment-Varianten insbesondere im Auslegungspunkt mit zum Teil
deutlichen EinbufRen im Wirkungsgrad einhergeht. Mit einem fundamentalen Verstandnis
der zugrunde liegenden Stromungsmechanismen ist es jedoch, wie in den folgenden Kapi-
teln gezeigt wird, prinzipiell moglich, Konzepte auszulegen, die eine Verdichterstrémung
stabilisieren kénnen, ohne dabei den resultierenden Wirkungsgrad zu beeintrachtigen. Da-
bei gelingt es sogar, das pro Stufe erzielbare Druckverhéltnis im Vergleich zur glatten Ge-
hausewand noch deutlich zu steigern. Damit sind Casing-Treatments theoretisch nicht nur
ein effizientes Hilfsmittel, die Verdichterstabilitat zu verbessern, sondern eréffnen auch ein
bislang noch kaum genutztes Potential zur signifikanten Leistungssteigerung von Verdich-
tern.

2.5. Wichtige Stromungseigenschaften in Verdichterstufen

Die Stromung in Axialverdichterstufen ist charakterisiert durch eine komplexe Uberlage-
rung vieler unterschiedlicher Stromungsmechanismen. Viele der auftretenden Stromungs-
phanomene zeigen sich als sehr stark abhangig von der aerodynamischen Belastung und
den gewahlten An- und Abstrombedingungen. Darlber hinaus ist zu beobachten, dass spe-
zielle Stromungsmechanismen, die in gewissen Verdichtersystemen sehr aufféllig hervor-
treten, in anderen nur sehr schwach in Erscheinung treten kénnen. Im Folgenden wird im
Hinblick auf die weiteren Kapitel nur auf die wichtigsten grundlegenden Stromungseigen-
schaften in Verdichterstufen kurz eingegangen.

Die Stromung in Axialverdichtern ist grundsatzlich dreidimensional ausgebildet. Starke
Druckgradienten herrschen in Umfangsrichtung, bedingt durch die Saug- und Druckseite
der einzelnen Schaufeln, in Stromungslangsrichtung durch die Diffusorwirkung der Schau-
felpassage sowie in radialer Richtung aufgrund der Zentrifugalbeschleunigung. Die raum-
liche Druckverteilung innerhalb der Schaufelpassage gehort zu den wichtigsten Faktoren,
welche die Auspragung und das Verhalten der Stromung bestimmen. So héngt etwa in
Grenzschichten der Transitionspunkt — der Umschlag zwischen laminarem Anlaufbereich
und turbulenter Zone — sowie moégliche Relaminarisierungsgebiete sehr stark vom Druck-
verlauf entlang der Grenzschicht ab. Ebenso werden Abldsegebiete und Sekundarstromun-
gen — Geschwindigkeitskomponenten, die ein Abweichen der realen Passagenstromung
von der idealen, priméren Richtung bewirken — mafigeblich durch Druckgradienten beein-
flusst, welche nicht in Richtung der Hauptstromung orientiert sind. Nicht zuletzt ist auch
ein Groliteil der Spaltstromung Uber den Schaufelspitzen auf die enorme Druckdifferenz
zwischen Saug- und Druckseite zurtickzufiihren. Durch die tber der Schaufelspitze herr-
schenden Druckgradienten, welche in der Regel senkrecht zur Schaufelsehne orientiert
sind, erfahrt die Spaltstrdmung eine stromaufwartsgerichtete Geschwindigkeitskomponente
und stellt damit ein erhebliches Hindernis fur die Hauptstromung dar. In den meisten Ver-
dichtern liegen Spalthohe und Grenzschichtdicke an der Gehdusewand im Bereich der
gleichen GroRRenordnung, so dass sich die Phdnomene der Spalt- und Grenzschichtstro-
mung sehr stark gegenseitig beeinflussen und tberlagern kénnen. Auch wenn die Spaltho-
he im Betrieb meist nur den Bruchteil eines Millimeters betrégt, kann der resultierende
Leckagestrom pro Schaufelreihe deutlich tber ein Prozent des gesamten Verdichtermas-
senstroms ausmachen. Der Einfluss der Spalthohe auf den Wirkungsgrad und die Stabilitét
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eines Verdichters ist damit immens. In der Regel fallen Wirkungsgrad und Stabilitat Gber-
proportional mit wachsender Spalthéhe (Smith [21], Furukawa [22], Abbildung 2-14).

Bei einer weitgehend intakten Kanalstromung rollt sich die Spaltstromung tber den Schau-
felblattspitzen zu einem charakteristischen Wirbel, dem so genannten Spaltwirbel auf
(Abbildung 7-2). Dieser Spaltwirbel ist typisch sowohl fur sub- als auch transsonische
Strémungszustande und zeichnet sich durch einen deutlich verminderten statischen Druck
und hohe Stromungsverluste entlang seiner Trajektorie aus. Zahlreiche experimentelle und
numerische Untersuchungen zeigen auf, dass das Verhalten der Spaltstromung und des
Spaltwirbels sehr stark von der aerodynamischen Schaufelbelastung abhé&ngen. Dariiber
hinaus zeigen sich gravierende Unterschiede zwischen sub- oder transsonischem Betrieb.

Pump-
grenze

F 3

Druckverhaltnis

Drehzahl = ©
konst.

Massenstrom

Abbildung 2-14: Einfluss der Spalthéhe auf die Verdichterkennlinie, nach Smith [21]

Wahrend sich die Lage der Wirbeltrajektorie unter transsonischen Strémungsbedingungen
bei zunehmender Drosselung des Massenstroms kaum verandert, vergroRert sich unter sub-
sonischen Stromungsbedingungen der Winkel zwischen Wirbeltrajektorie und Schaufel-
sehne bei zunehmenden Druckverhaltnissen. Im Bereich der Pumpgrenze ist hierbei teil-
weise zu beobachten, dass die vordere Abloselinie des Spaltwirbels vollstandig auf Hohe
der Schaufelvorderkanten verlauft und somit Spaltstrdomung in die nachfolgende Schaufel-
passage Ubertreten kann (Saathoff [19], Hoying [23], Abbildung 2-15). Dieser Effekt wird
in der Literatur als ,,Spill Over* bezeichnet. Es gilt als sehr wahrscheinlich, dass ein sol-
cher Vorgang zu den mdglichen Ausldsern typischer ,,Stall-Precursor* oder von ,,Rotating-
Stall* im Bereich der Blattspitzen gehort (Mailach [20]).

nS )

Pumpgrenze Passagenstofl — ., F'l._lmpgre nze

Wirbeltrajektorie

Schaufelrotation

Abbildung 2-15: Lage der Spaltwirbeltrajektorie fiir unterschiedliche Durchflussziffern @ bei subso-
nischen (links)- und transsonischen (rechts) Stromungsbedingungen
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In transsonischen Verdichterstufen befinden sich die Rotorblattspitzen bei Auslegungs-
drehzahl im Uberschall. Durch die Verzogerung der Uberschallstromung entstehen kom-
plexe Stol3systeme, die einen groRen Einfluss auf das aerodynamische Verhalten der Stufe
haben. Das StoRsystem besteht insgesamt aus mehreren Fronten, dem schragen Bugstol} an
der Schaufelvorderkante und den abschlie(enden senkrechten VerdichtungsstoRen in der
Schaufelpassage. Bei geringen Druckbelastungen verlaufen beide Stof3fronten rdumlich
getrennt — die Passagenstole befindet sich deutlich stromabwaérts verschoben (Abbildung
2-16). Mit steigenden Druckverhéltnissen wandern die PassagenstoRe jedoch kontinuier-
lich stromauf, bis sie sich mit dem Bugstol} zu einem zusammenh&angenden StoRsystem
verbinden. Bei sehr hohen Druckverhéltnissen ist schlieBlich zu beobachten, dass das Stol3-
system nicht mehr an der Schaufelvorderkante anliegt, sondern deutlich abgehoben positi-
oniert ist. Bedingt durch die Grenzschichtdicken an den Geh&usewénden, reichen die Ver-
dichtungsstofl3e nicht direkt bis zur duReren Gehdusewand sondern ,,verschwimmen® kurz
vorher in so genannten A-StoRen.
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Abbildung 2-16: Veranderung der StoRsysteme bei zunehmender Verdichterdrosselung (NASA Ro-
tor 37 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl, 90 Prozent Kanalhéhe); die Isolinien
reprasentieren die Verteilung der relativen Machzahl in der Schaufelpassage

Auf dem gegenwartigen Stand der Forschung sind die verschiedenen Mechanismen und
ihre kausalen Wirkungsketten, die im Bereich der Pumpgrenze schlieBlich zum Auftreten
von ,,Rotating-Stall“ oder Pumperscheinungen fiihren, noch nicht géanzlich geklart. Die
Forschungsergebnisse deuten jedoch darauf hin, dass die Mechanismen sehr stark von der
Drehzahl abhangen und dass insbesondere zwischen sub- und transsonischen Strémungs-
zustanden offensichtlich gravierende Unterschiede bestehen. Auf dem gegenwartigen For-
schungstand gilt es als relativ gesichert, dass die Spaltstromung und der Spaltwirbel in die-
sem Zusammenhang eine wichtige Rolle spielen. So kénnen Verdichterstufen bereits vor
einer aerodynamischen Uberlastung der Rotorschaufeln Strémungsinstabilititen im Be-
reich der Schaufelspitzen zeigen. Das Kapitel 7 wird sich mit diesem Thema eingehend
beschaftigen.
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3. Stabilisierung mit passiven Gehausestrukturen

3.1. Verdichterkennfeld mit Casing-Treatment

Das Kennfeld von Verdichtern lasst sich mittels gezielter Strukturierungen der Kanalwan-
de Uber den Schaufelspitzen nachhaltig erweitern (vgl. Abbildung 2-13). Die Integration
solcher Gehé&usestrukturen in ein Verdichtersystem bezweckt insbesondere eine Verbesse-
rung der Stromungsstabilitdt im Bereich der Pumpgrenze Uber eine VergroRerung des
Pumpgrenzabstandes. Stabilisierende Geh&usestrukturen kénnen sowohl in die stehende,
aullere Kanalwand (so genanntes Casing-Treatment fur Rotorstufen) als auch in den sich
drehenden Nabenbereich (so genanntes Hub-Treatment flr Statorstufen) eingebracht wer-
den. Unter diesen beiden Positionsvarianten besitzen die Casing-Treatments im Allgemei-
nen das groRere Stabilisierungspotenzial.

Diese Arbeit befasst sich maRgeblich mit den Strémungsphédnomenen in hoch belasteten
Rotorstufen. Angesichts dieser Spezialisierung konzentrieren sich die weiteren Darstellun-
gen und Uberlegungen entsprechend auf die Anwendung von Casing-Treatments. Ein
Grossteil der Casing-Treatment-Eigenschaften sollte sich jedoch aufgrund der herrschen-
den Analogien zwischen Rotor- und Statorstromungen auch auf Hub-Treatments Ubertra-
gen lassen.

Eine VergroRerung des Pumpgrenzabstandes im Verdichterkennfeld l&sst sich allgemein
sowohl Uber eine Verringerung des minimal zuldssigen Massenstroms an der Pumpgrenze
als auch Uber eine Erhdhung des maximal erreichbaren Verdichtungsverhéltnisses realisie-
ren. Typische Casing-Treatment-Ausfiihrungen kdnnen bei entsprechender Auslegung bei-
des bewirken. Basierend auf den Anderungen im Druckverhaltnis und im Massenstrom
werden in der Literatur unterschiedliche Definitionen fiir eine Quantifizierung der stabili-
tatserhéhenden Wirkung eines Casing-Treatments genannt. Diese lehnen sich grofitenteils
an die fur ein Verdichterkennfeld mit Arbeitslinie gebrauchten Stabilitatsdefinitionen an
(vgl. GI. 2-1).

e VergroRerung des Betriebsbereiches um AB in Prozent

= (mmax,CT - n:qmin,CT )) Gl 3-1

(mmax,GW - mmin,GW

AB
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e Verschiebung des minimalen Massenstroms um Am in Prozent

I’.hmin
Am - =1- eV Gl. 3-2
mmin,CT
e Verschiebung der Pumpgrenze um ASMcr in Prozent
IT m..
ASM o = max,CT .mln,GW -1 Gl 3-3

max,GW mmin,CT

Neben der beabsichtigten Verschiebung der Pumpgrenze sind mit dem Einsatz von Casing-
Treatments jedoch auch hdufig negative Nebeneffekte zu beobachten. Diese kdnnen unter
Umsténden so gravierend sein, dass ein sinnvoller Einsatz nicht mehr méglich ist. Zu sol-
chen ungewollten Nebeneffekten zahlt neben einer allgemeinen Verschiebung der Verdich-
terkennlinien tber den Massenstrom (Am max) insbesondere eine Reduzierung des Wir-
kungsgrades im Auslegungspunkt (A1 max).

Die Beeinflussung eines Verdichterkennfeldes durch ein Casing-Treatment l&sst sich am
deutlichsten am gednderten Verlauf einzelner Drehzahllinien darstellen. Abbildung 3-1
zeigt die charakteristische Wirkung eines typischen Casing-Treatments auf das erreichbare
Totaldruckverhéltnis und den Wirkungsgrad eines Axialverdichters bei Auslegungsdreh-
zahl. Aus dieser Abbildung ist zu ersehen, dass der Charakter der Wechselwirkung zwi-
schen Verdichterstromung und Casing-Treatment nicht fur alle Betriebspunkte auf der
Kennlinie konstant ist, sondern sich mit dem gefahrenen Druckverhéltnis auf der Kennlinie
deutlich verandert.
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Abbildung 3-1: Wirkung eines Casing-Treatments auf die Kennlinie eines Axialverdichters bei Ausle-
gungsdrehzahl

Bei geringeren Druckverhaltnissen mit einer noch weitgehend idealen, ungestorten Ver-
dichterstromung konnen die Gehé&usestrukturen zu ungewollten, verlustreichen Zirkulati-
ons- und Ausgleichsstromungen fiihren, welche die Verdichterstromung unndtig stéren und
zur Entstehung verlustreicher Blockagezonen beitragen. Je nach Intensitéat der aufgepragten
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Sekundarstromungen kann sich dadurch der resultierende Verdichterwirkungsgrad, aber
auch der effektive Stromungsquerschnitt in den Schaufelpassagen insbesondere im Ausle-
gungspunkt erheblich verringern, was zu einer Verschiebung der Kennlinien in Richtung
Kleinerer Massenstrome flhrt. Mit Annaherung des Arbeitspunktes an die Pumpgrenze ist
jedoch zu beobachten, dass die durch das Casing-Treatment induzierten Ausgleichstro-
mungen zunehmend in der Lage sind, entstehende, stabilitatskritische Blockagegebiete der
wandnahen Verdichterstromung abzubauen und damit eine leichte Entdrosselung des Sys-
tems zu bewirken. In dieser Phase ist es nicht ungewdhnlich, dass eine Verdichterkonfigu-
ration mit Casing-Treatment im Vergleich zur glatten Geh&usewand bessere Wirkungsgra-
de erzielt.

3.2. Geschichtlicher Uberblick und Entwicklung

Wegen ihrer Fahigkeit, die Stabilitat und damit das Betriebsverhalten von Verdichtern zu
optimieren, stehen Casing-Treatments im Interesse der Verdichterforschung. Universitéten,
Forschungsinstitute und die Industrie arbeiten an diesem Thema in engen Kooperationen
aber auch in Eigenregie. Dementsprechend sind viele Patente (vgl. Tabelle 3-1) und For-
schungsarbeiten in der Fachliteratur zu finden, die sich intensiv mit diesem Thema be-
schéftigen. Dabei ist noch anzunehmen, dass vermutlich viele Projekte nicht oder erst ver-
spatet den Weg in die Veroffentlichung finden, da in einigen Féllen erhebliches wirtschaft-
liches und politisches Interesse die Forschungsarbeiten treibt. Im Folgenden soll versucht
werden, den Verlauf und die Entwicklungen in der Casing-Treatment-Forschung auf Basis
der verfugbaren Veroffentlichungen in ihren groben Zigen zu skizzieren.

Die stabilisierende Wirkung von Casing-Treatments ist seit den 60er Jahren in der Ver-
dichterforschung bekannt. Zu den ersten Ansétzen, die in die Richtung zielen, die Stro-
mungsstabilitdt von Axialverdichtern mittels passiver Geh&dusestrukturen zu verbessern,
zahlen so genannte Separator- bzw. Stabilisierungsringe, die koaxial vor der Rotorschau-
felreihe im Bereich der &ulleren Verdichterkanalwand eingebracht werden. Diese sind in
der Lage, die Pumpgrenze von Verdichtern geringer Stufenzahl in Richtung kleinerer Mas-
senstrome zu verschieben. Das Konzept des Stabilisierungsrings wird unter anderem von
Eckert und Schnell (1961, [26]), Yshakov (1962, [27]), Tanaka (1973, [28]), Klee und
Bard (1986, [29]) beschrieben; eine der ersten Patentierungen erfolgt 1965 von Ivanov (US
Patent 3.189.260). Der Stabilisatorring représentiert ein bis heute immer wieder verwende-
tes Verfahren zur Stabilisierung von Geblasen. So basiert etwa eine japanische Patentan-
meldung von 1996 (JP 8.219.096) auf dem Prinzip des Stabilisatorringes. Das Verfahren
scheint insgesamt geeignet zu sein, die Pumpgrenze niedrig belasteter Verdichtersysteme
zu verbessern. Eine erfolgreiche Anwendung in transsonischen Verdichtersystemen ist
dagegen nach Kenntnis des Autors in der Fachliteratur bislang nicht zu belegen.

Die Wirkung von Separatorringen wird allgemein damit erklart, dass sie wandnahe Riick-
stromungen im Bereich der Schaufelspitzen gezielt Gber den Bypass stromaufwaérts ablei-
ten und dadurch kritische Blockagezonen in ihrer Entstehung dampfen kénnen. Der Sepa-
ratorring verteilt lokal entstehende Ruckstromungen zudem groRtenteils in Umfangsrich-
tung, so dass die Stromung im Verdichter insgesamt homogenisiert wird (Eckert [26]). In
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der Regel muss beim Einsatz solcher Separatorkonzepte allerdings mit Einbuf3en in der
Verdichterleistung und im Wirkungsgrad gerechnet werden.

Basierend auf diversen Versuchsreihen zur Ein- und Abblasung in einstufigen Verdichter-
systemen verdffentlichen Bailey und Voit [30] vom Lewis Research Center 1970 experi-
mentelle Arbeiten, in denen sie gezielt die Gehdusestruktur ber den Schaufelspitzen eines
transsonischen Axialverdichters manipulieren und so die Stabilitdt an der Pumpgrenze
verbessern. Ihre Arbeiten beschreiben den Einfluss von radial gerichteten Bohrungen, Ho-
neycomb-Strukturen und Kanélen verschiedener Form und Grof3e, die in die duRere Ge-
hausewand Uber den Rotorschaufelspitzen eingebracht und Uber eine ringférmig umlaufen-
de Kammer (Plenum) miteinander verbunden sind. Die getesteten Strukturen basierten auf
der Absicht, das Stabilisierungskonzept der Ein- und Abblasung in einer passiven Geomet-
rie zu integrieren. Die durchgefiihrten Versuche mit Plenum demonstrieren fir einen GroR-
teil der getesteten Gehdusestrukturen eine deutliche Verschiebung der Pumpgrenze um bis
zu etwa 10 Prozent bezogen auf den Pumpgrenzmassenstrom bei glatter Gehdusewand —
allerdings auf erhebliche Kosten des Verdichtungswirkungsgrades. Ohne Plenum hingegen
ist in den beschriebenen Versuchen in keinem Fall eine Verschiebung der Pumpgrenze
festzustellen.

Eine genaue Erklarung der stabilisierenden Wirkung konnte in diesen Untersuchungen
nicht gefunden werden. Vermutet wurde aber, dass die durch das Casing-Treatment er-
zeugten Rezirkulationen tber der Schaufelspitze, ein moglicher Druckausgleich in Um-
fangsrichtung sowie akustische Phdnomene eine essentielle Rolle spielen. Trotz immer
verfeinerter Messungen konnten auch in den folgenden Jahren keine eindeutigen Wech-
selwirkungen identifiziert werden.

1971 wird von Osborn [31] eine der ersten wirklich umfangreichen Versuchsreihen mit
verschiedensten Arten so genannter konventioneller Casing-Treatments verdffentlicht. In
seiner Arbeit fuhrt er einerseits die Konzepte von Bailey und Voit [30] fort, andererseits
untersucht er auch vollig neue Ansétze. Zu diesen gehdren unter anderem Umfangs- und
Langsnuten mit bzw. ohne Plenum, die tber den Schaufelspitzen in die Gehdusewand ein-
gebracht sind. Die Ergebnisse seiner Versuche zeigen, dass sich die einzelnen Konfigurati-
onen je nach Bauform ganz unterschiedlich auf die Pumpgrenze und den Wirkungsgrad
einer Verdichterstufe auswirken und dass ihr Einfluss stark von der Drehzahl sowie von
Einlaufstérungen im Verdichter abhéngen kann. Wahrend etwa Umlaufnuten eine effektive
Pumpgrenzverschiebung nur bei hoheren Drehzahlen bewirken, sind ausgewéhlte L&ngs-
nutenkonzepte in der Lage, die Stabilitat in allen Drehzahlbereich gleichermal3en zu erho-
hen. Der Gewinn an Strdmungsstabilitat scheint zudem im Fall von Langsnuten deutlich
weniger durch Einlaufstérungen beeintrachtigt zu werden. Generell zeigen Léngsnuten in
Osborns Versuchen ein groleres Stabilisierungspotential, allerdings auch erheblich groliere
Verluste im Vergleich mit den getesteten Umlaufnuten. Ein zusatzliches Plenum Uber den
Langsnuten bewirkt in den durchgefuhrten Versuchen eine deutliche Steigerung von Stabi-
litdt und Wirkungsgrad.

In den folgenden Jahren werden immer wieder systematische Reihenversuche mit unter-
schiedlichen Casing-Treatments verdffentlicht, die in ihren Ansétzen jedoch groftenteils
bereits bekannten Konfigurationen entsprechen (Moore 1971 [32], Boyce 1974 [33], Taka-
ta 1975 [34], 1976 [35], Moore 1977 [36], Fujita 1984 [37]). Die Versuche, die mit Casing-
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Treatments gemacht werden, finden nicht nur auf sub- und transsonischen, sondern auch
auf supersonischen Verdichtersystemen mit Machzahlen bis zu 2,0 statt (Fabri 1975 [38]).
Sie zeigen deutlich auf, dass Casing-Treatments allgemein in der Lage sind, die Verdich-
terstabilitdt sowohl im inkompressiblen als auch im supersonischen Stromungsfall positiv
zu beeinflussen. Dartiber hinaus scheint die qualitative Wirkung vieler bis dahin getesteter
Casing-Treatment-Konfigurationen weitgehend unabhangig von der gewéhlten Machzahl
zu sein (Greitzer [39], Smith [40]). Konzepte, die im Unterschall die Pumpgrenze ver-
schieben kdnnen, vermdgen dieses tendenziell auch im transsonischen Betrieb.
Ausgewahlte Konzepte erreichen — bezogen auf den Pumpgrenzmassenstrom — eine Ver-
schiebung der Pumpgrenze um nahezu 30 Prozent. Insbesondere erweisen sich in Schaufel-
rotationsrichtung geneigte Langsnuten als besonders effektiv. Eine der ersten Patentierun-
gen eines Langsnutenkonzeptes erfolgt 1978 von Rolls-Royce (US Patent 4.086.022, siehe
Anlage A).

Prince fasst in seiner Arbeit von 1975 [41] die bis dahin gemachten Erfahrungen und Beo-
bachtungen bezlglich der Eigenschaften von Casing-Treatments zusammen. Demnach sind
Casing-Treatments insbesondere in transsonischen Verdichterstufen, die durch Strémungs-
instabilitaten im Blattspitzenbereich charakterisiert sind, besonders wirksam; die effektivs-
ten Konfigurationen haben einen Offnungsbereich von etwa 65 bis 75 Prozent der bedeck-
ten Gehdusewand und erstrecken sich (ber die mittleren 60 Prozent der Schaufelsehne.
Eine Ausdehnung der Casing-Treatments auf die Bereiche der Schaufelvorder- und Schau-
felhinterkanten gilt dagegen noch als wenig wirksam.

Um die expliziten Strdmungsmechanismen genauer zu verstehen, werden ab Mitte der
siebziger Jahre immer detailliertere Messungen der Strémung im Hauptkanal und im Ca-
sing-Treatment unternommen. Die Arbeiten von Boyce [42], Prince [41], Takata [34,35],
Smith [40], Fujita [37] und Phillips [43] konzentrieren sich hierbei zunéchst auf subsoni-
sche Systeme. Die Messungen ergeben, dass im Casing-Treatment zum einen Zonen mit
relativ hohen Stromungsgeschwindigkeiten vorliegen und dass zum anderen die Druck-
und Geschwindigkeitsverteilungen sehr stark von der aufgepragten Schaufelfrequenz do-
miniert werden.

Allerdings gelingt es auch mit diesen Messungen nicht, eindeutige Beziehungen zwischen
den Eigenschaften der Nut- bzw. Hauptstromung und dem resultierenden stabilisierenden
Effekt des Casing-Treatments zu finden. Die Versuche zeigen jedoch auf, dass sich der
Einfluss des Casing-Treatments auf die Hauptstromung vornehmlich stromab- und nur
geringflgig stromaufwérts bemerkbar macht und dass die Wirkung auf die Spaltstromung
sehr deutlich ist. Untersuchungen mit unterschiedlichen Spalth6hen belegen, dass sich die
Stromungsstabilitat von Verdichterstufen mit Umlaufnuten ahnlich wie bei einer glatten
Gehausewand mit wachsenden Spaltmalien deutlich verringert, wéhrend Langsnuten den
Einfluss der Spalthéhe deutlich besser kompensieren kdnnen (Moore [36], Fujita [37]).

Je nach Konfiguration reicht der Einfluss der durch das Casing-Treatment induzierten
Stromung unterschiedlich weit in die Rotorstrémung hinein. Er kann im Fall von Langsnu-
ten deutlich Gber 50 Prozent der Kanalhdhe betragen.

Fujita [37] gibt auf Basis einer umfangreichen Studie mit konventionellen Casing-
Treatment-Konzepten einen empirischen Zusammenhang zwischen Stabilitatsgewinn und
Wirkungsgradverlust an. Danach muss bei einer Verschiebung der Pumpgrenze um 1 Pro-
zent durchschnittlich mit einer Abnahme des resultierenden Wirkungsgrades um etwa 0,1
Prozent gerechnet werden.
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Ein deutlicher Fortschritt in der Casing-Treatment-Forschung gelingt schlie3lich Greitzer
1979 [39]. In seiner Arbeit veroffentlicht er Versuche zur Wirksamkeit von Casing-
Treatments bei aerodynamisch unterschiedlich stark belasteten Verdichterbeschaufelungen.
Seine Experimente an einem subsonischen Verdichter demonstrieren, dass Casing-
Treatments nur dann die Pumpgrenze effektiv verschieben kdnnen, wenn die kritischen
Ablésungen im Bereich der Gehdusewand entstehen. Bei einer rein aerodynamisch beding-
ten Uberlastung der Schaufeln hingegen verliert ein ansonsten effizientes Casing-
Treatment seine stabilisierende Wirkung. Dieses fundamentale Kriterium verbindet die
bislang auf verschiedenen Verdichtersystemen gewonnenen unterschiedlichen Erfahrun-
gen.

Basierend auf dieser Erkenntnis werden die Erklarungstheorien fir die Wirkungsweise von
Casing-Treatment immer konkreter und die Untersuchungen konzentrieren sich immer
mehr auf die Spaltstromung. Smith kommt 1984 [40] — gestiitzt unter anderem auf die
Arbeiten von Greitzer — in seinen Untersuchungen an einem Niedriggeschwindigkeits-
Verdichter zum Schluss, dass in dem von ihm getesteten Langsnutenkonzept der Stabili-
tatsgewinn dadurch begriindet werden kann, dass das Casing-Treatment entstehende Blo-
ckagegebiete im druckseitigen Blattspitzenbereich zundchst ab- und diesen Massenstrom
dann im Bereich der Schaufelvorderkanten wieder dem Hauptstrom zufiihrt. Nach seiner
Ansicht spielen fur das Verstandnis der Wirkungsweise von Casing-Treatments weniger
die instationdren Effekte in den Nuten eine essentielle Rolle als vielmehr der komplexe
Mischbereich, in dem die Nutstromung wieder in die Hauptstromung gelangt. Diesen
Mischbereich und die Aufnahme energiearmer Blockagezonen in die Nuten im Detail zu
verstehen, ist fur Smith ein wichtiger Schlissel zur Auslegung effizienter Casing-
Treatment-Strukturen. Er schlagt deshalb umfangreichere und genauere Messungen in der
Art von Takata [34] vor.

Viele der Patente, die Uber die Jahre auf dem Gebiet der Casing-Treatments angemeldet
werden, basieren auf diesem Wirkungsprinzip (z.B. US Patente 5.282.718/1994,
5.586.859/1996, 5.607.284/1997). Solche so genannten selbst-rezirkulierenden Casing-
Treatments nutzen das Druckgefdlle entlang der Schaufelpassage, um in den Kanélen des
Casing-Treatments eine gerichtete Zirkulation aufzubauen, welche aus den hinteren Berei-
chen der Schaufelpassage kontinuierlich Arbeitsfluid entnimmt und im Bereich der Schau-
felvorderkanten wieder der Hauptstrémung zufuhrt. Durch diese Rezirkulation wird ein
klnstlicher Massenstrom erzeugt, der energiearmes Fluid im Schaufelspitzenbereich ,,re-
cycelt” und damit letztlich die Entstehung von lokalen Blockagegebieten hinauszdgert.
Leitbleche im Bypasskanal kénnen den Drall der Riickstromung zusétzlich manipulieren.
In den entsprechenden Patentschriften werden jedoch keine Auslegungsrichtlinien angege-
ben. Insbesondere fehlen konkrete Hinwiese darauf, wo genau die Entnahme bzw. die
Rickfihrung zu erfolgen hat und wie dieses am effizientesten zu realisieren ist. Dartiber
hinaus ist anzunehmen, dass jedes dieser Casing-Treatment-Konzepte — zum Teil erhebli-
che — EinbuRen im Wirkungsgrad zur Folge haben dirfte.

Dieses versucht Hobbs mit einem 1995 erteilten Patent zur aktiven SchlieRung und Off-
nung von selbst-rezirkulierenden Casing-Treatments zu umgehen (US Patent 5.431.533).
In diesem 6ffnet eine Dichtung die Kanale des Casing-Treatments nur dann, wenn Kritische
Betriebszustédnde erreicht werden. Dieses Prinzip erfordert jedoch eine rechtzeitige und
zuverlassige Detektion von Stromungsinstabilitaten. Der eigentliche Vorteil der Passivitat
wird dadurch wieder zunichte gemacht.
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Vollig anders ist dagegen das Casing-Treatment-Konzept aufgebaut, welches 1982 von
Russel (Patent WO 82/01919) und 1984 in leichter Abwandlung von lvanov (US Patent
4.871.294) fur ein Zweistufen-Axialgeblése patentiert wird und im Prinzip eine Weiter-
entwicklung der ldee des Stabilisatorringes darstellt (Anlage A). Im Gegensatz zu den
sonst Ublichen, konventionellen Konfigurationen wird dieses Casing-Treatment nicht zent-
ral Uber der Schaufelspitze positioniert, sondern groftenteils vor der Schaufelvorderkante.
Charakteristisch fir dieses Casing-Treatment sind kleine, profilierte Leitbleche, welche in
eine ringférmige Aussparung uber der Schaufelvorderkante zur Drallreduzierung einge-
setzt werden. Basierend auf diesem Konstruktionsmerkmal ist fur dieses Casing Treament
auch der englische Begriff ,,Vane-Recessed“-Casing-Treatment tblich.

Detaillierte experimentelle Versuche mit dieser Art von Casing-Treatment werden unter
anderem von Bard (1984 [72], 1993 [73]), Azimian (1987 [44]), Ziabasharhagh (1992
[45]) und Kang (1995 [46]) verdffentlicht. Ihre groRtenteils parametrisch angelegten Stu-
dien an unterschiedlichen Niedriggeschwindigkeitsverdichtern bzw. Gebldsen demonstrie-
ren, dass mit diesem Casing-Treatment eine Verschiebung der Pumpgrenze teilweise um
mehr als 50 Prozent mdglich ist, ohne den maximalen Wirkungsgrad wesentlich zu beein-
trachtigen. Die stabilisierende Wirkung des ,,Vaned-Recessed“-Casing-Treatments wird
allgemein damit erklart, dass es vor allem die Anstrdmung im Bereich der Schaufelspitzen
positiv beeinflusst. Kritische Blockagezonen werden vermieden, indem die an der Pump-
grenze entstehende, stark drallbehaftete Riickstromung im Bereich der &ulReren Schaufel-
spitzen in die umgebende Ringkammer umgelenkt und damit aus der Schaufelpassage ab-
gefuhrt wird. Die in der Ringkammer eingebrachten Profile bewirken letztlich, dass das
abgefiihrte Blockagefluid wieder drallfrei der Hauptstromung zugefiihrt werden kann und
damit ein geschlossener Kreislauf entsteht. Durch diese Zirkulation erhoht sich insgesamt
die axiale Anstromgeschwindigkeit der Schaufelspitzen; kritische Stromungsinstabilitaten
konnen deutlich hinausgezdgert werden. Die bisher vertffentlichten Versuche zeigen deut-
lich auf, dass insbesondere die Schaufelprofilierung und die axiale Uberdeckung des Ca-
sing-Treatments mit der Schaufelsehne zu den sensiblen Parametern gehdren, welche die
Effektivitat und die Effizienz dieses Verfahrens maRgeblich beeinflussen. So verliert das
Casing-Treatment ohne die eingesetzten Schaufeln vollstdndig seine stabilisierende Wir-
kung.

Das ,,Vane-Recessed*“-Casing-Treatment scheint im Anwendungsbereich von Niedrigge-
schwindigkeitsverdichtern und Geblasen den konventionellen Konzepten deutlich tberle-
gen und damit eine praktikable Mdglichkeit zur Erhdhung der Stromungsstabilitat zu sein.
Genaue Auslegungsrichtlinien werden jedoch in der Literatur bislang nicht genannt.

Nach Kenntnis des Autors wurden die meisten Tests mit dieser Konzeption von Casing-
Treatment jedoch nur auf gering belasteten Verdichterstufen durchgefiihrt. Versuche, die
dieses Konzept erfolgreich an hoch belasteten, transsonischen Verdichtern testen, sind da-
gegen bislang nicht dokumentiert — es durfte Gberhaupt fraglich sein, ob dieses ohne
nachhaltige Modifikationen generell mdglich ist, da sich die grofRrdumige Aussparung tber
den Schaufelspitzen empfindlich auf die Lage und Intensitat des Stof3systems auswirken
dirfte.

In stark abgeé&nderter Form lasst sich die Idee von Ivanov (US Patent 4.871.294) auch in

einem 1998 patentierten Konzept fiir Axial- und Radialverdichter wiederfinden (US Patent
5.762.470, Anlage A). Dieses Konzept basiert auf gekrimmten, in Schaufelrotationsrich-
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tung geneigten Langsnuten, welche tber der Schaufelvorderkante positioniert und Gber ein
Plenum miteinander verbunden werden.

Ein solches Casing-Treatment wird von Qing [47] an einer transsonischen Verdichterstufe
fir unterschiedliche Drehzahlen von 60 bis 100 Prozent Auslegungsdrehzahl getestet. Die
Versuche ergeben fir den unteren Drehzahlbereich eine deutliche Verschiebung der
Pumpgrenze um etwa 20 Prozent bei gleichzeitiger geringer Verbesserung des Wirkungs-
grades. Im Bereich der Auslegungsdrehzahl verliert das Casing-Treatment jedoch deutlich
an Effizienz. Hier kdnnen nur noch 10 Prozent Pumpgrenzverschiebung festgestellt wer-
den. Zudem fiihrt das Casing-Treatment hier zu einer Abnahme des maximalen Wirkungs-
grades und Massenstromes um jeweils zwei Prozent.

Ein Casing-Treatment, welches ganzlich ohne Rezirkulationen auskommt, wird 1996 von
Khalid patentiert (US Patent 5.520.508, Anlage A). Dieses besteht aus einer Honeycomb-
Struktur, welche sich Uber die komplette Schaufelsehne erstreckt, und dessen Waben in
Rotationsrichtung und stromaufwaérts orientiert sind. In Versuchen mit einem dreistufigen
Verdichter demonstriert Khalid [48], dass diese Konfiguration einfachen Umlaufnuten
deutlich Uberlegen ist und eine Stabilitdtszunahme um anndhernd 20 Prozent bewirkt. Al-
lerdings ist auch bei diesem Konzept eine Beeintrachtigung des Wirkungsgrades festzustel-
len. Die von ihm beschriebene Wirkungshypothese ist, dass die Honeycomb-Zellen beim
Durchgang der einzelnen Schaufeln durch einen Staueffekt in Umfangsrichtung periodisch
Stromungsenergie absorbieren und diese gepufferte Energie nach dem Schaufeldurchgang
wieder Uber einen stromabwarts gerichteten Impulsstrom abgegeben, durch den die Spalt-
und Grenzschichtstromung letztlich stabilisiert wird.

Dass Casing Treaments nicht nur pumpgrenzverlagernd eingesetzt werden, sondern auch
fir einen wirkungsgradverbessernden Effekt sorgen kénnen, ohne die Pumpgrenze negativ
zu beeinflussen, zeigen die Versuchsreihen von Wisler [50] und Thompson [51]. In diesen
werden gestufte Aussparungen der auf3eren Gehdusewand Uber den Rotorschaufelspitzen
untersucht. Die Autoren geben zwar teilweise empirische Richtlinien fir eine Auslegung
solcher Aussparungen an, konnen allerdings deren Wirkung nicht stromungsmechanisch
schliissig erklaren. Insgesamt werden in der Fachliteratur jedoch nur sehr wenige Einzelfal-
le beschrieben, in denen mit dem Einsatz von Casing-Treatment eine Verbesserung des
Wirkungsgrades erreicht wird.

Ein alternativer Weg zum Verstandnis zur Funktionsweise von Casing-Treatments ist ne-
ben detaillierten Experimenten der Versuch, analytische Modelle zu entwickeln. Entspre-
chende Arbeiten werden unter anderem 1974 von Boyce [52] und 1982 von Paulon [53]
veroffentlicht. Ihre Ansétze basieren allerdings auf einer stark idealisierten zweidimensio-
nalen Betrachtung der Spaltstromung; zudem sind viele weitere Annahmen sehr einfach
gehalten, um Uberhaupt zu einer analytischen Losung zu kommen. Dadurch sind die Mo-
delle nicht in der Lage, die reale Stromungskomplexitdat — wie sie heute bekannt ist —
auch nur anndhernd wiederzugeben.

Mit der stark zunehmenden Rechnerleistung kommen schlieBlich Anfang der 90er Jahre
verstarkt numerische Simulationsmethoden in der Verdichterforschung zum Einsatz. Diese
ermoglichen im Vergleich zum Experiment eine ungleich hohere Informationsdichte gera-
de in den fir Messapparaturen duf3erst unzugénglichen Bereichen der Spalt- und Grenz-
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schichtstromung. Die Arbeiten von Storer (1991 [54]), Adamczyk (1993 [55]), Kang (1994
[56]), Chima (1996 [57]), Furukawa (1997 [58], 1998 [59]), Schlechtriem (1997 [75]),
Hoeger (1998 [60]), Gerolymos (1998 [61]) und Hofmann (2002 [62], 2003[63]) stellen
nur einige der Arbeiten dar, die mit Hilfe numerischer Simulationen die Spaltstromung und
den Spaltwirbel in Verdichterstufen untersuchen. Durch detaillierte Validierungsrechnun-
gen — unter anderem am Experimentalverdichter NASA Rotor 37 — konnte von den Au-
toren unabhangig nachgewiesen werden, dass die numerischen Simulationsmethoden sehr
gute Ubereinstimmungen mit experimentellen Messungen in Bezug auf Kennlinienverlauf,
Lage der Pumpgrenze und Detailinformationen der Spaltstromung liefern.

In vielen dieser Arbeiten, die sich mit transsonischen Verdichterstufen beschaftigen, steht
die Wechselwirkung zwischen dem aus der Spaltstromung entstehenden Spaltwirbel und
dem VerdichtungsstoR in der Schaufelpassage im Mittelpunkt, da dieser Mechanismus fir
die Entstehung grol¥flachiger Blockagezonen im Bereich der Pumpgrenze verantwortlich
gemacht wird (Adamczyk [55], Furukawa [59], Suder [64], Hofmann [63]).

Ermutigt durch die Erfolge in der rechnerischen Simulation von Verdichterstrémungen
dehnen sich die numerischen Analysen auch auf die Erforschung von Casing-Treatments
aus. Zu den ersten Veroffentlichungen auf diesem Gebiet gehort die Arbeit von Crook
(1993 [65]). In dieser Arbeit, die sich vornehmlich auf eine rein qualitative Visualisierung
der Strdmungsvorgange konzentriert, wird die Wechselwirkung zwischen einem Langsnu-
ten-Hub-Treatment und einer Statorstrémung zunédchst noch sehr vereinfachend und statio-
nar aufgelost. Hall (1994 [66]) beschaftigt sich mit der stationaren und instationaren Simu-
lation von Umlauf- und Langsnuten an verschiedenen Verdichter- bzw. Fanstufen. Ein so
genanntes ,,Vane-Recessed*-Casing-Treatment wird von unter anderem von Ghila (2001
[68]) numerisch analysiert, jedoch nur Uber eine stark vereinfachende stationdre Koppe-
lung. Das Konzept der selbst-rezirkulierenden Casing-Treatments wird in einer Veroffent-
lichung von Hathaway (2002 [69]) detaillierter untersucht und Rabe (2002 [70]) analysiert
an einem transsonischen Verdichter die Wirkung von Umlaufnuten unterschiedlicher Tiefe.
Yang (2003 [71]) beschéftigt sich schlieflich mit der instationdren Simulation eines
Langsnutenkonzeptes. Nach Kenntnis des Autors sind auch fir 2005 weitere Veroffentli-
chungen zu diesem Thema geplant [76].

Bislang finden sich jedoch insgesamt zur numerischen Simulation von Verdichterstromun-
gen mit Casing-Treatment nur relativ wenige Publikationen. Dieses durfte zum grof3en Teil
an der hohen Komplexitit der numerischen Koppelung zwischen der Strémung in der Ro-
torpassage und dem Casing-Treatment liegen, welche — bei entsprechend geforderter Si-
mulationsgiite — an die verwendeten Softwareldsungen extreme Anforderung stellt.

Allen oben genannten Publikationen ist gemein, dass fur die Stromungssimulationen be-
reits bekannte Casing-Treatment-Bauformen verwendet wurden, deren jeweilige Ausfih-
rung entweder im ,,Blindversuch* oder nach empirischen Gesichtspunkten erfolgte. In kei-
ner dieser Arbeiten findet sich ein Hinweis darauf, auf welchen verdichterspezifischen Kri-
terien die Auslegung eines Casing-Treatments basieren sollte oder welche Faktoren der
Rotorstromung die Effektivitat eines Casing-Treatments nachhaltig beeinflussen. Schwer-
punkt der bisherigen Arbeiten ist primar der Nachweis, dass der stabilisierende Effekt
durch Casing-Treatments auch in den numerischen Simulationen realistisch abgebildet
werden kann. Eine detaillierte und systematische Analyse der komplexen Strdmungsvor-
gange wird dagegen haufig vernachlassigt.
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Eigene Forschungsarbeiten des Autors auf dem Gebiet der numerischen Simulation von
Verdichterstromungen mit Casing-Treatment wurden unter anderem 2000 [77], 2001 [78],
2002 [79], 2003 [80] und 2004 [81, 82] verodffentlicht und sind weiterhin fur 2005 [83]
geplant. In diesen wird malgeblich die Strategie verfolgt, wichtige Schllsselparameter der
Wechselwirkung zwischen Casing-Treatment und Rotorstromung zu identifizieren, welche
die Auslegung hoch effizienter Casing-Treatments ermdglichen. Neben den Verdffentli-
chungen werden auch weitere wissenschaftliche Beitrdge im Rahmen der kooperativen
Forschungsprojekte FVV ,,Gehdusestrukturierung* (Beginn 2003) und AGTurbo 11l (Be-
ginn 2005) publiziert.

Jahr Patentnummer

1965 Us 3.189.260
1978 Us 4.086.022
1982 WO 82/01919
1984 UsS 4.871.294
1994 UsS 5.282.718
1995 UsS 5.431.533
1996 JP 8.219.086
1996 UsS 5.586.859
1996 UsS 5.520.508
1997 us 5.607.284
1998 us 5.762.470

Tabelle 3-1: Patenttbersicht Casing-Treatment

3.3. Stand der Forschung

Ein Blick auf die geschichtliche Entwicklung in der Casing-Treatment Forschung zeigt
deutlich, dass bislang sehr viele und sehr unterschiedliche Konzepte fur stabilisierende
Gehdusestrukturen in Verdichtern entwickelt wurden (Tabelle 3-1). Die in der Literatur
beschriebenen Casing-Treatment-Ausfihrungen lassen sich nach ihrer Bauform unter an-
derem in folgende schematische Hauptgruppen klassifizieren, wobei nattrlich auch Misch-
formen existieren.

Stabilisator- und Separatorringe,

Langs- und Umlaufnuten (mit und ohne Plenum),
Selbst-rezirkulierende Casing-Treatments,
,»Vane-Recessed”-Casing-Treatments,
Einlagen-Casing-Treatments (z.B. Honeycomb).
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Mit diesen Konzepten konnten in zahlreichen unabhangigen Untersuchen an unterschied-
lichsten Verdichtern und Geblésen zum Teil erhebliche Verbesserungen der Strémungssta-
bilitat erreicht werden. Dabei zeigt sich, dass das Stabilisierungspotenzial eines Casing-
Treatments sehr stark von seiner Bauform und den Stromungsbedingungen im Verdichter
abhéngt. So kann in Verdichtersystemen mit Hilfe von Umlaufnuten die Pumpgrenze ten-
denziell bis etwa 10 Prozent verschoben werden, wahrend Langsnutenkonzepte ein deut-
lich hoheres Stabilisierungspotenzial aufweisen und eine Verschiebung der Pumpgrenze
um 20 bis teilweise sogar 30 Prozent bewirken kénnen. In Niedriggeschwindigkeitsver-
dichtern bzw. Geblésestufen lasst sich eine Verbesserung der Stromungsstabilitat durch
den Einsatz von ,,Vane-Recessed"-Casing-Treatment-Konfigurationen sogar um uber 40
Prozent realisieren.

Allen dokumentierten Konzepten ist jedoch in der Regel gemein, dass ihre stabilisierende
Wirkung nicht wirkungsgradneutral umzusetzen ist — vielmehr steigen die bei Ausle-
gungsdrehzahl zu erwartenden Verluste proportional mit dem Stabilisierungspotenzial ei-
nes Casing-Treatments an. Bezogen auf den maximalen Wirkungsgrad kann dieses im Ex-
tremfall den Verlust einiger Prozentpunkte bedeuten. Fujita [37] bestimmt fur konventio-
nelle Casing-Treatment-Bauformen die empirische Regel, dass bei einer Verschiebung der
Pumpgrenze um 10 Prozent durchschnittlich im maximalen Wirkungsgrad mit einem Ver-
lust von etwa einem Prozent gerechnet werden muss. In der Tat finden sich in der Literatur
nur vereinzelte Ausnahmefalle, in denen eine moderate Erhohung der Stromungsstabilitat
gelingt, ohne den Wirkungsgrad im Auslegungspunkt nennenswert zu beeintrachtigen.

Die in der Literatur veréffentlichten Messdaten dokumentieren zudem, dass eine Ubertrag-
barkeit bestimmter Casing-Treatment-Eigenschaften zwischen unterschiedlichen Verdich-
tersystemen nicht ohne weiteres moglich ist: Casing-Treatments, die in einzelnen Verdich-
tern Uberzeugende Resultate liefern, kénnen in anderen Verdichtern vollig enttauschen.

Auch wenn viele Casing-Treatment-Bauformen sowohl im sub- als auch transsonischen
Verdichterbetrieb die Stromungsstabilitat nachhaltig verbessern kdnnen, ist die Effektivitat
und die Effizienz in der Regel sehr stark von der gefahrenen Drehzahl abhangig. Konzepte,
die auf langsam laufenden Gebldsen gute Resultate liefern — wie etwa das ,,Vane-
Recessed“-Casing-Treatment —, sind fiir den transsonischen Betrieb nicht geeignet. Um-
gekehrt zeigen etwa Umlaufnuten, welche insbesondere unter transsonischen Strémungs-
bedingungen als effizient gelten, h&ufig nur eine geringe Auswirkung im unteren Dreh-
zahlbereich.

Die Untersuchung von Qing (2002, [47]) demonstriert sehr anschaulich den gegenwaértigen
Stand in der Konzeption und Auslegung von Casing-Treatments fiir transsonische Verdich-
ter. Basierend auf einem bereits patentierten Konzept (US 5.762.470 von 1998, siehe An-
lage A) werden in dieser Untersuchung verschiedene Konfigurationen auf ihre stabilisie-
rende Wirkung getestet, wobei sich die Auslegung der einzelnen Konfigurationsparameter
nicht anhand konkreter Stromungsmechanismen sondern vielmehr anhand einfacher, geo-
metrischer Gesichtpunkte orientiert.

Dieses Vorgehen ist typisch fir viele andere Forschungsarbeiten. In diesen wird die Wech-
selwirkung zwischen Casing-Treatment und Rotorstrémung zwar in vielen Varianten nu-
merisch und experimentell untersucht. Jedoch wird nie der umkehrte Weg gegangen, zuerst
die wichtigen Schlisselmechanismen der Verdichterstabilisierung in einem konkreten Ver-
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dichter zu identifizieren und anschlieRend geeignete Malinahmen in Form gezielt ausgeleg-
ter Gehdusestrukturen umzusetzen.

Auf Basis der bislang publizierten Forschungsarbeiten diirfte als relativ gesichert gelten,
dass die Spaltstromung fir die Verdichterstabilitat und damit auch fir die Effektivitat von
Casing-Treatments eine wichtige Rolle spielt. Denn Casing-Treatments sind offenbar nur
in solchen Verdichtersystemen wirksam, welche durch Strémungsinstabilitaten im Bereich
der Schaufelspitzen charakterisiert sind.

Die Absaugung von kritischen Blockagegebieten und eine verbesserte Anstromung der
Schaufelspitzen gelten hierbei als die Schlisselfunktionen, welche die Effektivitat eines
Casing-Treatments definieren. Bis heute ist es allerdings noch weitgehend unklar, welche
genauen Stromungsmechanismen im Bereich der Pumpgrenze zur Entstehung von Kkriti-
schen Blockagegebieten im Blattspitzenbereich fiihren, welche Dynamik letztlich den voll-
stdndigen Verlust der Stromungsstabilitat bedingt und welcher qualitativer Zusammenhang
mit der Spalthéhe sowie den Anstrombedingungen besteht. Dieses gilt sowohl fur den sub-
als auch den transsonischen Stromungsfall. Die erfolgreiche Umsetzung eines effizienten
Casing-Treatments an einem speziellen Verdichter ist folglich bis heute zumeist entweder
ein zufalliges Ergebnis oder Resultat umfangreicher parametrischer Studien.

Auch (ber die spezifische Wechselwirkung zwischen Casing-Treatment und Verdichter-
stromung liegen nur unzureichende Informationen vor. Experimentelle Messungen kdnnen
nur einen begrenzten Einblick in die komplexen Strémungsmechanismen geben und nume-
rische Verfahren sind erst seit jlingster Zeit in der Lage, entsprechende Simulation zu reali-
sieren. Im Hinblick auf eine Analyse der stabilisierende Wirkung herrscht zudem Uneinig-
keit daruiber, nach welchen konkreten Einflussfaktoren Giberhaupt zu suchen ist.

3.4. Theoretische Uberlegungen zur Auslegung

Die erfolgreiche Auslegung eines Casing-Treatments setzt eine harmonische Abstimmung
vieler und oft widersprechender Anforderungen voraus, die nicht nur aerodynamischer,
sondern auch strukturmechanischer und konstruktiver Natur sind. Im Einzelnen lassen sich
die wichtigsten Anforderungen an ein effizientes Casing-Treatment zu folgenden Punkten
zusammenfassen:

Deutliche Verschiebung der Pumpgrenze in ausgewahlten Drehzahlbereichen,
Neutralisierung von Defekten in der Anstromung (flr Frontstufen),
vernachlassigbare Beeintrachtigung des Wirkungsgrades,

geringe Beeinflussung der Kennlinienverlaufe,

leicht zu fertigen und zu montieren,

lange Dauerfestigkeit,

Kleiner Bauraum,

passiv.

Wie bereits in den vorangegangenen Abschnitten geschildert, 1&sst sich die stabilisierende
Wirkung eines Casing-Treatments primar auf Basis der pauschalen Mechanismen ,,Absau-
gung und Verhinderung von wandnahen Blockagezonen® und ,,Verbesserung der Schaufel-
spitzenanstromung® verstehen. Je effektiver ein Casing-Treatment diese Stabilisierungs-
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maBnahmen in der Strémung umsetzen kann, desto hoher durfte in der Regel das zu erwar-
tende Stabilisierungspotenzial sein. Die stabilisierenden Mechanismen ,,Absaugung von
Blockagezonen® und ,,Verbesserung der Schaufelspitzenanstromung® sind bei der Ausle-
gung eines Casing-Treatments keine isoliert zu betrachtenden Strategien, sondern sollten
sich im ldealfall vielmehr gegenseitig ergénzen.

Theoretisch lielen sich so Uber eine einfache, gerichtete Zirkulation tber den Schaufelspit-
zen — welche uber den Schaufeln Fluid entnimmt und dieses wieder stromauf in die
Hauptstromung zuriickspeist — nicht nur Blockagegebiete aus der wandnahen Schaufel-
passage entnehmen, sondern zugleich auch der lokale Massenstrom im Bereich der Schau-
felspitzen auf ein unkritisches MaR erhohen (Abbildung 3-2). Dariiber hinaus besteht auch
die Mdoglichkeit, den Impuls des Uber die Casing-Treatment-Zirkulation geforderten By-
pass-Massenstroms auszunutzen, um eine zusatzliche Stabilisierung der Verdichterstro-
mung nach dem Prinzip ,,aktive Einblasung von Hochdruckluft* zu erreichen.

+

Druck an auBerer Kanalwand

umfangsgemittelter statischer

Lauflange Verdichterkanal

Zirkulation durch
Py Uit 7 T Casing Treatment
* -...
. *

.

*a "y _____‘——-___
tQuan i
! —
Ruckfiihrung Entnahme von
von Fluid Blockagefluid aus
der Passage
S
erhohter lokaler T \ -
Massendurchsatz T g
Rekomprimierung
des Leckagefluids
\ 7—

Abbildung 3-2: Druckgetriebene, stabilisierende Zirkulation Giber den Rotorschaufelspitzen durch
Casing-Treatment
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Einem maximalen Stabilisierungspotenzial steht jedoch die Anforderung gegentiber, im
Verdichterwirkungsgrad so geringe Verluste wie mdglich zu generieren. Diese Restriktion
kann bei einer guten Verdichterauslegung nur dadurch eingehalten werden, dass die Wech-
selwirkung zwischen Casing-Treatment und Verdichterstromung zumindest im Ausle-
gungspunkt auf ein Minimum reduziert wird.

Samtlicher Massenstrom, der durch die Strukturen des Casing-Treatments zirkuliert,
durchlauft in der Regel einen vollstandigen Kreislauf aus Entspannung und anschliel}ender,
verlustbehafteter Rekomprimierung. Das Ziel einer effizienten Auslegung l&sst sich daher
in hoch belasteten Verdichtern nur erreichen, wenn die Einstromoffnungen des Casing-
Treatments so gestaltet werden, dass vornehmlich nur die kritischen Blockagegebiete in
der Schaufelpassage entlastet, verlustintensive Leckagestrome aus stabilen Hochdruckge-
bieten jedoch weitgehend vermieden werden. Dieser Aspekt ist bei der axialen Positionie-
rung des Casing-Treatments Uber den Verdichterschaufeln entsprechend zu berlcksichti-
gen.

3.5. Analyse mit Hilfe numerischer Methoden

Um in einer Verdichterstufe die stabilisierende Wirkung eines Casing-Treatments wir-
kungsgradneutral umsetzen zu kdnnen, ist eine genaue Kenntnis tber die Identitat und der
kausalen Wechselwirkung zwischen den einzelnen Strémungsmechanismen Vorausset-
zung, welche den Stabilitatsverlust an der Pumpgrenze bewirken. Obwohl bislang viele
und umfangreiche Arbeiten auf diesem Sektor publiziert wurden, sind die grundsatzlichen
Phanomene noch nicht so weit aufgearbeitet, dass sie in der Praxis Anwendung finden
konnen.

Aus diesem Grund wendet sich diese Arbeit im ersten Teil der numerischen Untersuchung
zunéchst diesem Themengebiet zu. Hierbei werden zwei unterschiedliche transsonische
Verdichterstufen auf ihre spezifischen Strémungseigenschaften an der Pumpgrenze unter-
sucht. Die numerische Stromungsmechanik ermoglicht im Idealfall durch ein theoretisch
unbegrenztes Analysepotenzial einen tief greifenden und umfassenden Einblick in die
komplexen Phanomene im Bereich der Spaltstromung, des Spaltwirbels und der Stro-
mungsmechanismen nahe der Pumpgrenze. In dieser Hinsicht hat die numerische Simula-
tion gegenuber experimentellen Untersuchungen einen entscheidenden Vorteil, da sich
viele Detailinformationen im Experiment entweder gar nicht, unzureichend oder nur sehr
aufwendig messtechnisch erfassen lassen. Zudem konnen in den Simulationen parametri-
sche Anderungen der Geometrie und der Randbedingungen relativ leicht und kostenspa-
rend realisiert werden. Eine erfolgreiche Simulation der vielschichtigen Stromungsmecha-
nismen in Verdichterstufen stellt jedoch — gerade im grenzstabilen Bereich der Pump-
grenze — an die verwendeten Modellierungstechniken extreme Anforderungen. Viele As-
pekte der realen Stromungseigenschaften kdnnen in den bislang zur Verfiigung stehenden
Simulationsverfahren nur Uber tief greifende Naherungen und Vereinfachungen berlck-
sichtigt werden. Numerische Simulationen bergen somit stets auch das Risiko, ein falsches
Bild der Stromungsvorgénge zu liefern. Die Ergebnisse aus numerischen Simulationen
miussen daher in jedem Fall auf Plausibilitat Gberpriuft und — wenn mdglich — anhand
experimenteller Vergleichsdaten validiert werden.

46



Stabilisierung mit passiven Gehausestrukturen

Basierend auf den Erkenntnissen aus dem ersten Teil dieser Arbeit wird im zweiten Teil
versucht, allgemeine Methoden und Konzepte abzuleiten, die eine effiziente Steigerung der
Stromungsstabilitat in transsonischen Verdichterstufen bewirken, ohne den Gesamtwir-
kungsgrad nennenswert zu beeintréchtigen. Diese werden dann entsprechend ihrer Eignung
fur die untersuchten Verdichter in konkrete Gehdusestrukturen umgesetzt und mit Hilfe
numerischer Verfahren analysiert.

Die Berechnung der komplexen Stromungsvorgange erfordert die Verwendung einer leis-
tungsfahigen Software. Diese muss in der Lage sein, dreidimensionale, instationare Simu-
lationen mit Koppelung drehender und stehender Gittersysteme umzusetzen. Die Berech-
nung einzelner Drehzahlkurven — beginnend beim maximalen Massenstrom bis hin zur
Pumpgrenze — ist mit einem enormen Rechenaufwand verbunden. Dieser kann innerhalb
eines sinnvollen Zeitrahmens nur bewaltigt werden, wenn die einzelnen Simulationen pa-
rallelisiert berechnet werden. Unter Verwendung nur eines einzelnen Rechenknotens wéren
selbst bei einer Prozessortaktung von deutlich Gber 2 GHz Rechenzeiten von teilweise
mehreren Monaten zu erwarten. Aus diesem Grund wurde fur die Verdichtersimulationen
ein leistungsfahiger Rechen-Cluster bestehend aus 25 Knoten (jeweils 1.5 GB Arbeitsspei-
cher, 1.8 GHz Taktung) eingerichtet, der die zeitgleiche Berechung von fiinf unterschiedli-
chen, zudem auf jeweils 5 Prozessoren aufgespreizten Prozessen erlaubt.

Server Raid

=== ==

[« N = ) [ = Ooeas||0sus||0ns

3| [T e el

NV
Parallelrecheneinheit
aus 5 Prozessoren

Abbildung 3-3: Aufgebauter Rechencluster mit 25 Knoten
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4. Numerisch untersuchte Verdichter

In dieser Arbeit werden zwei transsonische Axialverdichterstufen auf ihre aerodynami-
schen Eigenschaften an der Pumpgrenze numerisch untersucht und der Einfluss verschie-
dener Geh&usestrukturen auf ihre Kennfelder analysiert (Abbildung 4-1). Es handelt sich
hierbei zum einen um den NASA Rotor 37, der bereits gegen Ende der 70er Jahre am
NASA Lewis Research Center als Frontstufe eines experimentellen Hochgeschwindig-
keits-Hochdruckverdichter (Verdichtungsverhaltnis 20:1) einer Fluggasturbine entwickelt
wurde, und zum anderen um die Frontstufe eines modernen Hochdruckverdichters eines
namhaften europdischen Triebwerkherstellers, dessen Entwicklung erst gegen Ende der
90er Jahre erfolgte.
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Abbildung 4-1: Untersuchte Verdichterstufen
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Der NASA Rotor 37 weist am Auslegungspunkt ein Druckverhaltnis von 2,106 und ein
Massenstrom von 20,2 kg/s auf. Die Drehzahl im Auslegungspunkt betrégt ca. 17 188
U/min — die relative Anstromung der Schaufelspitzen erreicht damit etwa 450 m/s, was
bei den vorgegebenen Einstrombedingungen einer relativen Machzahl von ungeféhr 1,5
entspricht. Die Geometrie des Verdichterkanals im Bereich der Rotorstufe zeichnet sich
durch einen nahezu konstanten mittleren Durchmesser aus — Gehé&useinnen- und Gehdu-
seaullenwand laufen in Stromungsrichtung konisch zusammen. Das Nabenverhaltnis an der
Schaufelvorderkante und das Teilungsverhéltnis (Schaufelabstand t zu Schaufelsehnenléan-
ge I) im Mittelschnitt betragen jeweils etwa 0,7. Der NASA Rotor 37 besitzt insgesamt 36
Schaufeln und weist nach [100] im Auslegungsfall eine effektive Spalthdhe von 0,356 mm
auf, was etwa 0,5 Prozent der axialen Schaufelspitzenlédnge entspricht. Ungenauigkeiten im
Verlauf der &ulReren Gehausewand lassen diesen Wert jedoch um +/- 0,075 mm schwanken
[101]. Fur kleinere Drehzahlen sind fir den Rotorspalt in der Literatur keine entsprechen-
den Referenzwerte zu finden, so dass die Spalthéhe in den Simulationen fir alle untersuch-
ten Drehzahlbereiche als konstant betrachtet wird. Weitere Details zur Auslegung dieses
Verdichters sind unter anderem in [102] aufgefuhrt.

Der NASA Rotor 37 wurde 1994 im Rahmen eines ,Blind-Test-Case* in einem
ASME/IGTI Workshop als Referenzverdichter verwendet, um die Zuverlassigkeit und die
Genauigkeit von CFD-Programmen zu testen. Daher gibt es (ber diesen Verdichter um-
fangreiche und 6ffentlich zugéngliche experimentelle Daten, die eine qualitativ hochwerti-
ge Validierung berechneter Simulationsergebnisse ermdglichen. Dieses und die Tatsache,
dass dieser Verdichter bereits in vielen anderen Publikationen experimentell und nume-
risch detailliert analysiert wurde (Suder [64], Chima [57], Arima [103], Gerolymos [61],
Hofmann [62, 63], u.v.a), waren ausschlaggebend flr die Wahl des NASA Rotor 37 fur die
durchgefiihrten Simulationen.

Auch wenn zwischenzeitlich zum Teil berechtigte Zweifel an der Gultigkeit der experi-
mentellen Daten in Nabenndhe aufgekommen sind (Shabbir [104]), herrscht die allgemeine
Auffassung vor, dass die Daten im Bereich der Schaufelspitzen relativ genau sind und sich
damit fir die Validierung der hier verwendeten Simulationsmodelle eignen. Die experi-
mentellen Vergleichsdaten wurden am Prifstand unter atmosphéarischen Bedingungen ge-
wonnen. Gemessene radiale Profile fur die Verteilung von Totaldruck und Totaltempera-
tur, ermittelt fir eine ausgewahlte Ebene vor den Rotorschaufeln, legen die Eintrittsbedin-
gungen fiir die Simulation fest.

Um die Ubertragbarkeit der Erkenntnisse und der theoretischen Uberlegungen auf unter-
schiedliche Verdichtersysteme zu Uberprifen, wurde eine zweite, moderne Verdichterstufe
(im Folgenden als Rotor 2 bezeichnet), bestehend aus 23 Schaufeln, in die Untersuchungen
mit einbezogen. Die moderne Schaufelgeometrie weicht deutlich von der des NASA Rotor
37 ab und weist an der Schaufelvorderkante ein deutlich kleineres Nabenverhaltnis (0,5)
auf. Das Teilungsverhaltnis im Mittelschnitt ist ebenfalls niedriger und betrégt in etwa
auch 0,5.

Im Gegensatz zum NASA Rotor 37-Gehéuse, welches im Bereich der vorderen Schaufel-
spitze stark konkav konturiert, also radial nach innen gekriimmt ist, zeichnet sich das Ver-
dichtergehause des Rotor 2 durch einen leicht konvexen Verlauf aus.

Die Umfangsgeschwindigkeit der Schaufelspitzen ist im Bereich des Auslegungspunktes
im Vergleich zum NASA Rotor 37 deutlich geringer. In den Simulationen wird fur den
Auslegungspunkt eine Drehzahl von 14 000 U/min angenommen, was einer relativen An-
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stromgeschwindigkeit der Schaufelspitzen von etwa 1,35 Mach entspricht. Bei der ange-
nommenen Auslegungsdrehzahl ergibt sich ein maximales Gesamtdruckverhéltnis von
etwa 1,7. Die modellierte Spalthohe wird fiir alle untersuchten Drehzahlen konstant gehal-
ten und betragt etwa 0,5 Prozent der axialen Schaufellange an den Blattspitzen.

Fur den Rotor 2 liegen weder zugéangliche Vergleichsmessungen vor noch durfen im Rah-
men dieser Arbeit konkrete Daten genannt werden. Aus diesem Grund werden in den fol-
genden Darstellungen sdmtliche Rotor 2 Kennlinien normiert, indem alle Betriebspunkte
auf den Auslegungspunkt bzw. den maximalen Massenstrom bezogen werden.

Im Gegensatz zur Testversion des NASA Rotor 37 wird der Rotor 2 in der Originalkonfi-
guration mit einem vorgeschalteten Vorleitrad betrieben. Im Rahmen der instationdren
Simulationen beschréankt sich die Modellierung jedoch ausschlief3lich auf die isolierte Ro-
torschaufelreihe, wobei aus Griinden der Ubertragbarkeit die Rotoreintrittsbedingungen
den Stromungsbedingungen nach dem Vorleitrad aus einer stationdren Mehrstufenrech-
nung gleichgesetzt wurden.

Wegen der Beschrankung der Simulationen auf isolierte Rotorstufen werden sich die fol-
genden, allgemeinen Uberlegungen und Analysen zur Verdichterstabilitat vornehmlich auf
Rotorstufen beziehen. Dieses betrifft insbesondere auch die Abschnitte, die sich mit dem
Einsatz und der Auslegung von Casing-Treatments befassen. Im Prinzip sind jedoch bis
auf die transsonischen Phdnomene nahezu alle Erkenntnisse auch auf Statoren zu Ubertra-
gen, da die grundsatzlichen Stromungsvorgénge im jeweiligen Relativsystem weitgehend
identisch sind.
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5. Grundlagen der numerischen Stromungssimulation

5.1. Mathematisch-Physikalische Modellbildung

5.1.1. Grundgleichungen der Stromungsmechanik

Das stromungsphysikalische Verhalten von Fluiden lasst sich in der Strémungsmechanik
uber ein Gleichungssystem beschreiben, das aus den axiomatischen Erhaltungssatzen fir
Masse, Energie und Impuls besteht. Werden diese Erhaltungssatze in der Euler’schen Be-
trachtungsweise formuliert, so ergeben sich daraus die in der klassischen Stromungsme-
chanik verwendeten Kontinuitats-, Energie- und Navier-Stokes-Gleichungen. Diese be-
schreiben in einem festen kartesischen Koordinatensystem den Strémungszustand g; eines
stromenden Gases an einem gegebenen Ort x; und Zeitpunkt t. Der Strdmungszustand g;
definiert sich zum Beispiel iber die konservativen Grolien p, pv; und e.. Eine Beschreibung
der Stromung auf Basis dieser konservativen Gréf3en ist im Hinblick auf eine numerische
Simulation von Vorteil, da sie in numerischen Rechenverfahren gegeniiber so genannten
primitiven GroRen wie Geschwindigkeit v; oder Druck p in der Regel besser konvergieren.

P
g =q(xi,t) mit q; =| py, Gl.51
€

Es bezeichnen x; den Ortvektor [x, y, z]", vi den Geschwindigkeitsvektor [u, v, w]", p die
Dichte und e; die volumenspezifische Gesamtenergie, die insgesamt mit dem Massenstrom
transportiert wird. Die Energie e; setzt sich somit aus einer inneren Energie u und dem Ki-
netische Energieanteil aus der Strémungsgeschwindigkeit zusammen; sie kann Uber die
Totalenthalpie h; und den Druck p beschrieben werden.

et:pu+§ui2:ph—§ui2—p:pht—p Gl.5-2

Die Erhaltungssatze der Stromungsmechanik beschreiben den Strémungszustand in einem
beliebigen kartesischen Koordinatensystem. Dieses System kann sowohl absolut als auch
relativ definiert werden. In rotierenden Turbomaschinenkomponenten bietet es sich des-
halb an, die Stromung in einem mit den Rotorschaufeln mitbewegten Relativsystem zu
beschreiben. Ist Q die konstante Winkelgeschwindigkeit um die Maschinenachse, so sind
Absolut- und Relativgeschwindigkeiten tiber die Transformation
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U, =0+, xX," Mt @, = Gl.5-3

D o o

miteinander verbunden. Die gestrichenen Grol3en kennzeichnen hierbei die Werte im Rela-
tivsystem. Mit dieser Transformation andert sich auch der Stromungszustand g; in den Er-
haltungssatzen.

2
q;'= qil(xil’t) mit q;,'=| pv;’ Gl.5-4
e’
Unter Annahme eines kompressiblen und homogenen Newton’schen Fluids lassen sich die
Erhaltungssatze wie folgt in einem mit konstanter Winkelgeschwindigkeit  rotierenden
Relativsystem in Tensor-Schreibweise formulieren.

e Kontinuitatsgleichung:

0 0 ,
E(PF&(PM )=0 Gl.55
e Energiegleichung:
0 N O ) 0 0 . s
a(ﬂht)JFK(PUj ht)ZEp—y(TuUi g5 )+ oo, £ Gl.5-6

i ]

e Navier-Stokes Gleichungen:

0 N Do o
E(pui HK('OM v, )z ——_——_Tij + pf 7 Gl. 5-7
j i i

Der Spannungstensor Tj; ist hierbei (basierend auf der Annahme eines Newton’schen Flu-
ids) definiert zu

ov,' 0v;’ ov, '
Ty = —,u( + _J.J_ﬂ k. 0y - Gl. 5-8

Im Hinblick auf reale Gase kann die dynamische Zahigkeit pu im Spannungstensor zusétz-
lich als Funktion der Temperatur T formuliert werden (zum Beispiel nach dem Gesetz von
Sutherland). Die Volumenzahigkeit A kann gemald der Stokes’schen Annahme vereinfa-
chend gesetzt werden zu
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A=——u. Gl. 5-9
3,U

Die uber die Transformation in das drehende Relativsystem entstehenden Coriolis- und
Zentripetalbeschleunigungen werden tiber die Funktion f; mit

7 = 2, xv,"~o, x (0, x x,") Gl. 510

beriicksichtigt. Der laminare Warmestromvektor q,-" ist definiert Gber

oT
q-j =-k —. Gl. 5-11
ax,.

In der oben dargestellten Form stellen die Erhaltungssétze ein Gleichungssystem aus par-
tiellen nichtlinearen Differenzialgleichungen zweiter Ordnung dar. Dieses Gleichungssys-
tem ist nicht geschlossen, da den drei Erhaltungsséatzen die 5 unbekannten Stromungspa-
rameter p, pvi’, hy’, p und T gegeniiberstehen.

Zur Schlieflung des Problems werden somit noch zwei weitere Gleichungen bendétigt. Die-
se sind die thermische Zustandsbeschreibung des betrachteten Fluids und eine kalorische
Zustandsgleichung zur Beschreibung der Enthalpie h’. Bei Annahme eines idealen Gases
ergibt sich die thermische Zustandgleichung zu

p=pRT Gl. 5-12
und die massenspezifische Enthalpie h kann tber

h=c,T Gl. 5-13

bestimmt werden.

Vor dem Hintergrund einer numerischen Strémungssimulation ist eine dimensionslose
Formulierung der Grundgleichungen erforderlich. Diese erhéalt man, wenn alle verwende-
ten dimensionsbehafteten physikalischen GréRen Uber beliebige, feste ReferenzgroRen
normiert werden. Bei Turbomaschinen kénnen als ReferenzgroRen etwa die Zustandsgro-
Ren und die Stoffwerte der Umgebung bzw. der Anstrdmung (Index 0) sowie geometrische
Schaufelparameter verwendet werden. Dieses sind etwa die Totaltemperatur Ty, Dichte po,
Schallgeschwindigkeit ay bzw. Anstrémgeschwindigkeit |vio| dynamische Zahigkeit o,
Warmeleitfahigkeit ko und mittlere Schaufelldnge | bzw. Schaufelabstand t. Auf Basis
einer solchen Normierung ergeben sich unter anderem folgende dimensionslose Kennzah-
len, welche den Charakter einer Stromung definieren:
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ool e el
ReO—TO, Mao_a—o, Pr, = »

Gl. 5-14

Die Reynoldszahl Re beschreibt das Verhaltnis von Tragheitskraft zur Reibungskraft und
damit den Turbulenzcharakter einer Stromung. Laminare, viskose Strdmungen, die einen
vernachldssigbaren Impulsaustausch quer zur Strémungsrichtung aufweisen, zeichnen sich
durch geringe Reynoldszahlen aus, wéhrend turbulente Strémungen durch grofle Rey-
noldszahlen definiert sind. In den dimensionslosen Gleichungen ist der Spannungstensor
Tj; reziprok mit der Reynoldszahl gewichtet. Die Prandtlzahl Pr, welche ein Charakteristi-
kum des Fluids und nicht einer speziellen Stromungsauspragung ist, setzt die Diffusion
von Impuls und Warme zueinander in Verhaltnis.

Die Gleichungen GI. 5-5 bis Gl. 5-13 erlauben schlieRlich zusammen mit der Definition
geeigneter Anfangs- und Randbedingungen die vollstandige Beschreibung instationdrer,
dreidimensionaler und reibungsbehafteter Strémungen eines idealen Gases — egal, ob sie
laminar oder turbulent ausgepragt sind.

5.1.2. Reynoldsmittelung der Grundgleichungen

Notwendigkeit der Reynoldsmittelung

In vielen stromungsmechanischen Anwendungen ist eine genaue Kenntnis der feinskali-
gen, turbulenten Schwankungen nicht notwendig. Vielmehr sind die zeitlich gemittelten
Stromungswerte von Interesse, da sie eine komplexe Stromung oftmals besser zu verstehen
helfen. Durch die zeitliche Mittelung werden zufallige, statistische Effekte weitestgehend
ausgeblendet, wodurch der eigentliche, deterministische Strdmungscharakter besser zum
Vorschein kommt. In der numerischen Stromungsmechanik ist die zeitliche Mittelung der
Strémungsgrolen zudem ein probates Mittel, den Rechenaufwand, der sich bei der direk-
ten Losung der Grundgleichungen in einer turbulenten Anwendung ergeben wirde, dras-
tisch zu reduzieren.

In einer direkten numerischen Simulation, bei der die Turbulenz direkt aufgelost werden
soll, muss das zu berlicksichtigende Rechengebiet generell mindestens so groR gewahlt
werden wie die grofite deterministische Fluktuation bzw. die groRte turbulente Schwan-
kung. lhre GroRenordnung wird Ublicherweise Uber ein deterministisches Langenmald L
bzw. ein so genanntes integrales turbulentes Langenmal |+ skaliert. Das deterministische
Langenmal} L orientiert sich an den Geometrieparametern des Strémungsraumes; im Fall
von Turbomaschinen wéren dieses etwa die Schaufelteilung oder auch die Schaufelldnge.
Das integrale turbulente Langenmal I+ entspricht einer mittleren WirbelgroRe, bei der sich
in einer Stromung die meiste turbulente Energie konzentriert. Die Grof3e von I+ hangt stark
vom Charakter der Stromung ab. In Turbomaschinen wird I+ haufig mit der Grenzschicht-
dicke oder der Nachlaufdicke & gleichgesetzt (Eulitz [84]).

Die Dimension eines gultigen Rechengebietes muss daher, wenn alle turbulenten Stro-
mungsschwankungen sicher erfasst werden sollen, in jeder Raumrichtung mindestens ein
Mehrfaches des Langenmalies I+ oder die GroRenordnung von L aufweisen. Eine direkte
Simulation muss ferner die vollstandige Dissipation von kinetischer Energie umfassen,
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welche auf den kleinsten turbulenten Skalen durch das Vorhandensein der laminaren Vis-
kositét p stattfindet. Aus diesem Grund darf das potentielle Rechengitter in der Simulation
nicht grober sein als ein durch die Viskositat vorgegebenes GroRenmaR, das so genannte
Kolmogorov’sche L&ngenmaR nk. Im Fall einer einfachen homogen verteilten Turbulenz
ergibt sich demnach eine mindest erforderliche Anzahl an Rechenpunkten von L/mk oder
wenigstens ein Mehrfaches von I+ /mx pro Raumrichtung.

Es kann ferner gezeigt werden (Ferzinger [86], Tenneks [87]), dass sich dieser Wert pro-
portional zu Re_** verhalt, wobei sich Re, (iber die GréRe der Geschwindigkeitsfluktuatio-
nen und das integrale turbulente Langenmal? I+ definiert. Typischer Weise ist dieser Wert
um zwei GroRenordnungen kleiner als die makroskopische Reynoldszahl einer Stromung.

Unter Bericksichtigung, dass die maximale Zeitschrittweite umso kleiner gewéhlt werden
muss, je feiner das Netz aufgeldst wird, lasst sich der Rechenaufwand Ps;r, bei einer direk-
ten L6sung der Grundgleichungen damit abschatzen zu

3
P, ~ (&j . Gl. 515
100

Gegenwartig lassen sich auf leistungsfahigen Parallelrechnern Gitter mit einer Grof3enor-
dung von etwa 10° Rechenpunkten problemlos bewaltigen. Nach Gl. 5-15 entspricht die
damit erreichbare Reynoldszahl fiir eine direkte Lésung in etwa 2-10°. Die Strémung in
Turbomaschinen weist jedoch gemélR Gl. 5-14 in der Regel Reynoldszahlen auf, die im
Bereich von etwa 10° liegen. Die hierfiir erforderliche Rechenleistung miisste also auf Ba-
sis der gegenwartigen Rechenleistung um das 10°-fache gesteigert werden — eine Anforde-
rung, die fur gangige Computersysteme wohl noch lange nicht realistisch ist. Aus diesem
Grund ist fur hochturbulente Strdmungen eine Modellierung der feinskaligen Turbulenz-
phanomene essentiell. Dieses wird in Turbomaschinen tber eine Stromungsmittelung nach
Reynolds bzw. nach Favre erreicht.

Reynoldsmittelung

Zuriickgehend auf Reynolds kann eine momentane StrémungsgroRe wie etwa der Ge-
schwindigkeitsvektor v; in einen zeitlich gemittelten, stationdren Hauptwert o ; und einen
Schwankungsanteil v ; aufgeteilt werden:

v, (x,1) =0, (X;) + 0, (%, 1), Gl. 5-16
mit
- 1t+T -
E(Xi)zui(xi,t)leim?J‘ui(xi't)dt und 5 (x,t) =0. Gl. 5-17
t
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u,(x,,1)

o(x)

Geschwindigkeit
Geschwindigkeit

5,(x,)

Zeit Zeit

Abbildung 5-1:  Stationarer (links) und langwellig schwankender (rechts) Mittelwert in einer turbu-
lenten Stromung

Wird diese Mittelungsvorschrift auf die stromungsmechanischen Grundgleichungen ange-
wendet, so entstehen durch die Berilcksichtigung der verschiedenen Schwankungsanteile
zahlreiche neue unbekannte Terme. Zur SchlieBung des Gleichungssystems werden somit
insbesondere wegen

vu. #0 Gl. 5-18

zusatzliche Gleichungen bendtigt. Wahrend das SchlieBungsproblem bei inkompressiblen
Stréomungen (p = konst.) noch weitgehend tiberschaubar ist, ist die Schliefungskomplexitat
bei kompressiblen Stromungen aufgrund zu berticksichtigender Dichteschwankungen

p=p+p Gl. 5-19

erheblich groRer. Im Fall von kompressiblen Stromungen wird deshalb, um den resultie-
renden SchlieBungsaufwand zu minimieren, die Mittelungsvorschrift GI. 5-17 durch die
massengewichtete Mittelung nach Favre ersetzt (Index F). Dieses betrifft mit der Ge-
schwindigkeit, der Totalenergie und der Temperatur solche GroR3en, die in den Erhaltungs-
satzen zusammen mit der Dichte erscheinen. Fir die Geschwindigkeit ergibt sich zum Bei-
spiel die Favremittelung zu

v, (X, ) =0, (%) +0; (X,1) Gl. 5-20
mit
——F . 11% ——F
oF(x)=0,(x,t) =lim== J.p(xi,t)ui(xi,t)dt und 5, (x,,t) =0. Gl.5-21
T—)aoT p "
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Die nach Favre gemittelten kompressiblen Erhaltungssatze konnen fir Strdmungen
schliellich soweit vereinfacht werden, dass sie in ihrem Aufbau den Grundgleichungen GI.
5-5 bis GlI. 5-7 entsprechen.

e Kontinuitatsgleichung:

%(5)+i(,55f'): 0 Gl. 5-22

e Energiegleichung:

0 [=i—F, 0 ——F-_F.) op 0 (——F. ~F, L _) — Fi ¢
E( h, )"‘K(Pui h, :E_KTijUi +T;0, +q-5+q" i ]-py; ', Gl. 5-23

] J

mit dem turbulenten Warmestrom q"; = p5,"'h,""

¢ Navier-Stokes-Gleichungen:

%(ﬁﬁip')+%(_ﬁF"7;F')=—@.—i_(fu +z—-ij)+15fi_w': Gl. 5-24

Tij = pu; b Gl. 5-25

In diesem favregemittelten Gleichungssystem ergeben sich mit dem turbulenten Anteil aus
der viskosen Arbeit

W, T.0.7" und Gl. 5-26

viskos,T = ijvi

dem turbulenten Wéarmestrom qu sowie dem Reynolds-Spannungstensor 7 j; unbekannte
neue GroRen, die in einer entsprechenden Turbulenzmodellierung geschlossen werden
miissen. Im Folgenden wird aus Griinden der Uberschaubarkeit nicht mehr zwischen der
Reynolds- und der Favremittelung unterschieden.

Separationsproblem bei instationaren Stromungen

Der Ansatz, die StrémungsgroRen in einen Mittelwert und einen turbulenten Schwan-
kungsterm aufzuteilen, ist fur stationdre Stromungen bestens geeignet, da sich die Mitte-
lungsvorschrift nach GI. 5-21 exakt umsetzten lasst. Im Fall instationdrer Stromungen fiihrt
die Mittelung jedoch zu einem Modellkonflikt. Um auf Basis der reynoldsgemittelten Glei-
chungen uberhaupt instationdre Effekte auflésen zu kénnen, wird die Mittelung auf ein
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definiertes Zeitfenster limitiert. Die GrofRe dieses Zeitfensters richtet sich dabei primar
nach den Strémungsschwankungen, die aufgeldst werden sollen. Bei diesem Vorgehen
besteht jedoch die Mdglichkeit, dass sich turbulente und deterministische Schwankungen
uberlagern und damit das Ergebnis negativ beeinflussen.

Eine konfliktfreie Mittelung nach Reynolds setzt demnach voraus, dass die Frequenzen der
turbulenten und der nichtturbulenten periodischen Schwankungen um GroRenordungen
auseinander liegen und sich nicht gegenseitig beeinflussen. Dieses ist in Turbomaschinen
nicht immer gegeben [84]. Zum einen zeigen Messungen von Energiespektren in Turbo-
maschinen hohe Energiedichteamplituden in einem relativ niederfrequenten Bereich, zum
anderen liegt die Schaufelfrequenz, welche malgeblich die Periodizitat der Stromung in
einem Stufenverband bestimmt, im Bereich von einigen tausend Herz. Wie stark letztlich
die Gute der Simulation durch dieses so genannte ,,Spectral-Gap“-Problem beeintrachtig
wird, ist im Fall von Turbomaschinen noch nicht genauer untersucht worden [84]. Es ist
jedoch ersichtlich, dass mit den reynoldsgemittelten Gleichungen nicht jedes instationare
Stromungsproblem in Turbomaschinen korrekt gelost werden kann. Auch bei der in den
nachfolgenden Kapiteln beschriebenen numerischen Simulation von Verdichterstromungen
mit Casing-Treatment ist diese Problematik entsprechend zu berlicksichtigen. Letztlich
lasst sich das Separationsproblem nur durch eine Modifikation der Reynoldsmittelung be-
heben. Ansatze dazu werden von Eulitz [84] beschrieben.

aufzuldsende aufzulésende
4 periodische Skalen 4 periodische Skalen
/ turbulente Skalen turbulente Skalen
2 2
2 5
@ ]
=
& i
3 )}
2 *_’\ 8
ausreichender
Frequenzabstand
log. Frequenz log. Frequenz
[ | | [ I I ]
Simulation Modellierung Simulation Modellierung

Abbildung 5-2: Médglicher ,,Spektral-Gap*“-Konflikt bei der instationdren Simulation auf Basis der
reynoldsgemittelten Stromungsgleichungen; links konfliktfrei, rechts konfliktbehaftet,
nach [84]

5.1.3. Tubulenzmodelle

Die Aufgabe von Turbulenzmodellen besteht darin, die bei der Reynoldsmittelung entste-
henden Schwankungsterme zu beschreiben und damit das Gleichungssystem zu schlief3en.
Der genaueste Ansatz ist hierbei natirlich, die einzelnen Schwankungsglieder direkt tber
Gleichungen zu beschreiben. Dieses Vorgehen erlaubt selbst die Simulation anisotroper
Turbulenzeffekte. Solche Modellgleichungen, die das Verhalten des Reynolds-
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Spannungstensors definieren, sind groRtenteils hochkomplex und Gegenstand intensiver
Forschungsarbeiten. Sie tragen der Tatsache Bedeutung, dass vielmehr der Transport der
turbulenten Reynoldsspannungen von den Geschwindigkeitsgradienten der Hauptstromung
abhangt als die turbulenten Reynoldsspannungen selbst. In [88] und [89] sind einige An-
sétze hierzu beschrieben.

In der Turbomaschinen-Aerodynamik hat sich eine andere, einfachere Methode etabliert,
das gemittelte Gleichungssystem zu schliel3en. Diese basiert auf dem Wirbelviskositatsan-
satz von Boussineque [90], der eine scheinbare turbulente Wirbelviskositat pr einfihrt. Mit
Hilfe der turbulenten Wirbelviskositat pr und der turbulenten kinetischen Energie k mit

[

1(= = =
k =E(ui'2 +U;" +uk'2) Gl. 5-27

konnen die Reynoldsspannungen 7 j; , der turbulente Warmestromvektor qu und der turbu-
lente Anteil aus der viskosen Arbeit Wyiskos Verhaltnismaig einfach modelliert werden.

Die Reynoldsspannungen 7 j; werden im Allgemeinen analog zum viskosen Spannungsten-
sor Tj;, Uber die turbulente Wirbelviskositat pr, den Tensor der Verzerrungsgeschwindig-
keiten der Hauptstromung und der turbulenten Energie k definiert zu

_ ov,' 9v;' 20, 2 __
. =— L+ -— 0. |—— pko: . Gl. 5-28
i ”T(ax,.' ox' 3ox, ”J 370

Der turbulente Wérmestromvektor qjwird tber die Diffusionsannahme

T Hy oh
= Gl. 5-29
a Pr; ox;’

approximiert [92, 84]. Dabei wird die turbulente Prandtlzahl Pry in der Regel als konstant
betrachtet (Prr s ~ 0,9).

Die viskose Arbeit in der Energiegleichung wird im Allgemeinen entweder (ber eine Ana-
logiebetrachtung zu den Spannungstensoren in der Impulserhaltung (Eulitz [84]) mit

0 =, == 0 (= —
W . = —— ..U.'—}—T..U.' = — T + 7. ! _
viskos an \ (I-u i ij“i ) an \ ( ij ij )El Gl. 5-30
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geschlossen oder approximiert Gber die Annahme [92]

= ok
T.0'~ u —.
ij>i /Ut an.

Gl. 5-31

Auf Basis des Wirbelviskositatsansatzes von Boussineque lassen sich also die dreidimensi-
onalen turbulenten SchwankungsgrélRen in den Erhaltungssatzen auf die integralen Turbu-
lenzparameter pr und k vereinfachen. Im Gegensatz zu p stellt die Wirbelviskositét pr, die
vom lokalen Stromungszustand abhangig ist, keine Stoffkonstante dar, sondern muss ex-
plizit bestimmt werden. Diese Aufgabe (bernehmen verschiedene so genannte Eddy-
Viscosity-Turbulenzmodelle, die pr Uber algebraische, Ein- oder Zweigleichungssysteme
definieren. Der Beitrag der Schlieungsterme, welche die turbulente kinetische Energie k
enthalten, ist in der Regel gegentiber den anderen Termen klein. Er wird daher haufig, ins-
besondere in Zusammenhang mit algebraischen oder Eingleichungs-Turbulenzmodellen,
welche keine turbulente Energie bestimmen, vernachldssigt.

In der stationdren Verdichteraerodynamik haben sich in den letzten 20 Jahren vor allem
das algebraische Baldwin-Lomax-Modell, das k-g-Zweigleichungsmodell und in jingster
Zeit auch verstarkt das Turbulenzmodell von Spalart-Allmaras [91] als Standard etabliert.

Durch den Wirbelviskositatsansatz wird die Existenz einer isotropen Turbulenz postuliert.
Dies dirfte in einer freien Hauptstromung in guter Naherung zutreffen, in Wandnahe und
in Nachlaufstérungen jedoch eine deutliche Abweichung von der Realitat bedeuten. Das
Wirbelviskositétsprinzip hat sich fur den stationdren Berechnungsfall anliegender und
schwach gestorter Grenzschichtstromungen mit primdr zweidimensionaler Struktur und
maRigen Druckgradienten als sehr brauchbar erwiesen. Hingegen treten in rotierenden
bzw. stark gekrimmten Stromungen, bei abrupten Strémungsanderungen und bei Ablo-
sungen an Profilen teils deutliche Abweichungen von der Realitédt auf. Dieser Sachverhalt
muss gerade bei der Interpretation von numerischen Simulationsergebnissen von Turboma-
schinenstromungen berucksichtigt werden.

Jedes Turbulenzmodell zeigt abhéngig vom Stromungsfall konkrete Starken und Schwaé-
chen. Kein Modell wird fir alle denkbaren Anwendungsfalle geeignet sein. Selbst die Aus-
sage, wann welches Turbulenzmodell die besten Resultate liefert, ist kaum zu treffen, da
sich die Frage der Genauigkeit mit der Existenz unvermeidbarer numerischer Fehler tiber-
lagert.

Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell

Im Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell, welches erstmals 1978 [94] vorgestellt wurde, wird
die scheinbare turbulente Viskositdt pur Gber rein algebraische Gleichungen bestimmt.
Grundlage dafiir ist die Uberlegung, dass sich die turbulente Viskositat infolge eines mole-
kilbedingten Impulsaustausches Uber eine charakteristische Geschwindigkeit und eine cha-
rakteristische Grofie analog zur laminaren Viskositat (un = mittlere Molekilgeschwindig-
keit, I, = mittlere freie Weglenge) beschreiben I&sst.
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,uzgumlm = u;~pul, Gl.5-32

In der Turbulenzmodellierung geht es nun darum, Uber entsprechende Annahmen fur uc
und I; die Turbulenz bestmoglich zu beschreiben, indem das gesamte Turbulenzspektrum
auf eine mittlere WirbelgroRie .. mit der mittleren Geschwindigkeit uc reduziert und der
gesamte turbulente Impulstransport auf diesem Einheitswirbel abgebildet wird.

Um den komplexen Charakter einer reibungsbehafteten Stromung mit Grenzschichtausbil-
dung moglichst genau zu beschreiben, unterscheidet das Baldwin-Lomax-Modell im Stro-
mungsfeld zwischen einem wandnahen und einem wandfernem Gebiet. Fir diese Zonen
werden die charakteristischen WirbelgrofRen und Geschwindigkeiten nach jeweils unter-
schiedlichen Vorschriften ermittelt. Wahrend die turbulente Viskositat fur den wandnahen
Bereich auf Basis der einfachen Prandtl’schen Mischungsweghypothese bestimmt wird zu

. AT 1
u = pl’ mit I, =kn(L—e™ ") und u, = ICEVxU.' Gl. 5-33

EVin'
2

(k und A" sind feste Parameter, n bezeichnet den Wandnormalenabstand und y* den di-
mensionslosen Wandabstand), ist die Rechenvorschrift fur die duRere turbulente Viskositat
daflr ausgelegt, Ablésungen in der Hauptstromung zu erfassen. Sie beruht daher mafgeb-
lich auf empirischen Zusammenhéngen.

Das Baldwin-Lomax-Modell stellt ein so genanntes Low-Reynolds-Modell dar, welches
auf die Verwendung einer Wandfunktion verzichtet. Durch die explizite Simulation der
wandnahen Strémung nach Gl. 5-33, muss das Rechengitter in den Grenzschichtzonen
entsprechend fein aufgeldst werden.

Der Vorteil des Baldwin-Lomax-Turbulenzmodells ist vor allem sein geringer Rechenauf-
wand, da keine weiteren Differentialgleichungen eingefiihrt werden, und die Tatsache, dass
weder Anfangs- oder Randbedingungen erforderlich sind. Der gravierende Nachteil besteht
jedoch darin, dass dieses Modell weder den Transport noch die Diffusion von Turbulenz
abbildet.

Turbulente Vorgeschichtseffekte und eine Beschreibung stromabwandernder Nachlaufsys-
teme konnen daher mit dem Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell nicht realisiert werden.
Eine detaillierte Simulation einer Verdichterstromung, bei der zum Beispiel die instationa-
re Wechselwirkung in einem Mehrstufenverband aufgelést werden soll, schlie3t damit die
Verwendung des Turbulenzmodells nach Baldwin-Lomax grundsatzlich aus. Daneben ist
auch haufig zu beobachten, dass Abldsegebiete unzureichend wiedergegeben werden.

Die Praxis zeigt jedoch, dass in der numerischen Simulation von Verdichterstromungen
mit diesem algebraischen Modell durchaus akzeptable Ergebnisse erzielt werden kénnen,
wenn auch bei Detailinformationen Abstriche gemacht werden mussen. Eine genauere
Darstellung des Baldwin-Lomax-Maodells ist unter anderem in [94] beschrieben.

k-e-Turbulenzmodelle

Wie auch beim Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell stellt Gl. 5-32. die Basis fur die Be-
stimmung der turbulenten Viskositat dar. Zur Bestimmung der charakteristischen Wirbel-
groRe und -geschwindigkeit gehen die k-g-Turbulenzmodelle von der Uberlegung aus, dass
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grofRRe Wirbel Gber die Produktion von Turbulenz kontinuierlich in immer kleinere Wirbel
zerfallen und schliellich in charakteristischen Mikrowirbeln (GréRe lx.. und Geschwindig-
keit uk..) vollstandig dissipieren. Den k-g-Turbulenzmodellen liegt ferner die Annahme
zugrunde, dass sich Turbulenzproduktion P und Turbulenzdissipation & an jedem Ort in der
Stromung in einem Gleichgewicht befinden, so dass

P~c¢ Gl. 5-34

gilt. Die Turbulenzproduktion ergibt sich aus der Energie, welche die Mikrowirbel Gber
eine Verschiebearbeit an das umgebende Fluid abgeben; sie kann mit Hilfe der Skalen Iy
und ug.¢ bestimmt werden zu

=, Gl. 5-35

Die charakteristische Wirbelgeschwindigkeit u.. ist proportional zum mittleren Betrag aus
den turbulenten Schwankungen, welche die turbulente Energie k einer Stromung definie-
ren. Sie lasst sich damit vereinfachend bestimmen zu

u,_, =vk. Gl. 536

—&

Uber das postulierte Gleichgewicht zwischen der Produktion und Dissipation von Turbu-

lenz kann schlieBlich die charakteristische WirbelgrolRe ly.. bestimmt werden zu

. =— mit & :éau_laﬁ Gl. 537
€ p oX,' ox;'

Damit ergibt sich fur die turbulente Viskositéat die Bestimmungsgleichung

2
ur =c,pl, U, =Cyp?, Gl.5-38

mit c, als konstantem Proportionalfaktor.

Die noch unbekannten GroéRen k und & werden in den k-g-Turbulenzmodellen (ber zwei
zusatzliche differentielle Transportgleichungen bestimmt. Diese lassen sich formal aus den
Navier-Stokes-Gleichungen ableiten [95]. Die mathematische Definition flr die Dissipati-
on & gemal’ Gl. 5-37 ergibt sich dabei auch aus der Transportgleichung fiir die turbulente
kinetische Energie k, da Dissipation nur in Zusammenhang mit der laminaren Viskositat p
entstehen kann.

Im Gegensatz zu den algebraischen Turbulenzmodellen, sind die k-ge-Turbulenzmodelle in
der Lage, den Transport von Turbulenz und damit auch Vorgeschichtseffekte abzubilden.
Die Transportgleichungen fir k und ¢ bilden in ihrer Grundform jedoch nur solche Turbu-
lenzeffekte ab, die tber definierte Randbedingungen in das Kontrollgebiet eindringen und
mit der Hauptstromung transportiert werden. Grenzschichteffekte missen Uber zusatzliche
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Wandfunktionen (Standard-k-e-Modell) oder komplexe Erweiterungen der K-g-
Transportgleichungen eingebracht werden, welche die Grenzschicht bis zur Wand auflosen
(Low-Reynolds-Modelle).

Theoretisch sind die k-e-Turbulenzmodelle den einfacheren, algebraischen Gberlegen. All-
gemein gelten jedoch die Modellierung des turbulenten Langenmalies I (liber das Gleich-
gewicht aus Turbulenzproduktion und Dissipation) und der Transportgleichung fiir die
Dissipation als Schwachpunkte. Low-Reynolds-Formulierungen dieser Modelle, welche
die Anwendung der Transportgleichungen bis an die Wand erlauben, besitzen eine hohe
numerische Steifheit, die einen erheblichen Verlust an numerischer Stabilitat und Netzu-
nabhangigkeit verursacht. Um eine netzunabhangige Losung der Grenzschicht zu gewahr-
leisten, ist haufig ein maximaler Wandabstand der ersten Netzzelle von y* kleiner als 1 bis
sogar 0,2 erforderlich. In zeitgenauen Simulationen, bei denen der maximale Zeitschritt
durch die kleinste Netzzelle limitiert ist, bedeutet dieses eine entsprechende Erhohung der
Gesamtrechenzeit. Ein weiterer Nachteil vieler Zweigleichungsmodelle ist die so genannte
Staupunktanomalie, die sich durch eine unrealistisch starke Ansammlung turbulenter Ener-
gie an den Staupunkten bemerkbar macht. Daher sind Zweigleichungsmodelle nicht immer
notwendigerweise den einfacheren algebraischen Turbulenzmodellen Uberlegen, zumal
sich auch die Schwierigkeit ergibt, geeignete Randbedingung fur die turbulente Energie
und die Dissipation abzuleiten (vgl. Kapitel 6.2.3).

Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell

Das Spalart-Allmaras-Modell [91] gehdrt zu den Eingleichungs-Turbulenzmodellen der
neuen Generation, die auf eine Bestimmung der turbulenten Viskositat nach Gl. 5-32 ver-
zichten und stattdessen rein phanomenologisch den Transport der Wirbelviskositat direkt
beschreiben.

tr = pve(pve tu,0;) Gl. 5-39

Damit tragen sie der Tatsache Rechnung, dass vor allem der Transport der turbulenten
Spannungen von den Gradienten der Hauptstromung abhéngt und weniger die turbulenten
Spannungen selbst. Im Gegensatz zu den meisten anderen Transportmodellen ist es empi-
risch im Baukastenprinzip formuliert worden. Es erlaubt daher zusétzliche Erweiterungen
und Adaptionen, wie sie fur die instationdre Turbomaschinen-Aerodynamik erforderlich
sind [84].

Die Tatsache, dass nur eine partielle Differenzialgleichung geldst werden muss und dass
die Wirbelviskositat in der Regel flachere Gradienten an der Wand aufweist als die turbu-
lente kinetische Energie oder die Dissipationsrate, begrundet ein im Vergleich zu den k-¢-
Turbulenzmodellen héheres MalR an numerischer Robustheit und Netzunabhéngigkeit. Das
Spalart-Allmaras-Modell weist keine Staupunktanomalie auf und ist insbesondere im
Ausmischverhalten turbulenter Nachldufe realistischer. Wie im k-g-Turbulenzmodell miis-
sen fur die Turbulenz auch im Modell nach Spalart-Allmaras entsprechende Randbedin-
gung getroffen werden, deren realitdtsnahe Abschatzungen oftmals Schwierigkeiten berei-
ten. Dieses betrifft jedoch mit der turbulenten Viskositat nur eine StromungsgroRe (vgl.
Kapitel 6.2.3). Detaillierte Informationen zum Spalart-Allmaras-Turbulenzmodell werden
unter anderem in [84] zusammengefasst.
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5.2. Numerische Verfahren — Diskretisierung

Eine analytische Losung der Gleichungen aus den Erhaltungsséatzen und Turbulenzmodel-
len ist im Fall der hochkomplexen Strémung in Turbomaschinen nicht moglich. Durch
Ersetzen der Differentialquotienten durch finite Differentenquotienten (Diskretisierung)
kann jedoch die Komplexitat des Differentialgleichungssystems auf ein diskretes System
algebraischer Gleichungen in Matrixform reduziert werden, fur welches zahlreiche numeri-
sche Losungsverfahren existieren. Das Gleichungssystem wird in der Regel nicht direkt,
sondern aufgrund seiner GréRe und vorhandener Nicht-Linearitaten, beginnend mit einer
vorgegeben Startlosung iterativ geldst. Ein geeignetes iteratives Verfahren ist zum Beispiel
das generalisierte Verfahren nach Stone [86].

Die notwendige Diskretisierung der Gleichungssysteme hat jedoch den Verlust der L6-
sungskontinuitét zur Folge, da die algebraischen Gleichungen die Strdmung ausschliellich
an diskreten Raum- und Zeitpunkten beschreiben. Die diskreten Raumpunkte werden tber
ein das Rechengebiet erfassendes Gitternetz variabler Auflésung definiert. Im Fall der in
dieser Arbeit untersuchten Verdichterstromungen ist dieses ein blockstrukturiertes und
krummliniges Rechengitter, dessen Koordinaten i, j und k kdrperangepasst verlegt sind
(Abbildung 5-3). Wahrend sich Statoren und starre Geh&usestrukturen Gber inertial stehen-
de Gitter modellieren lassen, missen Rotorpassagen mittels rotierender Gitter vernetzt
werden.

| Schaufelhintarkante I

0. Schaufelvorderkante

Schaufelspitze mit Spaltbereich

<4+— Rotationsrichtung

u. Schaufelvorderkante I

Schaufelful
z [mm]

Abbildung 5-3: Verwendetes Rechengitter fiir den NASA Rotor 37 mit Vernetzung des Rotorspaltes

Fur die Diskretisierung der Stromungsgleichungen auf Basis der so festgelegten Gitter-
punkte Njj existieren viele Verfahren, unter denen die Finite-Differenzen- (FD), die Finite-
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Elemente- (FE) und die Finite-Volumen- (FV) Methode die wichtigsten Ansétze darstellen.
Fur die Berechnung von Turbomaschinenstromungen hat sich insbesondere die Finite-
Volumen-Methode bewéhrt. Sie ist daher Basis fur die in dieser Arbeit vorgestellten Simu-
lationen. Samtliche im Folgenden présentierte Simulationsergebnisse wurden mit dem
kommerziellen CFD-Code EURANUS von NUMECA berechnet. Im Folgenden soll des-
halb auf das in EURANUS implementierte FV-Verfahren soweit eingegangen werden, wie
es zum Verstandnis und zur Beurteilung der Simulationsmethode hilfreich ist.

5.2.1. Raumliche Diskretierung

Waihrend die Gleichungen GI. 5-22 bis Gl. 5-24 die Erhaltungssatze in Differentialform
beschreiben, verwendet die FV-Methode die Erhaltungssatze in deren Integralform, indem
sie die Bilanzen Uber durch das Gitternetz definierte endliche Kontrollvolumina Qcy und
Kontrollflachen Scy betrachtet. Beide Ansétze lassen sich tber das Gauss’sche Theorem

aq aq s
— > — | —dQ= |gn.dS miti-dS=0 §
o Q[V Q.[V ox ngq i Gl. 5-40
ineinander Uberflhren. Hierin bezeichnet q eine beliebige skalare StromungsgroRe und n;
den Einheitsnormalenvektor auf die Kontrollflache dS eines Kontrollelementes.

Die Erhaltungssétze ergeben sich somit in Integralform zu

e Massenerhaltung:

%Q{vﬁdﬂ+s.cfv,56i'nid8 =0 Gl 5-41
e Impulserhaltung:
% [porda+ [po5,njds = [pnds - [(T, +7, hds + [51,°do Gl. 5-42
Qcy Sev Sev Sev Qcy

e Energieerhaltung:
%jﬁh_t'dgu [ o' ds =
Qcy Sev o L Gl. 5-43
[ pdo- I('I'_ijﬁi'+Tij5i'+q"j+qu)‘|de— [poy f,7d0
Qcv Scy Qev

_9
ot

Durch Anwendung verschiedene Diskretisierungsverfahren gilt es nun die in den Glei-
chungen GI. 5-41 bis Gl. 5-43 auftetenden VVolumenintegrale (iber die Kontrollvolumina
Qcv und die Oberflachenintegrale der einzelnen Fliisse tber die Kontrolloberflachen Scy
bestmdglich zu approximieren.
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Berechnung der Volumenintegrale

Analytisch sind der Differenzial- und der Integralansatz der Erhaltungssatze exakt, d.h. die
Erhaltung von Masse, Impuls und Energie wird gewéhrleistet. Jedoch reduziert die Integ-
ralform die Stromungsauflésung auf Gber die Kontrollvolumina Qcy bilanziell gemittelte
Werte. Genaue lokale Stromungsinformationen kdnnen mit diesem Ansatz im Gegensatz
zur reinen Differentialform nicht gewonnen werden. Unter Annahme hinreichend kleiner
Kontrollvolumina kann jedoch davon ausgegangen werden, dass die gemittelten Stro-
mungsvariablen nahezu den analytisch lokalen Werten der Strémung entsprechen. Damit
lasst sich das VVolumenintegral tber eine gegebene StromungsgroRe q Uber

quQ =0y AQ¢y = Qoym AQcy Gl. 5-44

QCV

bis zur zweiten Ordnung genau approximieren. Dabei stehen AQcy flr das VVolumen eines

Kontrollelementes, @ cv fur die tUber das Kontrollvolumen gemittelte StrémungsgroRe @
und @ cvm flr den lokalen, approximierten Wert von @ in der Kontrollvolumenmitte

CVM. Die obige Approximation ist exakt, wenn @ entweder konstant ist oder sich im

Kontrollvolumen CV linear dndert.

Diese zellzentrierte Methode ist aufgrund ihrer Einfachheit das in CFD-Programmen am
meisten verwendete VVolumenintegrationsverfahren. Hoherwertige Approximationen bend-
tigen mehr Kontrollpunkte als nur das Volumenzentrum und sind deshalb deutlich aufwen-
diger zu implementieren. VVerschiedene Ansatze hierzu sind in [86] aufgefiihrt.

Berechnung der Oberflachenintegrale

Analog zum Volumenintegralverfahren kénnen auch die Oberfldchenintegrale der konvek-
tiven und viskosen Flisse f approximiert werden.

J. fds = z fcs,mASm ~ z fcsm,mASm Gl. 5-45

Sev m

Es bezeichnen hierbei ASy, die Flachen der einzelnen Kontrollflachen CS (iber dem Kon-
trollvolumen CV, f cs, m die Uber die einzelnen Kontrollflichen AS, gemittelten Fliisse

und f csm m die lokalen, approximierten Werte von f in den jeweiligen Kontrollflachen-
mitten CSM. Wie GI. 5-44 ist auch GI. 5-45 zweiter Ordnung genau und dann exakt, wenn
f auf einer Kontrollfliche AS;, entweder konstant ist oder sich auf der Kontrollflache
linear &ndert.

Hoherwertige Approximationen bendétigen weitere Stutzpunkte wie etwa die Eckknoten der
Kontrollvolumina (weiterfiihrende Ansétze hierzu sind unter anderem in [86] beschrieben).
Insbesondere in dreidimensionalen Simulationen ist die so genannte ,,Midpoint Rule* nach
Gl. 5-45 die mit Abstand einfachste Approximation zweiter Ordnung und findet deshalb in
den meisten CFD-Programmen Verwendung.
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Berechnung der Flusse

Konvektive Flisse: foi ~ an;

Viskose Flisse: f. ~ van, Gl. 5-46

Die Finite-Volumen-Methode berechnet primar die Strdmungsgrofien in den zentralen Mit-
telpunkten CVM der jeweiligen Kontrollelemente CV. An den Gitterpunkten selbst oder
innerhalb der Kontrollflachen liegen dagegen keine direkten Stromungsaussagen oder
Flussinformationen vor. Diese missen — um den Diskretisierungsansatz nach Gl. 5-45
letztendlich schlieRen zu kénnen — Gber Interpolationstechniken aus den Stromungsdaten
in den Mittelpunkten der einzelnen Kontrollvolumina (im Folgenden Kontrollpunkte ge-
nannt) gewonnen werden. Die Gute der Interpolationstechniken ist ein entscheidender Pa-
rameter fur Stabilitat, Konvergenz und Genauigkeit der numerischen Lésung. Dementspre-
chend ist diese Thematik Gegenstand vieler Forschungsarbeiten.

Zu den bekanntesten Methoden zéhlen so genannte Upwind- und zentrale Interpolations-
verfahren. Je nach konvektiver oder viskoser Natur der in den Oberflachenintegralen vor-
kommenden Flusse werden oft unterschiedliche Verfahren verwendet, um den spezifischen
Transportmechanismen in der Stromung Rechnung zu tragen. Wéhrend die viskosen Flisse
in der Regel Uber zentrale Interpolationsverfahren approximiert werden, wird bei den kon-
vektiven Flussen hingegen oft ein Upwind oder ein gemischtes Verfahren eingesetzt.

Kontrolloberflache
(CS)

N'2'k N'1'k / N..
i+2,), i+1,j, , o ij,k

i \
Kontrollvolumen
CVM,,, CVM, — (CV)
./
Ni+2,j+1,kc bl e L )Ni!j+1yk

fv, CSM,,m

l / i
k, CSM,,m
CVM,,, / CVM,,,
O O
N i+2j+2,k / N i+1,j+2k N Lj+2.k
Pseudo-

Kontrollvolumen

Abbildung 5-4: Bestimmung der viskosen und konvektiven Flisse

Die Interpolationsverfahren fur die viskosen Flisse f, stiitzen sich im Allgemeinen auf das
Gauss’sche Theorem nach Gl. 5-40, nach dem sich Volumenintegrale tiber Gradienten in
Oberflachenintegrale mit algebraischen Integranden tberfiihren lassen. Uber die Definition
geeigneter Pseudo-Kontrollvolumina (wie zum Beispiel in Abbildung 5-4 dargestellt) las-
sen sich so allein auf Basis der bekannten Stromungsgrofien an den Kontrollpunkten CVM
die Flusse fy, i an den einzelnen Gitterknoten Nij« bestimmen. Mit Hilfe der nun bekannten
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Knotenflisse fy, ij lassen sich anschliefend etwa Uber ein einfaches lineares Interpolations-
verfahren fur die einzelnen Oberflachen ASy, des Kontrollvolumens die gesuchten mittleren

Fliisse fvcsmm berechnen. Das in Abbildung 5-4 gezeigte Pseudo-Kontrollvolumen stellt
nur eine Moglichkeit dar, das Integrationsgebiet fur die Bestimmung der viskosen Flusse f,
zu definieren. Uber geeignete Modifikationen der Pseudo-Kontrollvolumina kénnen auch
alternative Interpolationsverfahren formuliert werden [67].

Die reinste Form eines Upwind-Verfahrens zur Bestimmung der konvektiven Flisse
f «.csm, m auf den Oberflachen AS,, des Kontrollvolumens ist, diese den bereits bekannten

Flussen in den jeweiligen Kontrollpunkten entsprechend der an der Oberflache ASy, herr-
schenden Stromungsrichtung gleichzusetzen.

frcomuming - WENN (DN, )egy o =0
fie csmm Z{f R e Gl. 5-47

k,CVM ,downwind ,Wenn (Eini )CSM ,m < 0

Das Interpolationsverfahren nach Gl. 5-47 zeigt jedoch in der Praxis einen hohen numeri-
schen diffusiven Charakter insbesondere bei nicht orthogonalen Netzen oder Strdmungen,
die schrég zu den Gitternetzlinien verlaufen. Daher werden in numerischen Simulationen
auch oft Verfahren eingesetzt, die die konvektiven Fliisse an den Grenzflachen der Kon-
trollvolumina (ber eine lineare oder quadratische Interpolation zwischen den jeweiligen
benachbarten Kontrollpunkten (CVM, und CVM,4j) mitteln. Die einfachste Art einer sol-
chen Interpolation ist ein zentrales Differenzenverfahren in der Form

1
fk,CSM,m = E(fk,CVM,,m + fk,CVMM,m) . Gl. 5-48

Solche Interpolationsmethoden kdnnen jedoch in einer Strdmungssimulation zu erhebli-
chen numerischen, nicht-physikalischen Schwingungen fuhren [86]. Daher mussen im
Rahmen dieser Methoden in der Regel zusatzliche Dissipationsterme eingefuhrt werden,
um die auftretenden Schwingungen kunstlich zu ddmpfen und dadurch die Ldsung zu sta-
bilisieren. Gerade in kompressiblen Stromungen mit VerdichtungsstéRen sind die numeri-
schen Schwingungen oft ein grofRes Problem.

In dem fur diese Arbeit verwendeten CFD-Programm EURANUS basiert die Interpolation
der konvektiven Flisse auf einem zentralen Verfahren nach Gl. 5-48, welches uber einen
zusatztlichen Dampfungsterm dp, erweitert wird [67].

1
fk,CSM,m = E( fk,CVM|,m + fk,CVMM,m) - dm Gl. 5-49

Der Dampfungsterm dn, steuert die Starke des Upwind-Charakters und die numerische
Démpfung. Er kann in der verwendeten EURANUS-Version 4.8 entweder Uber ein zentra-
les Schema nach Jameson [98], Uber ein TVD-Upwind-Flux-Difference-Splitting nach Roe
[96] bzw. Yee [97] aktiviert werden.
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Mit entsprechender Dampfung eignen sich sowohl Upwind- als auch das zentrale Differen-
zenverfahren prinzipiell dazu, Verdichtungsstofie im Stromungsfeld zu detektieren. Auch
wenn moderne Upwind-Verfahren von der Theorie her den zentralen Interpolationssche-
mata Uberlegen sind, liefern sie in der Praxis nicht zwangslaufig die besseren Ergebnisse.
Oft sind zentrale Verfahren mindestens ebenburtig — und das bei gleichzeitig deutlich
geringerem Rechenaufwand. Dieser Umstand ist gerade bei instationaren, dreidimensiona-
len Stromungen von besonderer Bedeutung. Vor diesem Hintergrund wurde fir die in die-
ser Arbeit beschriebenen Simulationen eine Diskretisierung der konvektiven Flisse auf
Basis des zentralen Schemas gewahlt.

5.2.2. Zeitliche Diskretierung

Die Erhaltungssatze Gl. 5-41 mit Gl. 5-43 enthalten neben den rdumlichen integralen Gro-
Ren auch differentielle Zeitabhangigkeiten, die im Rahmen einer numerischen Losung e-
benfalls diskretisiert werden mussen. Wie die rdumliche Diskretisierung basiert auch die
Losung der zeitlichen Diskretisierung auf Integrationsschemata, welche die differentiellen
Elemente in finite GroRen umwandeln.

— t+At
%: f(O,t) = Qu, —0, = jf(c—g,t)dt ~ f(q,t)At Gl. 5-50
t

Hierbei bezeichnen q; und qgw.+a: zeitabhdngige Stromungsgrofien zu den Zeitpunkten t und
t+At. Fur die erforderliche Approximation des Zeitintegrals stehen verschiedene explizite
und implizite Verfahren zur Verfiigung, die sich hinsichtlich der Auflésungsgute und des
Rechenaufwands zum Teil erheblich unterscheiden kénnen.

Stationare Losung

In einer stationdren Rechnung wird die Zeitableitung in den Grundgleichungen lediglich
als numerischer Iterationsterm (Pseudozeitkonzept) verwendet, der bei Konvergenz zum
stationdren Strémungszustand verschwindet. In der stationdren Rechnung ist daher ein dis-
sipatives Verhalten des Zeitschrittschemas bei moglichst groRen Zeitschritten oft von Vor-
teil, um eine effiziente Dampfung hochfrequenter numerischer Stérungen — und damit ein
besseres Konvergenzverhalten — zu erreichen. Das stationére Zeitschrittschema wird da-
her oft implizit erster Ordnung genau definiert (etwa in TRACE, einer in Kooperation zwi-
schen dem Deutschen Zentrum fur Luft- und Raumfahrt e.\VV und der MTU Aero Engines
GmbH entwickelten Turbomaschinen-CFD-Software).

Einfacher und oftmals effizienter ist jedoch ein explizites Verfahren, da es die Berechnung
einer StromungsgréfRe zum Zeitpunkt t +At allein mit Hilfe der zum Zeitpunkt t bereits
bekannten Stromungsgrofien erlaubt. Die Zeitschrittweite At kann jedoch nicht so groR
gewahlt werden wie im Fall der impliziten Zeitdiskretisierung. Dies hat aber auch den Vor-
teil, dass das (theoretisch postulierte) stationdre Verhalten einer Stromung nicht so hart
formuliert wird und damit gewisse Stromungsfluktuationen zugelassen sind.

In dem fir diese Arbeit verwendeten CFD-Programm EURANUS ist die Zeitdiskretisierung
im stationdren Stromungsfall im expliziten Runge-Kutta-Vierschritt-Verfahren implemen-
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tiert. Zur Bestimmung des Stromungszustandes @ nach einem Zeitschritt At gilt fur dieses
Verfahren folgende Rechenvorschrift:

dqg .,

—=f(@,t
a @y
q® =g,

q® =g, +a1Atf( © ¢ Gl. 5-51

)
q@ =0, +a,Atf [q@,1)
T =G, + aAtf (T2 1)

qt+At qt + a Atf ( (3))

Die Parameter a, sind in diesem Verfahren konstante Gréfien und werden im Hinblick auf
optimale Stabilitatseigenschaften in Abhé&ngigkeit der gewéhlten Raumdiskretisierung der
Flusse festgelegt [84, 67].

Bei einer stationdren Stromungslosung ist das Einschwingverhalten nur von untergeordne-
ter Bedeutung. Wichtiger ist es, mit moglichst wenigen Iterationen eine Losungskonver-
genz zu erhalten. Aus diesem Grund ist At moglichst groR zu wahlen. Es zeigt sich jedoch,
dass das Runge-Kutta-Vierschritt-Verfahren bei zu grof3en Zeitschrittweiten instabil wird.
Die maximal zul&ssige Zeitschrittweite hadngt neben dem Strdmungscharakter auch stark
von der Gittergrofie ab. Anschaulich lasst sich diese Restriktion so interpretieren, dass kein
Fluidpartikel in einem Zeitschritt At mehr als eine Zelle passieren darf. Wahrend grof3e
Gitterabstande relativ weite Zeitschritte erlauben, erfordern hingegen geringere Netzab-
stdnde entsprechend kleinere Zeitschritte.

Fur stationdare Simulationen ist es daher sinnvoll, keinen global einheitlichen Zeitschritt zu
definieren, sondern lokal angepasste Zeitschrittweiten At;;k, um den numerischen Stabili-
tatsbereich jeder Netzzelle voll auszunutzen. At wird deshalb mittels einer definierbaren
Courant-Friedrichs-Lewy-Zahl (CFL-Zahl), der lokalen Schallgeschwindigkeit a;;x, der
lokalen Zellmetrik Qcv, i jx und lokalen StromungsgroRen wie Viskositat p und Geschwin-
digkeit o, berechnet [84, 67].

CFL
f(ai,j,k’ch,i,j,kaﬂin)

At=At, = Gl. 5-52

Durch die Verwendung einer solchen, rdumlich inkonsistenten Zeitschrittweite verliert der
Einschwingvorgang einer stationaren Stromungslésung jedoch jeden Anspruch auf Zeit-
echtheit.

Instationare Losung

Im Unterschied zur beschleunigten stationdren Zeitintegration erfordert die Zeitgenauigkeit
einen einheitlichen, globalen Zeitschritt. Bei Navier-Stokes-Rechnungen mit starker Netz-
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verfeinerung in Wandnahe, wie es die fiir die Auflésung der laminaren Unterschicht einer
turbulenten Grenzschicht notwendig ist, ergeben sich somit insbesondere flir explizite Ver-
fahren enorme Einschréankungen in der Zeitschrittweite und damit ein entsprechend hoher
Rechenaufwand. Somit ist eine Beschleunigung des Zeitintegrationsverfahrens dringend
erforderlich. Eine Mdglichkeit einer solchen Beschleunigung — wie sie auch fur die Simu-
lationen in dieser Arbeit verwendet wurde — stellt der Pseudozeit-Ansatz nach Jameson
[99] dar. In diesem Verfahren wird neben der physikalischen Zeit t eine weitere kiinstliche,
numerische Pseudozeit t eingefiihrt.

Die Einflihrung der Pseudozeit t erlaubt zum einen den Einsatz eines impliziten Zeitinteg-
rationsverfahrens flr die Realzeit t und damit die Verwendung wesentlich groerer Zeit-
schritte At als bei einem reinen expliziten Schema. Zum anderen kann der Iterationsprozess
zwischen zwei physikalischen Realzeitpunkten t auf die Losung eines stationaren Problems
in der Pseudozeit reduziert werden. Damit stehen auch der instationdren Simulation die aus
der stationaren Simulation bekannten Beschleunigungstechniken wie etwa Mehrgitterver-
fahren, lokale Zeitschritte und implizite Residuenglattung zur Verfiigung. Der Pseudozeit-
Ansatz wird im Folgenden anhand der Massenerhaltung demonstriert:

o _ _ o op __ B
ajpdmjpuiniols =0 - afde+IEdQ+IpuinidS =0
Q S Q Q S
Realzeit Pseudozeit

Iéde———J.de j oin,dS=0 o

Pseudozeit Realzeit

Die Integration Uber die Realzeit At erfolgt in der Regel in einem impliziten Schema erster
oder zweiter Ordnung (Euler-Ruckwaértsdifferenz). Die GroRe der physikalischen Zeit-
schrittweite unterliegt damit aus numerischer Sicht keinem Stabilitatskriterium; fir die
Wahl der Pseudozeitschrittweite gelten jedoch mit einer zu definierenden CFL-Zahl gewis-
se Obergrenzen. Insbesondere sollte die Pseudozeitschrittweite deutlich kleiner gewahlt
werden als die physikalische Zeitschrittweite. Typischerweise liegen die mit dem Pseudo-
Zeitschrittverfahren realisierbaren physikalischen Zeitschritte At bei Strdmungen mit peri-
odischen Charakter je nach gewinschter Auflésung bei 1/20 bis 1/40 der Schwingungspe-
riode.

Theoretisch betrachtet erfullt der Pseudozeit-Ansatz die Zeitgenauigkeit nur, wenn so lan-
ge in der Pseudozeit iteriert wird, bis der Einfluss der Pseudozeitterme in den Erhaltungs-
gleichungen vollstandig verschwindet. Unter rechentechnischen Aspekten ist dieses jedoch
nicht praktikabel. Daher wird in der Praxis unter Berucksichtigung moglicher Einbul3en in
der Genauigkeit die Zahl der Iterationsschritte beschrénkt. Je starker diese Beschréankung
und je groler die physikalischen Zeitschritte gewahlt werden, desto hohere Beschleuni-
gungsraten lassen sich in der instationdre Simulation theoretisch realisieren. Der Pseudo-
zeit-Ansatz stellt somit ein Kompromiss aus Genauigkeit und Rechenbeschleunigung dar.
Die Erfahrung mit Turbomaschinenstromungen zeigt, dass die bendtigte Rechenzeit bei
Verwendung des Pseudozeit-Ansatzes im Vergleich zur normalen Zeitintegration um den
Faktor 10 reduziert werden kann, ohne dass sichtliche EinbufRen in der erzielten Genauig-
keit hingenommen werden missen [109].
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5.3. Aussagefahigkeit numerischer Simulationen

Wie in den vorangegangenen Kapiteln erlautert sind fur die numerische Ldsung der analy-
tischen Grundgleichung viele Annahmen und Vereinfachungen nétig. Die Modellierung
und Diskretisierung der Erhaltungssatze ist daher zwangslaufig mit Ungenauigkeiten ver-
bunden, die letztlich die Gute der Simulationsergebnisse definieren. Wéhrend einige Fehler
systemimmanent sind, kénnen andere Fehlerquellen durch den Anwender selbst kontrol-
liert und minimiert werden. Die Fehler konnen im Allgemeinen analytischer, numerischer
und modellierungstechnischer Natur sein. In vielen Fallen kann oder muss daher erst durch
Abgleich mit experimentellen Daten die Gultigkeit der numerischen Simulation bestétigt
werden.

Analytische Fehler

Die Grundgleichungen GI. 5-5 bis Gl. 5-7 beschreiben eine instationére, dreidimensionale
und reibungsbehaftete Stromung eines idealen Fluids exakt — egal, ob sie laminar, transi-
tionell oder turbulent ausgepragt ist. Die notwendige Einfiihrung der Reynolds- bzw. Fav-
remittelung flhrt jedoch zu unbekannten Termen, die Uber Turbulenzmodelle geschlossen
werden missen.

Die Annahmen, auf denen die unterschiedlichen Turbulenzmodelle basieren, sind zum Teil
sehr unterschiedlich. Je nach vorliegendem Charakter der zu simulierenden Strdmung kon-
nen die in den Turbulenzmodellen getroffenen Annahmen die Realitét teilweise sehr gut
beschreiben, aber auch sehr deutlich von ihr abweichen. Kein Turbulenzmodell wird daher
fir alle Anwendungen gleichermaBen geeignet sein. Die Tatsache, dass gewisse Stro-
mungsphanomene nur bei einem bestimmten Turbulenzmodell in Erscheinung treten,
spricht nicht zwangsléufig gegen dieses Turbulenzmodell — aus analytischer Sicht kdnnen
jedoch magliche Modellierungsfehler am ehesten ausgeschlossen werden, wenn sich Pha-
nomene unabhéngig vom Turbulenzmodell nachweisen lassen.

Neben der Modellierungsproblematik der turbulenten Viskositat ist im Zusammenhang mit
instationaren Simulationen auch eine mogliche Uberschneidung der Stromungsauflésung
mit niederfrequenten Turbulenzeinfliissen zu beachten. Je langwelliger die aufzulésenden
Stromungsschwankungen sind, desto eher kénnen Modellierungskonflikte ausgeschlossen
werden.

Numerische Fehler

Die Diskretisierungsqualitat der analytischen Erhaltungs- und Turbulenzmodellgleichun-
gen hangt sehr stark von den verwendeten Verfahren und den Eigenschaften des Rechen-
netzes ab. Der Abschnitt 5.2 zeigt auf, dass die Glte der Diskretisierung mit steigender
Netz- und Zeitauflosung prinzipiell zunimmt, da die in den Diskretisierungsverfahren oft-
mals eingesetzten Linearisierungen den Strémungsverlauf immer besser abbilden kénnen.
In der Praxis ist jedoch im Allgemeinen aus Griinden der Rechenzeit ein Kompromiss zwi-
schen Genauigkeit und Rechenaufwand erforderlich. In der Regel zeigt sich aber, dass die
Anderung im Stromungsfeld mit steigender Netz- bzw. Zeitaufldsung immer geringer wer-
den, bis sich schliellich eine nahezu netzunabhdngige Losung einstellt. Sollen numerische
Simulationen den Anspruch auf Genauigkeit erheben, so ist darauf zu achten, dass die nu-
merischen Ergebnisse auf einer solchen netzunabhangigen Stromungslosung basieren.
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Numerische Fehler missen insbesondere auch an Verbindungsstellen von Netzblécken
unterschiedlicher Gittereinteilung beruicksichtigt werden, da hier die Verfahren zur Be-
rechnung der Fllsse nicht mehr blockkonsistent umgesetzt werden kénnen. In der Regel ist
an solchen Verbindungsstellen immer mit erhéhter numerischer Diffusion und einer Ver-
letzung der Erhaltungssatze zu rechen. So ist zum Beispiel an der Schnittstelle zwischen
drehenden und stehenden Gittern im Allgemeinen ein numerisch bedingter Verlust im
durchgesetzten Massenstrom festzustellen. Diese Aspekte missen auch im Hinblick auf
eine Implementierung von Casing-Treatments berticksichtig werden.

Modellierungsfehler

In der Realitat ist ein Strdomungsvorgang immer in ein groReres, komplexes Stromungsge-
biet eingebettet. Im Rahmen einer numerischen Simulation ist es jedoch aus Rechenzeit-
griinden oft nicht moglich, diese Umgebung vollstandig in das Simulationsmodell zu integ-
rieren. Stattdessen missen geeignete Randbedingung definiert werden, welche die an-
schlieBende Umgebung ersetzten. Die Giite dieser Randbedingungen hat einen entschei-
denden Einfluss auf die Qualitdt der Simulation im Hinblick auf experimentelle Ver-
gleichsmessungen.

Modellierungsunsicherheiten bestehen auch hinsichtlich der zu vernetzenden Referenzge-
ometrie, die sich gerade bei Turbomaschinen unter Last zum Teil deutlich verformen kann.
Selbst geringfligige geometrische Abweichungen in der Schaufelverdrehung oder der ef-
fektiven Spalth6he usw. kdnnen die aerodynamischen Eigenschaften nachhaltig beeinflus-
sen und so die Qualitat der Simulation schmalern.
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6. Numerische Simulation der Verdichterstromung

Mit ihrem Anfang vor etwa 20 Jahren stellt die numerische Simulation reibungsbehafteter
Turbomaschinenstromungen ein vergleichsweise junges Forschungsfeld dar. Beginnend
mit bescheidenen Anféngen, in denen die Modellierung mit Rucksicht auf die zur Verfi-
gung stehenden Rechenressourcen so einfach wie moglich gehalten wurde (Anzahl der
Gitterpunkte bis ca. 2-10°, zum Beispiel in [105], [106], [55], uva.), wurden die Simulati-
onsmodelle und damit die Aussageféhigkeit und Genauigkeit im Laufe der Zeit immer wei-
ter verbessert. Mittlerweile ist die VVernetzung einer Schaufelpassage mit tiber einer Million
Gitterpunkten in vielen Publikationen Standard. Im Rahmen einer vereinfachenden, statio-
néren Betrachtungsweise sind Diskretisierung und numerische Schemata groftenteils be-
reits soweit entwickelt, dass sich zum Beispiel fir eine isolierte Verdichterstufe im stabilen
Arbeitsbereich auch ohne vorherige Validierung hochwertige Simulationen realisieren las-
sen.

Deutlich schwieriger zu beherrschen sind jedoch Mehrstufenrechnungen, zeitgenaue Simu-
lationen und Untersuchungen grenzstabiler Betriebszustdnde mit Grenzschichteffekten wie
sie etwa in Nahe der Pumpgrenze auftreten. In solchen komplexen Féllen kénnen auch
lokale Stromungsdetails das Verhalten der globalen Strémung soweit beeinflussen, dass
ihre genaue Auflosung bzw. Abbildung im Simulationsmodell essentiell fur die Aussage-
fahigkeit der Rechung ist. Gerade die instationdre Simulation dreidimensionaler Turboma-
schinenstromungen ist daher auf eine Vielzahl tief greifender analytischer und numerischer
Modellierungsansatze angewiesen, deren erfolgreiche Anwendung und Interpretation Er-
fahrung und ein fundiertes Verstandnis der abzubildenden Strémungsmechanismen erfor-
dern.

Die Integration der vielschichtigen, in Realitat auftretenden viskosen Effekte in die erfor-
derlichen Turbulenzmodelle ist ein hochaktuelles Problem in der Strémungsmechanik.
Trotz intensiver Forschungsarbeiten gibt es gerade im Hinblick auf Turbomaschinenstro-
mungen noch kein Generalmodell, welches fir alle Anwendungsfalle gleichermalien ge-
eignet waére. Insbesondere bei der Detektion und Beschreibung noch unbekannter Stro-
mungsmechanismen — wie im Fall der Casing-Treatments — ist daher die Auswahl eines
geeigneten Turbulenzmodells bzw. geeigneter Turbulenzparameter sehr schwierig. Oftmals
kann die Entscheidung hierbei erst durch einen direkten Vergleich getroffen werden.

6.1. Modellierungskonzepte mit stehenden Gehausestrukturen

Die Bauformen von Casing-Treatments lassen sich hinsichtlich ihrer Geometrie in rotati-
onssymmetrische und nicht-rotationssymmetrische Konfiguration unterteilen. Im drehen-
den Relativsystem von Rotoren ist die Form rotationssymmetrischer Gehadusestrukturen
von der Umlaufposition der Rotorschaufeln unabhangig. Daher kdnnen Verdichterstro-
mungen mit rotationssymmetrischen Casing-Treatments relativ einfach in einem einheitli-
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chen Blocksystem diskretisiert werden — eine Trennung des Modells in drehende und ste-
hende Gitter ist hierbei nicht notwendig.

Nicht-rotationssymmetrische Casing-Treatments kdnnen dagegen nur in einem stehenden
Gitter modelliert werden, was eine aufwendige Schnittstelle zur numerischen Koppelung
an das drehende Rotorgitter erforderlich macht (im Folgenden Rotor-Stator-Schnittstelle
genannt). Die Genauigkeit, mit der diese Schnittstelle die konvektiven und viskosen Fliisse
zwischen den Gittersystemen abbildet, hat einen entscheidenden Einfluss auf die Qualitat
der Simulation.

Theoretisch kann die Rotor-Stator-Schnittstelle sowohl stationér als auch instationar for-
muliert werden. Im Zusammenhang mit der komplexen Wechselwirkung zwischen Casing-
Treatment und Rotorstromung erscheint eine rein stationare Auflosung der Casing-
Treatment Anbindung jedoch als nicht geeignet, da an der Schnittstelle primar nur um-
fangsgemittelte Stromungsgrofien ausgetauscht werden. Gerade im Hinblick auf die enor-
men Druckunterschiede zwischen Druck- und Saugseite Uber den Schaufelspitzen ist eine
hochaufldsende, instationdre Formulierung der Schnittstelle unverzichtbar. Im Rahmen
dieser Arbeit wurde fir die instationdre Rotor-Stator-Schnittstelle ein Verfahren auf Basis
der so genannten ,,Domain Scaling“-Methode verwendet, bei der die gekoppelten Netzbl6-
cke Uber eine identische Periodizitat verfigen mussen.

In Simulationen mit rotationssymmetrischen Casing-Treatments kann dagegen die Wech-
selwirkung zwischen Gehdusestruktur und Rotorstromung durch ein zusammenhangendes
Blocksystem auch in einer stationaren Simulation in Umfangsrichtung lokal aufgeldst wer-
den. Eine zeitgenaue Formulierung hat somit in einem solchen Fall gegeniber einer einfa-
chen stationdren Beschreibung keinen wesentlichen Vorteil, solange die Hauptstromung
einen dominanten stationdaren Charakter aufweist.

Samtliche in dieser Arbeit vorgestellten numerischen Simulationen basieren auf einem
vereinfachenden Ein-Passagen-Modellierungskonzept, bei dem nicht die komplette Rotor-
stufe mit allen Schaufeln sondern nur eine einzelne Rotorpassage diskretisiert wird
(Abbildung 5-3). Uber die Definition periodischer Randbedingungen kann hierbei — unter
der idealen Annahme, dass die Strémung in jeder Passage identisch ist — der volle Rotor
rechnerisch abgebildet werden. Aufgrund der in dem verwendeten instationaren Rotor-
Stator-Schnittstellenschema einzuhaltenden Periodizitat zwischen drehenden und stehen-
den Gittern Ubertragt sich die Modellreduktion des Rotors auch auf ein angekoppeltes, ste-
hendes Casing-Treatment. Das Ein-Passagen-Modellierungskonzept schréankt damit in der
Simulation auch die Gestaltungsfreiheiten moglicher Casing-Treatments ein. Diese missen
entweder rotationssymmetrisch aufgebaut oder tber solche Strukturen definiert sein, die
sich in einem ganzzahligen Verhaltnis zur Rotorschaufelzahl gruppieren lassen.

Diese Modellreduktion ergibt sich aus der Notwendigkeit, den erforderlichen Rechenauf-
wand insbesondere fur die zeitgenaue Simulation der Wechselwirkung zwischen Rotor-
stromung und Geh&usestrukturierungen minimal zu halten. Mit dem Ein-Passagen-
Modellierungskonzept gelingt nicht nur eine Reduktion der ModellgréRie, sondern es ver-
bessert sich gerade im Hinblick auf eine instationare Simulation auch das Konvergenzver-
halten. Das instationdare Einschwingen in eine periodische Stromungslésung gelingt umso
effizienter, je weniger niedrigfrequente Storeinfliisse unterhalb der Schaufelfrequenz vor-
liegen. Die Reduktion der Modellierung auf eine einzelne Rotorpassage impliziert die An-
nahme, dass die Strdmung in jeder einzelnen Rotorpassage identisch ist; sie blendet da-
durch auch in Umfangsrichtung orientierte grobskalige Stérungen ungeachtet ihrer Natur
oder Ursache kategorisch aus. Mit dieser, aus Konvergenzsicht positiven, kunstlichen Ver-
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steifung des Stromungsverhaltens verliert das Modell allerdings auch die Fahigkeit, umlau-
fende dynamische Stromungseffekte wie etwa ,,Rotating-Stall“ auflésen zu kénnen.
Angesichts der gegenwartig zur Verfligung stehenden Rechenressourcen ist das Ein-
Passagen-Modellierungskonzept fur die Simulation vollstandiger Verdichterkennlinien bei
zeitgenauer Auflosung der Wechselwirkung zwischen Rotorstromung und inertial festen
Gehdusekonturen ein unverzichtbarer Ansatz.

6.2. Aufbau der Simulationsmodelle

6.2.1. Raumliche Diskretisierung

Die rdaumliche Diskretisierung erfolgt im Rahmen des fur die Simulationen verwendeten
Solvers EURANUS durchgéngig zweiter Ordnung genau. Die Integrale tUber die einzelnen
Kontrollvolumina und Oberflachen werden gemél3 Gl. 5-44 und GIl. 5-45 approximiert,
diffusive Flisse auf Basis von Gl. 5-40 berechnet. Die Modellierung der konvektiven Flis-
se erfolgt Uber ein zentrales Differenzenverfahren mit einer Dampfungsfunktion nach Ja-
meson [98].

Die Auflosung des Rechengitters muss neben den Grenzschichten insbesondere auch die
hohen Strdmungsgradienten in der Schaufelpassage (infolge von VerdichtungsstoRen bei
transsonischem Betrieb) und im Rotorspalt beruicksichtigen. Aus Konsistenzgrunden wurde
in den numerischen Untersuchungen fir beide Verdichterkonfigurationen eine einheitliche
HOH-Blocktopologie und Netzauflosung gewéhlt (Abbildung 5-3). Ein O-Block um-
schliel’t vollstandig die Rotorschaufel und zwei H-Bldcke bilden jeweils den An- und Ab-
strombereich ab. Der O-Block erlaubt insbesondere im Bereich der Schaufeloberflachen
und in der Schaufelpassage eine qualitativ hochwertige und weitgehend orthogonale Ver-
netzung. Dieses ist zum einen fur die Auflésung der Grenzschichten und der Verdichtungs-
stoRe in der Rotorpassage von Vorteil, zum anderen erhoht sich dadurch auch die numeri-
sche Stabilitat gerade bei Verwendung von k-g-Turbulenzmodellen, welche bei einer un-
gunstigen Netzstruktur haufig zu Staupunktanomalien im Bereich der Schaufelvorderkante
neigen.

Gitter O-Netz Spalt Gesamt
Radial Umfang Kanalhdhe Breite Umfang Hohe

GO 21 121 41 17 145 9 ca. 1,5 -10°
Gl 41 241 81 33 289 17 ca. 1,2 -10°
G2 41 241 113 33 289 17 ca. 1,6 -10°
Rotor 37 41 241 89 33 289 25 (+8) ca. 1,5 -10°

G3
Rotor 2 41 241 65 25 ca. 1,3 -10°

Tabelle 6-1: Auflésung verwendeter Rechengitter
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In der Basis-Vernetzung (G1) ohne Casing-Treatment besteht das O-Netz radial aus 41
Gitterpunkten, in Umfangsrichtung aus 241 und in Kanalhéhe aus insgesamt 81 Knoten.
Der Spaltbereich Uber der Schaufelspitze ist aus einem H- und einem ihn umschliel3enden
O-Ring-Gitter modelliert (Abbildung 5-3). Insgesamt weist die Spaltvernetzung in Um-
fangsrichtung 289, in Schaufelquerrichtung 33 und in Spalthohe 17 Gitterpunkte auf. Die
Spaltvernetzung und das die Rotorschaufel umgebende O-Gitter besitzen keine direkte
Knotenverbindung, sondern werden Uber eine Interpolationsvorschrift gekoppelt. Diese
Strategie vermeidet unndtige Gitterverzerrungen — allerdings sind hierbei auch mdgliche
numerische Diffusionseffekte zu berlcksichtigen.

Die Auflésung der wandnahen Bereichen ist jeweils so gewahlt, dass die von Low-
Reynolds-Turbulenzmodellen geforderte Restriktion eines maximalen dimensionslosen
Wandabstandes y* der ersten Zellebene von < 1 gewdhrt ist. Die in der Basis-Vernetzung
(G1) gewdhlte Gitterauflosung entspricht in weiten Teilen der auch von anderen Autoren
vorgeschlagenen und verwendeten Diskretisierung ([64], [57], [103], [61], [62]). Um die
Unabhangigkeit der Simulationsergebnisse von der gewéhlten Netzauflésung nachzuwei-
sen, wurde in einem zweiten Gittermodell (G2) bei sonst gleichen Parametern die Auflo-
sung der Schaufelpassage in Kanalh6he von 81 auf 113 Knoten erhoht, in einem dritten
Modell (GO) die Auflésung konsequent in jeder Raumrichtung halbiert.

Die Erweiterung des Simulationsmodells um stehende, nicht-rotationssymmetrische Struk-
turen in der Gehausewand erfordert im Rahmen des verwendeten Stromungslosers eine
spezielle Modellierung der Schnittstelle zwischen Schaufelpassage und Casing-Treatment.
Eine Koppelung drehender und stehender Netze ist in diesem Softwarepaket nur tber H-
Blocke moglich. Aus diesem Grund wurde die Spaltvernetzung im Vergleich zum Basis-
Gitter so abgeandert, dass der obere Teil des Rotorspalts Uber ein H-Gitter vernetzt wurde,
welches Uber eine Interpolationsvorschrift an die restliche Schaufelpassage gekoppelt ist
(Abbildung 6-1).

stehendes Casing
Treatment

o« Rotor-Stator- e
— Schnittstelle —__|

*— H-Netz _
Spaltnetz B

Spalthshe

Kanalhéhe

Rotor-
schaufel

O-Netz

Blocktopologie Blocktopologie Blocktopologie
NASA Rotor 37 Rotor 2 Casing Treatment

Abbildung 6-1:  Verwendete Blocktopologien zur Anbindung stehender Geh&ausestrukturen an die
Rotorpassage

Mit Einflhrung dieser zusétzlichen Bockschnittstelle muss in diesem Bereich jedoch auch
mit einer erh6hten numerischen Diffusion gerechnet werden. Vorab kann deshalb nicht
entschieden werden, welche Aufteilung des Rotorspalts im Hinblick auf Genauigkeit und
numerische Stabilitat optimal ist. In den Simulationen wurden daher zwei Strategien ver-
folgt. Zum einen, wie im Fall des NASA Rotor 37, den H-Block so diinn wie méglich zu
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wahlen (ca. 15 Prozent der Rotorspalthdhe) und zum anderen, wie im Fall des Rotor 2, den
Rotorspalt vollstandig mit einem H-Block auszuftllen.

In den Simulationsmodellen mit Casing-Treatment (G3) ist die radiale Gitterauflosung des
Rotorspalts im Vergleich zum Basis-Gitter etwas erhoht, um im sensiblen Bereich der Ro-
tor-Stator-Schnittstelle eine mdglichst gleichméRige Knotenverteilung zu realisieren. Im
Fall des NASA Rotor 37 betrégt sie inklusive des H-Netzes insgesamt 33 Knoten, im Fall
des Rotor 2 durch das Fehlen des O-Netzes im Spaltbereich 25 Knoten. Das H-Netz an der
Rotor-Stator-Schnittstelle besitzt in Umfangsrichtung 73 und in Passagenlangsrichtung 257
Knoten. In Umfangsrichtung wurde im Hinblick auf eine instationare Auflosung der
Wechselwirkung zwischen Casing-Treatment und Rotorstromung eine aquidistante Git-
teraufldsung gewdhit.

Bedingt durch die Implementierung der Rotor-Stator-Schnittstelle in EURANUS kdnnen
die Nuten der untersuchten Casing-Treatments nicht einzeln, sondern mussen ber ein ver-
bindendes dinnes Zwischenband (H-Netz, 10 Prozent der Rotorspalthohe) als zusammen-
héngende Einheit an die Rotorpassage gekoppelt werden (Abbildung 6-1). Pro Schaufel-
passage sind die modellierten Casing-Treatments insgesamt mit bis zu 6-10° Gitterpunkten
vernetzt. Langsnutenkonzepte haben in ihrer Langsrichtung meist eine Auflésung von ca.
73 - 129 und in der Nutbreite eine Auflésung von 25 Knoten. Die Gesamtgrdfie der model-
lierten Verdichterstufen mit Casing-Treatment erreicht damit eine GréRenordnung von
etwa 2-10° Kontrollvolumina und liegt somit an der Grenze der Leistungsfahigkeit her-
kémmlicher PC-Systeme.

6.2.2. Zeitliche Disketisierung

Die zeitliche Diskretisierung stationdrer Simulationen erfolgt im expliziten Runge-Kutta-
Vierschritt-Verfahren; bei zeitgenauen Berechnungen basiert die Zeitintegration auf dem
impliziten Pseudozeitschrittverfahren nach Jameson [99]. Durch die Verwendung dieses
impliziten Zeitschrittschemas konnen in der zeitgenauen Simulation prinzipiell gréiere
Zeitschritte realisiert werden, ohne dass numerische Stabilitatsprobleme auftreten.

Bei der zeitlichen Auflésung der Wechselwirkung zwischen Casing-Treatment und Ver-
dichterstromung ist jedoch darauf zu achten, dass die Zeitschrittweite mit der Gitterauflo-
sung an der Rotor-Stator-Schnittstelle korreliert und dass fiir den Durchgang einer Schau-
felspitze Uber eine nicht-rotationssymmetrische Gehausekontur eine ausreichende Anzahl
von Zeitschritten definiert wird, um numerische ,,Fehlschwingungen® zu vermeiden.

Fur die zeitliche Auflésung einer Schaufelpassage wurden in den instationaren Simulatio-
nen konsequent 43 Zeitschritte verwendet. Dies erlaubt unter der Restriktion von mindes-
tens funf Zeitschritten pro vom Rotor Uberstrichene Gehdusestruktur die Untersuchung von
Casing-Treatment-Konzepten, die aus maximal vier nicht-achsensymmetrischen Strukturen
pro Schaufelpassage bestehen. Die Wahl einer Primzahl fur die Anzahl der Zeitschritte soll
numerische Resonanzen mit der Schaufelfrequenz oder der Casing-Treatment-
Wechselwirkung unterdriicken. Das Verhéltnis von azimuthalem Gitterabstand zu
Wegstrecke pro Zeitschritt betragt an der Rotor-Stator-Schnittstelle etwa 1,7.

Auch wenn die Wahl kleinerer Zeitschrittweiten theoretisch vorzuziehen ist, um die zeitli-
che Stromungsauflosung weiter zu erhdhen, so ist dieser Ansatz vor dem Hintergrund der
zu erwartenden Rechenzeiten nicht praktikabel. Unter Umsténden ist erst nach mehreren
Rotorumdrehungen mit einer eingeschwungenen, periodischen Stromungslosung zu rech-
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nen. In Vergleichsrechungen mit 61 Zeitschritten konnten keine signifikanten Unterschiede
zu den Simulationen mit 43 Zeitschritten festgestellt werden; somit kann davon ausgegan-
gen werden, dass die mit 43 Zeitschritten erhaltene Stromungslosung weitgehend
zeitschrittunabhangig ist. Die Anzahl der inneren Iterationen auf der Pseudozeitebene wur-
de auf 15 — 20 bei einer CFL-Zahl von 3 limitiert.

6.2.3. Turbulenzmodellierung

In der Validierung werden das algebraische Turbulenzmodell nach Baldwin-Lomax, das
Eingleichungs-Turbulenzmodell nach Spalart-Allmaras sowie das Low-Reynolds-k-e-
Zweigleichungs-Turbulenzmodell nach Young-Shih auf ihre Eignung hin Gberprift, die
experimentellen Messergebnisse fiir den NASA Rotor 37 auf dem gesamten Kennlinienbe-
reich maoglichst genau zu reproduzieren. Fir die Simulation eignen sich ausschlief3lich
Low-Reynolds-Turbulenzmodelle. High-Reynolds-Turbulenzmodelle, die mit Hilfe defi-
nierter Wandfunktionen den Verlauf der Grenzschichten beschreiben, erfordern einen mi-
nimalen dimensionslosen Wandabstand der ersten Zellebene von y* > 20-30. In den unter-
suchten Verdichterkonfigurationen ist die radiale Dimension des Rotorspalts jedoch zu
klein, um die SpalthGhe unter dieser Restriktion mit ausreichend vielen Gitterknoten zu
vernetzen.

Die Ein- und Zweigleichungs-Turbulenzmodelle enthalten jeweils Transportgleichungen
fir die Berechnung der turbulenten Viskositat ur. Abhangig vom Turbulenzmodell werden
mittels dieser Transportgleichungen unterschiedliche Turbulenzparameter durch die Stro-
mung transportiert, was fur diese TransportgroRen die Definition von Randbedingungen
erforderlich macht. Da es sich aber bei den Transportgrof3en wie etwa im Fall von pr oder
€ um theoretische Werte handelt, mussen fir die entsprechenden Randbedingungen in der
Regel pauschale Annahmen uber den Charakter der Hauptstromturbulenz getroffen wer-
den. Die Unsicherheit tber die Richtigkeit der Annahmen erfordert letztlich eine systema-
tische Parametervariation.

Hy
— =333 |
Spalart- | Annahmen: | u Ny _{5-10 5
L -3
Allmaras 1 _ 66,66 1-10
7
— 10,
Annahmen: ) 1o = 3% :>k=§(ch)2: 30
Tu — 204 2 uvre 15
k-g p
Young-Shih k=30, =25 2
Annahmen: u peC ,U[prefk J:{z.loe
" 5
k =152 =50 He\ M 1-10
7,

e T,=3%: ASME ,Test Case” Vorgabe flir NASA Rotor 37
Crer, Prer.  Gemittelte Geschwindigkeit und Dichte der Anstromung (aus Simulation)
e wuw = 15e°Pas

Tabelle 6-2: Bestimmung der Turbulenzrandbedingungen
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6.2.4. Randbedingungen

Zu- und Abstrémbedingungen

Die Stromungsbedingungen am Rotoreintritt werden Uber radiale Profile fir die Stro-
mungsrichtung, den Totaldruck und die Totaltemperatur definiert. Die Anstrémung wird in
jedem Simulationslauf als in Umfangsrichtung konstant betrachtet. Das Anstromungsprofil
entspricht im Fall des NASA Rotor 37 den experimentell gemessenen Vorgaben [100,
101]. Im Fall des Rotor 2 stammen diese Daten aus einer stationaren Mehrstufenrechnung
mit Vorleitrad. Beide Anstromprofile berlcksichtigen vorhandene Grenzschichten in Nahe
der Geh&usewande. Die Eintrittsbedingungen werden fur alle untersuchten Betriebszustén-
de (Drehzahl, Druckverhaltnis) jeweils konstant gehalten.

Die Austrittsbedingung wird — entsprechend dem radialen Druckgleichgewicht in einer
rotierenden Stromung — (ber ein statisches Druckprofil Gber der Kanalhthe festgelegt,
dessen Steigung sich tber die Beziehung

2
? = p% Gl. 6-1
r

errechnet. Analog zu den Einstrémbedingungen wird auch die Ausstrombedingung als in
Umfangsrichtung konstant betrachtet.

Wandgeschwindigkeiten

Naben- und Schaufeloberflachen sind ,,drehende Wénde“. Ihre Winkelgeschwindigkeit
entspricht der Schaufelrotation. Die &ufleren Wénde des Verdichtergehduses und das Ca-
sing-Treatment sind dagegen inertial fest. In den Simulationen werden jeweils 60 und 100
Prozent der Auslegungsdrehzahl untersucht.

periodische Ausstrom-
Randbedingung randbedingung
Ui
pt: Ttl H p ap - Cuz e
4 y @ Py

Drosselung

v
v

Kanalhéhe Kanalhdhe
Einstrém- Q=100/60 % Variation des Betriebs-
randbedingung Auslegungsdrehzahl punktes auf der Kennlinie

Abbildung 6-2: Randbedingungen fir die numerische Simulation von Verdichterstrémungen
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6.3. Validierung der Simulationsmodelle

Die erforderliche Validierung der verwendeten numerischen Schemata erfolgt aufgrund der
notwendigen Ein-Passagen-Modellierung anhand stationdrer Vergleichmessungen am
NASA Rotor 37. Diese wurden insbesondere im Rahmen des CFD-Code-Assessment
ASME-Workshops 1994 [100, 101] fur definierte, numerisch implementierbare Randbe-
dingungen verdffentlicht (vgl. Kapitel 4).

Eine detaillierte Uberprifung hinsichtlich dynamisch umlaufender instationarer Effekte,
wie sie etwa von Bright [107] fir den NASA Rotor 37 dokumentiert werden, wirde eine
Erweiterung des Simulationsmodells um mehrere Passagen und — im speziellen Fall des
NASA Rotor 37 — zudem die Berechnung von bis zu mehreren hundert Rotorumdrehun-
gen erfordern. Dieses ist jedoch im Hinblick auf die verfugbaren Rechenressourcen nicht
sinnvoll zu realisieren.

Die Abbildung 6-3 und Abbildung 6-4 zeigen die mit unterschiedlichen Turbulenzparame-
tern und Gitterauflésungen berechneten NASA Rotor 37-Kennlinien bei 100 Prozent Aus-
legungsdrehzahl im Vergleich mit den experimentellen Messdaten; die dargestellten Kenn-
linien sind Uber den jeweils maximalen Massenstrom normiert.

Die berechneten maximalen Massenstrome bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl stimmen
flr alle simulierten Modellkonfigurationen sehr gut mit dem gemittelten experimentellen
Vergleichswert von 20,93 kg/s innerhalb der im Messprotokoll angegebenen Toleranz von
+ 0,14 kg/s Uberein. Einzig die Simulationen mit dem k-g-Turbulenzmodell nach Yang-
Shih auf dem Gitter G1 liegen bei den gewdahlten Turbulenzrandbedingungen von k = 30
und € = 10° bzw. k = 15 und & = 2.0-10° geringfiigig unterhalb des Messwertes. Die einzel-
nen Maximalmassenstrome sind in Tabelle 6-3 zusammengefasst.

Ma (K /S) Abweichung
Experiment 20,93 +/- 0,67 %

Young Shih, G1 (k=30, e=1e5) 20,79 - 0,68 %

_ Young Shih, G1 (k=15, e=1e5) 20,78 -0,72%

3 Young Shih, G1 (k=30, e=2e6) 20,82 -0,55 %

o

g Young Shih, G2 (k=30, e=2e6) 20,83 - 0,50 %

S | Young Shih, GO (k=30, e=2e6) 20,83 -0,49 %

‘3 Spalart-Allmaras, G1 (mu=1e-3) 20,80 -0,62 %

=]

£ | Spalart-Allmaras, G1 (mu=5e-5) 20,85 -0,40%

)
Spalart-Allmaras, G3 (mu=5e-5) 20,88 -0,25%
Baldwin-Lomax, G1 20,81 -0,60 %

Tabelle 6-3: Mit unterschiedlichen Simulationsmodellen berechnete maximale Massenstrome im

NASA Rotor 37 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl
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Alle Simulationsmodelle geben im unteren Belastungsbereich den experimentellen Verlauf
des Totaldruckverhéltnisses qualitativ hochwertig wieder; sie unterscheiden sich nur mar-
ginal von einander. Im hohen Belastungsbereich sind hingegen deutlichere Unterschiede
zwischen den einzelnen Simulationsmodellen festzustellen. Sowohl die Wahl des Turbu-
lenzmodells und der Turbulenzparameter als auch die verwendete Gitterauflosung haben
hier einen sichtbaren Einfluss. Tendenziell verbessern sich die Simulationsergebnisse mit
steigender Netzauflosung. Die Diagramme Al und A2 in Abbildung 6-3 vergleichen die
Kennlinien flr unterschiedliche Gitterauflésungen (G0, G1, G2) bei Verwendung des k-
Turbulenzmodells nach Yang-Shih mit k = 30 und & = 2.0-10°. Hierbei zeigt das Netz G2
mit der héchsten Auflésung zwar prinzipiell die besten Resultate; die Unterschiede zwi-
schen den Simulationsergebnisse auf den Netzen G1 und G2 fallen jedoch nur noch sehr
gering aus. Die Stromungslosung auf dem Gitter G1 kann somit als nahezu netzunabhén-
gig betrachtet werden; der relative Zugewinn an Genauigkeit bei Verwendung des Gitters
G2 rechtfertigt nicht den um 30 Prozent hoheren Rechenaufwand.
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Abbildung 6-3: Vergleich gemessener und berechneter Kennlinien fiir den NASA Rotor 37 bei 100
Prozent Auslegungsdrehzahl
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Abbildung 6-4:  Vergleich gemessener und berechneter Kennlinien fiir den NASA Rotor 37 bei 100
Prozent Auslegungsdrehzahl

Die Lage der numerischen Pumpgrenze wird in den Simulationen weniger durch die Git-
terauflosung als vielmehr durch das Turbulenzmodell und seine Randbedingungen beein-
flusst (Diagramme B1, C1 und D1 in Abbildung 6-3 und Abbildung 6-4). Die Lage der
numerischen Pumpgrenze definiert sich auf den berechneten Kennlinien Uber den letzten
Betriebspunkt, der sich noch durch ein stabiles Niveau flr den durchgesetzten Massen-
strom, den Wirkungsgrad sowie das Druckverhaltnis auszeichnet. Betriebszusténde jenseits
der numerischen Pumpgrenze sind durch ein instabiles Stromungsfeld charakterisiert, in
dem der durchgesetzte Massenstrom, das Druckverhéltnis und der Wirkungsgrad kontinu-
ierlich absinken. Die in dieser Arbeit verwendete Definition der numerischen Pumpgrenze
entspricht dem allgemeinen VVorgehen in der Literatur (z.B. [69], [71]).

In den Simulationen fir den NASA Rotor 37 ohne Casing-Treatment ist die Pumpgrenze in
allen Berechnungen konsequent auf bis zu 250 Pa im Gegendruck bestimmt. Im Fall des
Rotor 2 — bei dem keine experimentellen Referenzdaten gegeben sind und bei dem daher
vor allem die qualitativen Eigenschaften im Vordergrund stehen — beschrankt sich die
Bestimmung der Pumpgrenze auf eine Genauigkeit von 1 kPa. Die Lage der numerischen
Pumpgrenze erweist sich unter Verwendung der Turbulenzmodelle Spalart-Allmaras und
Yang-Shih bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl — im Rahmen der verwendeten Auflo-
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sung — als nahezu identisch fur stationdre und instationdre Stromungslésungen. Einzig das
Turbulenzmodell von Baldwin-Lomax zeigt in diesem Zusammenhang im Bereich der
Pumpgrenze deutliche Schwachen bei der stationdren Simulation. Hier fallen im Vergleich
mit dem instationdren Simulationsergebnis Massenstrom und Druckverhéaltnis an der
Pumpgrenze annéhernd um jeweils 2,5 Prozent niedriger aus. Aus diesem Grund werden
im Zusammenhang mit dem Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell im Folgenden ausschlieR3-
lich instationare Simulationsergebnisse diskutiert.

Suder [108] definiert fir den NASA Rotor 37 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl die
experimentelle Pumpgrenze bei einem normierten Massenstrom von 0,919. Im Hinblick
auf diesen Wert zeigt die Simulation auf Basis des k-g-Turbulenzmodells von Yang-Shih
mit den Randbedingungen k = 30 und & = 2.0-10° eine sehr gute Ubereinstimmung
(Pumpggrenzmassenstrom = 0,910, Diagramm B1 in Abbildung 6-3). Bei Verwendung des
Turbulenzmodells von Spalart-Allmaras verbessert ein Absenken der turbulenten Viskosti-
tat von 1.10° Pa-s auf 5:10° Pas am Rotoreintritt das Simulationsergebnis erheblich
(Pumpgrenzmassenstrom = 0,913, Diagramm C1 in Abbildung 6-4). Die instationare Si-
mulation mit dem Baldwin-Lomax-Turbulenzmodell bestimmt die Pumpgrenze bei einem
Massenstrom von 0,937 (Diagramm D1 in Abbildung 6-4) und liegt damit etwa 2 Prozent
uber dem von Suder definierten Grenzwert. Tendenziell liegt damit die Aussagefahigkeit
des algebraischen Modells in einer &hnlichen GroRenordnung wie die der hoherwertigen
Turbulenzmodelle. Die Simulationen mit dem Baldwin-Lomax-Modell kénnen jedoch im
Bereich der Pumpgrenze zu ausgepragten Schwingungen neigen. Im Fall des NASA Rotor
37 sind die Schwingungen an der Pumpgrenze sehr intensiv, im Fall des Rotor 2 dagegen
wesentlich schwécher ausgebildet.

Das Turbulenzmodell von Baldwin-Lomax zeigt gegentiber den turbulenztransportierenden
Modellen eine deutlich bessere Ubereinstimmung mit dem experimentellen, massenstrom-
gemittelten Verdichtungswirkungsgrad (Diagramm D2 in Abbildung 6-4). Hinsichtlich des
maximalen Wirkungsgrads ergibt sich bei Verwendung des Baldwin-Lomax-
Turbulenzmodells eine Abweichung von etwa 1,2 Prozent, wahrend bei den Turbulenzmo-
dellen von Spalart-Allmaras und Yang-Shih eine Differenz von teilweise (ber 2 Prozent
festzustellen ist. Der Verdichtungswirkungsgrad lasst sich in den Simulationen nur gering
uber eine Variation der turbulenten Randbedingungen und der Gitterauflosung beeinflus-
sen (Diagramme A2-D2 in Abbildung 6-3 und Abbildung 6-4). So ergibt sich im Rahmen
der getesteten Turbulenzparameter lediglich eine maximale Differenz von etwa 0,5 Pro-
zent. Hierbei zeigen tendenziell die Parameterkombinationen die besten Resultate, die auch
im Hinblick auf die Pumpgrenze die besten Ergebnisse ergeben. Die relativ deutlichen
Abweichungen im Wirkungsgrad hinsichtlich der experimentellen Referenzdaten werden
auch von anderen Autoren dokumentiert ([62], [63], [61]).
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Abbildung 6-5 zeigt die am Rotoraustritt gemessenen und berechneten (Spalart-Allmaras,
Baldwin-Lomax) radialen Wirkungsgradprofile fir die Betriebsbereiche maximaler Wir-
kungsgrad und Pumpgrenze. Qualitativ zeigen die simulierten Verlaufe eine gute Uberein-
stimmung mit den experimentell ermittelten Profilen. Nennenswerte lokale Differenzen
treten vor allem in den oberen 20 Prozent des Verdichterkanals auf. Diese Abweichungen
sind es schlieflich auch, die den deutlichen Unterschied zum gemessenen Verdichterwir-
kungsgrad erkléren, da dieser Bereich aufgrund eines hohen lokalen Massenstroms in der
Mittelungsvorschrift zur Bestimmung des Gesamtwirkungsgrads stark gewichtet wird.
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Abbildung 6-5:  Vergleich der radialen Profile fr den lokalen Wirkungsgrad am Rotoraustritt des
NASA Rotor 37 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl (links: maximaler Wirkungs-
grad; rechts: Nahe Pumpgrenze)

Die Grunde fur die Abweichungen im radialen Wirkungsgradprofil sind vermutlich viel-
schichtig. Zum einen kdnnen Messungenauigkeiten bzw. Messtoleranzen nicht ausge-
schlossen werden, zum anderen sind auch Modellierungsfehler hinsichtlich der effektiven
Spalthéhe und der unter Last verformten Rotorschaufelgeometrie denkbar. Ebenfalls sind
Unzulénglichkeiten der Turbulenzmodellierung zu bericksichtigen, die insbesondere in
den Grenzschicht- und Nachlaufbereichen zu erhéhten Ausmischverlusten fiihren konnten.
Wahrscheinlich ist ein Teil der numerischen Verluste auch auf einen — im Vergleich mit
dem Experiment — intensiveren VerdichtungsstoR im Bereich der Schaufelspitze zurlick-
zufiihren (Abbildung 6-6, insbesondere oben rechts).

Abbildung 6-6 zeigt die azimuthale Verteilung der relativen Machzahl bei 70 und 95 Pro-
zent Kanalhohe und 20 Prozent Schaufelspitzensehne fur die Massenstrome 0,98 und
0,925. In diesen Diagrammen fallen zwischen Simulation (Spalart-Allmaras, pr = 5-10°
Pa-s) und Experiment insbesondere zwei Unterschiede auf: Zum einen verlaufen in den
Messkurven die Verdichtungsstolie deutlich gedehnter (bis etwa 15 Prozent des Schaufel-
abstandes) und zum anderen liegt — insbesondere bei 95 Prozent Kanalh6he — das expe-
rimentelle Machzahl-Niveau vor dem Stol} etwas unterhalb der entsprechenden Simulati-
onswerte. Wahrend die signifikante Aufweitung des gemessenen StofRes maRgeblich auf
die Massentragheit der im Messverfahren verwendeten Partikel zurtickzufiihren ist (Lase-
ranemometrie, PartikelgréRe 0,8 um, [101, 108]), ist das in der Simulation erhdhte
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nr=5-10°)
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Machzahl-Niveau sehr wahrscheinlich die Folge einer ungenauen Kanal- oder Schaufelge-
ometrie bzw. unzureichender Ein- und Auslassrandbedingungen im Bereich der Schaufel-
spitzen.

Insgesamt jedoch weisen Simulation und Experiment in der lokalen Machzahl-Verteilung
eine quantitativ und qualitativ Uberzeugende Ubereinstimmung auf. Insbesondere sind die
Simulationen in der Lage, im Bereich der Pumpgrenze die Entstehung eines charakteristi-
schen Blockagegebietes im oberen Schaufelkanal hinsichtlich der Dimension und der In-
tensitat wiederzugeben. Die Ausdehnung dieses Blockagegebietes in Umfangsrichtung
(etwa 30 Prozent des Schaufelabstandes) Ubersteigt den moglichen Tragheitseinfluss der
flir die Messung eingesetzten Partikel (ca. 15 Prozent Schaufelabstand) bei weitem, so dass
davon ausgegangen werden kann, dass Simulation und Experiment hierbei ein identisches
Stromungsphanomen auflésen.

Die Entstehung dieses Blockagegebietes im Bereich der numerischen und experimentellen
Pumpgrenze zeigt sich unabhangig vom Diskretisierungsgrad (GO0, G1, G2, G3) und den
verwendeten Turbulenzmodellen, was darauf hindeutet, dass es sich hierbei um ein grund-
legendes und robustes Stromungsphanomen handeln muss.

Ingesamt zeigen die Simulationen fur den NASA Rotor 37 auf den Gittern G1 und G2 bei
Verwendung der Turbulenzmodelle Spalart-Allmaras und Yang-Shih mit entsprechend
kalibrierten Turbulenzrandbedingungen die besten Ubereinstimmungen mit den experi-
mentellen Vergleichsdaten — insbesondere im Bereich der Pumpgrenze. Diese Erfahrung
bestéatigt sich auch bei Teillast. Hier zeigen die Simulationen bei 60 Prozent Auslegungs-
drehzahl ahnlich gute Ubereinstimmungen mit den experimentellen Messungen. Insbeson-
dere die Hohe des Pumpgrenzmassenstroms und des maximales Totaldruckverhaltnisses
sowie die Lage des maximalen Wirkungsgrades werden sehr genau wiedergegeben
(Abbildung 6-7). Die Defizite im Wirkungsgrad entsprechen denen bei 100 Prozent Ausle-
gungsdrehzahl (ca. 2,5 Prozent).
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Abbildung 6-7:  Vergleich gemessener und berechneter Kennlinien fiir den NASA Rotor 37 bei 60
Prozent Auslegungsdrehzahl (Gitter G1, Spalart-Allmaras mit pr=5-10")

Die Gitterauflosung G1 und das Turbulenzmodell nach Spalart-Allmaras versprechen da-
mit fur die Casing-Treatment-Simulation am NASA Rotor 37 den besten Kompromiss aus
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Rechenzeit, Genauigkeit und numerischer Robustheit. Allerdings hangt die Gite der Simu-
lationsergebnisse von der Einstellung der Turbulenzrandbedingung ab. Ein optimaler Wert
fur diese Turbulenzrandbedingung kann letztlich nur mit Hilfe experimenteller Vergleichs-
daten festgelegt werden.

In solchen Féllen, in denen keine Kalibrierung der Turbulenzparameter vorgenommen
werden kann bzw. der Turbulenzcharakter der Anstromung vollig unbekannt ist, erscheint
damit auch der Einsatz des Turbulenzmodells nach Baldwin-Lomax vertretbar, insbesonde-
re dann, wenn der Schwerpunkt auf qualitative Untersuchungen gelegt wird. Dieses trifft
prinzipiell auf die Analysen am Rotor 2 zu. In diesem Verdichter fallen zudem die Stro-
mungsschwingungen im Bereich der Pumpgrenze bei Verwendung des Baldwin-Lomax
Turbulenzmodells duRert moderat aus.

Aufgrund der Uberzeugenden Ergebnisse des Datenabgleichs zwischen Experiment und
Simulation kann davon ausgegangen werden, dass das reduzierte Ein-Passagen-Modell auf
Basis der verwendeten Diskretisierung, der eingesetzten Randbedingungen und der nume-
rischen Schemata Strdmungsinformationen liefern kann, welche bis zum Auftreten mogli-
cher ,,Rotating-Stall“-Effekte im Bereich der Pumpgrenze sehr gut mit den realen Verhalt-
nissen im NASA Rotor 37 Uibereinstimmen.

Da weder die verwendete Diskretisierung noch die eingesetzten numerischen Schemata
speziell auf den NASA Rotor 37 zurechtgeschnitten wurden, sondern vielmehr allgemeine
Verfahren sind, sollte diese Modellierungsstrategie auch in anderen, aerodynamisch &hn-
lich charakterisierten Verdichtern — wie etwa dem Rotor 2 — auch ohne vorherige Vali-
dierung zumindest qualitativ erfolgreich sein.

Die Erweiterung der Verdichtermodelle um stehende Gehd&usestrukturen erfordert eine
Modifizierung des Basisgitters G1 in das Rechengitter G3, wobei sich die im NASA Rotor
37 verwendete Spaltdiskretisierung von der im Rotor 2 unterscheidet (vgl. Kapitel 6.2.1).
Vergleichsrechnungen zwischen den Varianten G1 und G3 bei glatter Gehdusewand zei-
gen auf, dass die Stromungslésung beim NASA Rotor 37 durch das Gitter G3 nicht nen-
nenswert verandert wird; Wirkungsgradverlauf und Lage der Pumpgrenze sind identisch.
Die im Fall des Rotor 2 verwendete Modifikation des Basisgitters ist dagegen mit geringen
Abweichung hinsichtlich der Referenzlosung auf dem Gitter G1 verbunden. Insbesondere
die Pumpgrenze verschiebt sich etwas in Richtung héherer Massenstrome (ca.1 Prozent );
der Stromungscharakter wird jedoch insgesamt nicht beeinflusst.

Inwieweit sich die unterschiedlichen Spaltmodellierungen im Gitter G3 tatséchlich auf die
Qualitat der Simulationen mit Casing-Treatment auswirken, lasst sich nicht mit Bestimmt-
heit sagen; die Ergebnisse aus den Gitter-Vergleichsrechungen mit glatter Geh&usewand
lassen sich nicht ohne weiteres auf die Modelle mit Casing-Treatment tbertragen. Letztlich
kann die Giite der beiden Modellierungsstrategien nur durch eine direkte, experimentelle
Validierung bewertet werden.

Im Folgenden beschrénken sich sémtliche Betrachtungen der Strdmungsmechanismen bei
glatter Gehausewand ausschlieBlich auf die Simulationsergebnisse auf Basis des Rechen-
gitters G1. Vergleiche des Stromungsverhaltens der Rotorstufen mit bzw. ohne Casing-
Treatment finden dagegen konsequent auf Basis des Gitters G3 statt.
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7. Stromungssimulationen mit glatter Gehausewand

7.1. Analyse der Spaltstromung

7.1.1. Eigenschaften der Spaltstromung

Bedingt durch die hohe Druckdifferenz lber der Schaufelspitze und durch die Relativbe-
wegung zwischen Gehdusewand und Rotorschaufel entfaltet sich Gber dem Rotorspalt eine
komplexe Ausgleichs- bzw. Leckagestromung. Diese Spaltstrdmung tritt in der Rotorpas-
sage in Wechselwirkung mit der Hauptstromung und kann somit neben dem Wirkungsgrad
auch die Stabilitat der Verdichterstromung gravierend beeinflussen — in der Regel verrin-
gern sich Verdichterwirkungsgrad und Stromungsstabilitat deutlich mit zunehmender
Spalthohe (vgl. Kapitel 2.5). Gestlitzt auf eigene und in der Literatur vertffentlichte For-
schungsergebnisse liegt deshalb die Vermutung nahe, dass die Mechanismen der Spalt-
stromung ein elementarer Schliissel zum Verstandnis der Wirkungsweise von Casing-
Treatments sind.

Die Spaltstromung ist malRgeblich beeinflusst durch den Druckunterschied zwischen der
Saug- und Druckseite an der Schaufelspitze sowie durch viskose Scherkréfte als Folge der
Relativbewegung zwischen Rotorschaufel und Gehausewand. Durch Uberlagerung dieser
Effekte ist die Spaltstromung primar eine Mischung aus Couette- und Kanalstrémung.
Wéhrend in Bereichen geringer Druckgradienten vor allem der Scherstromungscharakter
Uberwiegt, dominiert in Zonen hoher Druckgradienten die Auspragung als Kanalstrémung.
Eine solche klare Differenzierung ergibt sich insbesondere unter transsonischen Stro-
mungsbedingungen durch die Lage des VerdichtungsstoRes in der Schaufelpassage. Das
uber der Schaufelspitze herrschende Druckverhéltnis kann hierbei vor dem Stol3 den Kriti-
schen Wert von

: -1
pSaugselte — ( 2 j Gl. 7-1
pt,Druckseite krit K+ l
deutlich unterschreiten.

Bedingt durch die Richtung des Uber der Schaufelspitze herrschenden Druckgradienten
erfolgt die Stromungsexpansion im Rotorspalt primar Uber eine starke Umlenkung der
Spaltstromung und weniger Uber die Kontur der effektiv durchstromten Spalththe. Wegen
dieser Umlenkung erféhrt die Spaltstromung, welche druckseitig zundchst in Richtung der
Passagenhauptstromung in den Spalt eindringt, beim Wiedereintritt in die nachfolgende
Rotorpassage eine stromaufwaérts orientierte Beschleunigung (Abbildung 7-1). Die Spalt-
stromung stellt somit im Bereich der duReren Kanalwand eine erhebliche Blockage der
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Hauptstromung dar, deren stérender Einfluss mit dem Stufendruckverhaltnis Gberproporti-
onal zunimmt.

Umlenkung der ‘\\ reprasentative Stromlinie Hauptstrémung
Spaltstrdmung > der Spaltstrémung /

kS
\
\
A
\

AY

StolR
\
\\ Spaltstrédmung

Abbildung 7-1:  Umlenkung und Beschleunigung der Spaltstrémung Uber der Rotorspitze bei trans-
sonischem Betrieb

Im Schaufelkanal ist die Spaltstromung den Einflissen aus der Hauptstrémung, der rotie-
renden Gehdusewand und zusétzlich dem Druckgefélle in der Schaufelpassage ausgesetzt.
Aus dieser Wechselwirkung resultiert die Ausbildung eines so genannten Spaltwirbels, der
charakteristisch sowohl flr den sub- als auch transsonischen Betrieb ist.

Dieser Wirbel entsteht, wenn die Spaltstromung auf die energiereiche Hauptstromung trifft
und durch deren Impuls stromabwérts umgelenkt wird. Dabei taucht die Spaltstromung
zundchst unter das weiter stromabwarts gelegene, noch unabgelenkte Spaltstromungsgebiet
ab. Durch viskose Scherungskréfte zwischen diesen unterschiedlich orientierten Stro-
mungsschichten rollt sich schlielich der charakteristische Spaltwirbel auf; dieser weist
entlang seiner Trajektorie signifikant erh6hte Stromungsverluste auf (Abbildung 7-2).

Abbildung 7-2:  Topologie des Spaltwirbels im NASA Rotor 37 unter sub- und transsonischen Stro-
mungsbedingungen (links M =0.62, rechts M =0.95)

norm norm

Wiéhrend sich die Lage des Spaltwirbels unter subsonischen Stromungsbedingungen mit
steigendem Druckverhaltnis deutlich stromaufwarts verschiebt, bleibt die relative Position
des Spaltwirbels unter transsonischen Bedingungen weitgehend konstant (vgl. Kapitel 2.5).
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Die bisherigen Untersuchungen lassen darauf schlieen, dass diese Eigenschaften des
Spaltwirbels vor allem auf die unterschiedlichen Intensitaten des Spaltmassenstroms bei
Voll- und Teillastbetrieb zuriickzufiihren sind. Die Diagramme in Abbildung 7-3 zeigen
den Uber den Rotorspalt transportierten Massenstrom fiir den NASA Rotor 37 und den Ro-
tor 2 bei 100 und 60 Prozent Auslegungsdrehzahl. Wahrend sich der Spaltmassenstrom
unter subsonischen Betriebsbedingungen mit steigendem Druckverhaltnis bis hin zur
Pumpgrenze deutlich vergrolert, bleibt dieser unter transsonischen Bedingungen im héhe-
ren Lastbereich weitgehend konstant. Diese quasi Invarianz des Spaltmassenstroms vom
Stufendruckverhaltnis ist insbesondere damit zu begriinden, dass im transsonischen Betrieb
weite Teile des Spalts kritisch durchstromt werden und damit der Leckagemassenstrom —
als Funktion von Spalthdhe sowie von Totaldruck und Totaltemperatur der Schaufelan-
stromung — gasdynamisch grundsatzlich limitiert ist.
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Abbildung 7-3:  Spaltmassenstrome in den untersuchten Rotorstufen bei 60 und 100 Prozent Ausle-
gungsdrehzahl
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7.1.2. Aufplatzen des Spaltwirbels

In der Stromungsmechanik ist das Phanomen des Wirbelaufplatzens beim Durchlaufen
grofer Druckgradienten ein viel untersuchtes Forschungsthema. Gerade in der Flugzeugae-
rodynamik oder auch in Einlaufen von Flugtriebwerken ist das Aufplatzen von Wirbeln ein
oft zu beobachtendes Phanomen, welches zu empfindlichen Stérungen der Hauptstromung
fihren kann, da mit dem Zusammenbruch des Wirbels ein nachhaltiger Blockageeffekt
verbunden ist.

Da auch in transsonischen Verdichterstufen der Spaltwirbel mit dem VerdichtungsstoR in
der Schaufelpassage ein grofRes Druckniveau uUberwinden muss, ist ein mégliches Wirbel-
aufplatzen ebenfalls ein wichtiger Aspekt, der bei der Analyse der Stromungsmechanismen
an der Pumpgrenze beriicksichtigt werden muss.

Die Topologie des Spaltwirbels kann mathematisch néherungsweise iber so genannte Bur-
gers- bzw. Lamb-Oseen-Wirbel beschrieben werden (Abbildung 7-4). Der Spaltwirbel
weist im Kern einen niedrigen statischen Druck sowie hohe Verluste im relativen Total-
druck aus. Infolge dieser Verluste verringert sich im Vergleich mit der umgebenden
Hauptstromung auch das Geschwindigkeitsniveau im Wirbelkern (Mwime)) Um den Ge-
schwindigkeitsdefekt 6 mit

S= Ilemgebung -

M

M

Wirbel

Gl. 7-2
Umgebung

Trifft ein Wirbel senkrecht auf eine Druckbarriere, so kann er diese solange intakt durch-
dringen, wie sein Impuls entsprechend der Impulserhaltung die statische Druckerhdhung
uberwiegt. Fur den verlustreichen Wirbelkern gilt damit die Stabilitatsrestriktion, dass

2
Puwirber pWirbel|Ui |Wirbe| Z P,

bzw. Gl. 7-3

Puwirpel (1+ K((l_ 5)M Umgebung )2 )Z P,

erflllt sein muss. Hierbei beschreiben p, den statischen Umgebungsdruck nach der Druck-
barriere und die mit dem Index ,,Wirbel* gekennzeichneten GroRen die Stromungswerte im
Wirbelkern vor der Druckbarriere.

Werden in dieses Stabilitatskriterium etwa zum Beispiel die mathematischen Gleichungen
zur Beschreibung des Burgers- oder Lamb-Oseen-Wirbels eingesetzt, so kann ein Stabili-
tatszusammenhang zwischen der Machzahl im Wirbelkern und der Wirbelstarke

v
(—"’J Gl. 7-4
UZ max

abgeleitet werden. Die Bezeichnungen v, und v, definieren die auf die Wirbelachse bezo-
genen Umfangs- bzw. die axiale Geschwindigkeiten im Wirbel.
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Abhangig vom Wirbeltyp und der Strémungsgeschwindigkeit Mymgebung VOr der Druckbar-
riere l&sst sich fur die Wirbelstarke nach GI. 7-4 ein kritischer Wert bestimmen, dessen
Uberschreiten ein Zusammenbrechen des Wirbelkerns und damit die Entstehung eines aus-
gedehnten Stagnationsgebietes bedeutet.

Der kritische Grenzwert fallt mit der Machzahl der Hauptstromung und mit dem Ge-
schwindigkeitsdefekt 6 im Wirbelkern stark ab. Wirbel kénnen daher im Allgemeinen um-
so leichter aufplatzen, je stérker ihre Rotation und je hoher das Geschwindigkeitsniveau
der Hauptstromung sind.

Abbildung 7-4 zeigt den qualitativen Verlauf typischer kritischer Grenzwerte flr ange-
nommene Geschwindigkeitsdefekte im Wirbelkern von 6 = 0,1, 0,2 und 0,3. Der Einfluss
des Geschwindigkeitsdefektes & ist insbesondere bei hheren Machzahlen von Bedeutung,
da 6 zusammen mit der Machzahl quadratisch in Gl. 7-3 eingeht. Das Aufplatzen von Wir-
beln ist daher vor allem fir transsonische Verdichter im hohen Drehzahlbereich ein akutes
Problem.
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Abbildung 7-4:  Mathematische Beschreibung des Spaltwirbels und theoretisches Stabilitatskriteri-

um fr den Durchgang durch einen Verdichtungsstof

Die Stromungssimulationen fur den NASA Rotor 37 und den Rotor 2 zeigen auf, dass es
bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl mit Ann&herung an die Pumpgrenze zu einem Zu-
sammenbruch des Spaltwirbels am VerdichtungsstoR kommt (Abbildung 7-5). Dieses
grundlegende Ph&nomen erweist sich in beiden Verdichtern als weitgehend unabhéngig
von der verwendeten Gitterauflosung und vom jeweils verwendeten Turbulenzmodell
(Baldwin-Lomax, Spalart-Allmaras und Yang-Shih). Das in der Simulationsvalidierung
identifizierte Blockagegebiet im Bereich des &uReren Schaufelkanals (vgl. Kapitel 6.3 und
Abbildung 6-6) kann damit eindeutig auf ein konkretes Stromungsphéanomen zuriickge-
fuhrt werden.
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Radius (mm) —

max. Wirkungsgrad (M =0,995)
~

stat. Druck (10° Pa)
stat. Druck (10° Pa)

max. Wirkungsgrad (M =0,995)

- rel, Totaldruck |

rel Totaldruck (10° Pa)
rel. Totaldruck (10* Pa)

max. Wirkungsgrad (M =0,995) Pumpgrenze (M =0,92)

Abbildung 7-5: Verteilung von statischem Druck, relativem Totaldruck und relativer Machzahl in der
NASA Rotor 37 Schaufelpassage sowie Verlauf der Wirbelstarke v,/v, , des statischen
Drucks und des relativen Totaldrucks Giber den Wirbelquerschnitt bei 30 Prozent axi-
aler Rotorschaufellange (Gitter G1, Spalart-Allmaras)
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Mumgebung 1-6 Pwirbel | Puwirber (1 + K((l_ )M Gngetung )Z) P2
- maximaler
° Wirkungsgrad 1,45 0,9 0,6 bar 2,03 bar 1,3 bar
g (m =0,995)
x
3 | Pumpgrenze 1,65 075 | 04b 1,25b 145D
S | (m=0%) ! ! abar o> har oo
maximaler
Wirkungsgrad 1,36 0,92 0,6 bar 1,9 bar 1,25 bar
o (m =0,989)
o
g
Pumpgrenze
(M =0.878) 1,46 0,77 0,45 bar 1,25 bar 1,35 bar

Tabelle 7-1: Simulierte Wirbeldaten fir den NASA Rotor 37 (Gitter G1, Spalart-Allmaras) und
Rotor 2 (Gitter G1, Baldwin-Lomax) bei 30 Prozent Sehnenlange fiir maximalen Wir-
kungsgrad und Pumpgrenze bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl

Die Bedingungen, unter denen in den Simulationen ein Aufplatzen des Wirbels am Passa-
genstol3 zu beobachten ist, entsprechen dem Stabilitatskriterium nach Gl. 7-3. So bleibt der
Spaltwirbel intakt, wenn der Impuls des Wirbelkerns groRer ist als die statische Drucker-
hohung Uber dem Verdichtungsstol3. Dies trifft fur moderate Druckverhaltnisse — wie et-
wa bei maximalem Wirkungsgrad — zu. Im Bereich der Pumpgrenze — in dem das Auf-
platzen des Spaltwirbels auftritt — sinkt jedoch der Impuls des Wirbelkerns unter das Sta-
bilitatslimit (Abbildung 7-5, Tabelle 7-1).

Eine der Ursachen fir das drastische Absinken des Impulses im Wirbelkern bei hoéheren
Druckverhaltnissen ist neben einem zunehmenden Geschwindigkeitsdefekt & auch ein Ab-
sinken des statischen Drucks auf der Saugseite der Rotorschaufeln infolge einer verstéarkten
Umlenkung der Hauptstromung. Das abgesenkte Druckniveau spiegelt sich direkt im rela-
tiven Totaldruck im Wirbelkern wider (Abbildung 7-5).

7.2. Klassifizierung stabilitatskritischer Mechanismen

In hoch belasteten Axialverdichtern kann der Verlust der Stromungsstabilitat an der Pump-
grenze durch unterschiedliche stromungsmechanische Faktoren beeinflusst bzw. verursacht
werden. Verantwortlich hierfur kénnen sowohl die allgemeine Aerodynamik der Haupt-
stromung als auch komplexe Wechselwirkungen der Verdichterstromung mit Sekundar-,
Spalt- und Grenzschichtstromungen sein.

Im Fall ,,einfacher” Schaufelablésungen wird die aerodynamische Belastbarkeit der Schau-
felprofile durch eine Ubertriebene Umlenkung der An- bzw. Hauptstrdmung tberschritten.
Dieser Effekt tritt zum Beispiel ein, wenn sich der Anstromwinkel einer Schaufelreihe
durch Fehlanstromung oder infolge einer starken Androsselung Uber ein kritisches Mal3
hinaus vergroRert. Die Konsequenz einer solchen aerodynamischen Schaufelprofiliiberbe-
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lastung ist die Entstehung saugseitig ausgedehnter Abldsezellen, welche die Hauptstro-
mung empfindlich stéren konnen.

Die effektive Hohe der aerodynamischen Schaufelbelastung hangt auler vom Anstrom-
winkel auch vom Teilungsverhaltnis der Stufe ab. Je kleiner das Teilungsverhéltnis einer
Verdichterstufe gewahlt wird, desto wirksamer lassen sich Schaufelabldsungen unterdri-
cken bzw. hinauszégern, da sich die auf das Arbeitsfluid Ubertragene Kraft entsprechend
auf mehrere Schaufeln verteilt.

In der Praxis zeigt es sich jedoch, dass eine Verbesserung des Teilungsverhéltnisses oft
nicht den theoretisch moglichen Stabilisierungseffekt bewirkt. So kdnnen hoch belastete
Rotorstufen bereits vor Erreichen der eigentlichen aerodynamischen Maximalbelastung der
Beschaufelung Stromungsinstabilitaten im lokalen Bereich der Blattspitzen zeigen. Diese
Instabilitaten sind die Folge einer komplexen und bislang in der Literatur noch nicht voll-
standig beschriebenen Wechselwirkung zwischen Haupt-, Grenzschicht- und Spaltstro-
mung.

Nach einer experimentellen Studie von Greitzer [39], eigenen Erfahrungen des Autors und
den veroffentlichten Ergebnissen aus anderen Untersuchungen ist der Einsatz von Casing-
Treatments insbesondere in solchen Fallen effektiv, in denen die Verdichterstrdmung
durch Instabilitaten im Blattspitzenbereich charakterisiert ist. Daher konzentrieren sich die
folgenden Stromungsanalysen ausschlieBlich auf den Bereich der Blattspitzen.

Basierend auf den Eigenschaften der Spaltstromung, des Spaltwirbels sowie des StoRsys-
tems im oberen Schaufelkanal kénnen fur den sub- und transsonischen Strémungsfall min-
destens drei unterschiedliche Mechanismen abgeleitet werden, die zur Entstehung Kriti-
scher Stromungsinstabilitaten im Bereich der Schaufelblattspitzen fiihren. Diese lassen sich
zum einen auf die Folgen einer gewdhnlichen, saugseitigen Schaufelablésung und zum
anderen auf Blockageeffekte durch die Spaltstromung oder den Verdichtungssto3 zurlck-
fuhren.

Im Folgenden werden daher die Begriffe Schaufelspitzenablésung, spaltstromungsbedingte
Schaufelspitzenblockage und verdichtungsstoRbedingte Schaufelspitzenblockage einge-
fihrt, um die kausalen Eigenschaften der auftretenden Instabilitdten zu beschreiben. In
realen Verdichtern kénnen alle genannten Phdnomene sowohl als isolierte Mechanismen
als auch in Kombination auftreten. Wie die Erfahrung aus zahlreichen Casing-Treatment
Simulationen zeigt, hdngt es insbesondere vom dominierenden Mechanismus ab, wie ef-
fektiv die Pumpgrenze in einem Verdichter bei Einsatz eines Casing-Treatments prinzipiell
verschoben werden kann.

7.2.1. Schaufelspitzenablésung

Bei der Schaufelspitzenabldsung spielt die Spaltstromung beim Verlust der Strdmungssta-
bilitat nur eine untergeordnete Rolle. Vielmehr ist der lokale Anstrémwinkel der Schaufel-
blattspitzen — etwa durch ausgepragte Geschwindigkeitsdefekte in der gehdusenahen
Hauptstromung — sehr grof3, so dass sich infolge einer aerodynamischen Profiltiberbelas-
tung lokale Abldse- bzw. Rezirkulationsgebiete auf der Saugseite der Schaufelspitzen aus-
bilden.

Die vorhandene Spaltstromung fillt im Fall einer Schaufelspitzenablosung die entstehen-

96



Strémungssimulationen mit glatter Gehadusewand

den Ablosegebiete vornehmlich ,,nur* auf und stellt somit keine direkte Blockage der
Hauptstromung dar. Mit Annéherung an die Pumpgrenze konnen die anfanglich lokal be-
grenzten Abldsegebiete schlie3lich soweit anwachsen, dass weite Teile der Schaufelpassa-
ge blockiert werden.

Im theoretischen Idealfall einer reinen Schaufelspitzenablosung verlauft die Trajektorie des
Spaltwirbels nahezu parallel zur Hauptstromung, so dass zur Abschdtzung des Abloseef-
fektes das Verhaltnis

a_
B =——= Gl.7-5
Z_

e

herangezogen werden kann, welches den Anstromwinkel o, den Winkel der Wirbeltrajek-
torie ¢ sowie den Staffelungswinkel der Beschaufelung & mit einander in Beziehung setzt
(vgl. Abbildung 7-6).

Strebt der Faktor B, mit Annaherung an die Pumpgrenze auf den Wert von eins, so ist als
Ausloser der Stromungsinstabilitit eine gewohnliche Schaufelspitzenablésung sehr wahr-
scheinlich.

7.2.2. Spaltstromungsbedingte Schaufelspitzenblockage

Bei der spaltstromungsbedingten Blockage ist primér die Spaltstromung der treibende Fak-
tor fir den Verlust der Stromungsstabilitdt. Die spaltstromungsbedingte Schaufelspit-
zenblockage kann sowohl im sub- als auch transsonischen Stromungsfall auftreten — die
mafgeblichen Effekte unterscheiden sich hierbei jedoch deutlich.

Unter subsonischen Stromungsbedingungen nimmt die Hoéhe des relativen Spaltmassen-
stroms mit steigendem Druckverhéltnis kontinuierlich zu (vgl. Kapitel 7.1.1). Die Spalt-
wirbeltrajektorie — welche bei geringen Druckverhaltnissen relativ flach zur Schaufelseh-
ne verlauft — stellt sich daher bei zunehmender Drosselung immer steiler auf, wodurch die
resultierende Blockage der Hauptstromung erheblich zunimmt (vgl. Abbildung 2-15). Un-
ter stabilen Betriebsbedingungen ulberwiegt jedoch der axiale Impuls der gehdusenahen
Hauptstromung den spaltstromungsbedingten Blockageeffekt. Er verhindert somit ein un-
kontrolliertes Anwachsen von Stagnationsgebieten im &ufReren Kanalbereich. Ein stabiler
Betriebspunkt ist unter subsonischen Stromungsbedingungen durch ein Spaltwirbel charak-
terisiert, welcher innerhalb der Rotorpassage vollstandig nach hinten umgelenkt und mit
der Hauptstromung Richtung Rotoraustritt transportiert wird.

Mit steigendem Druckverhéltnis sinkt jedoch mit dem durchgesetzten Massenstrom im
Verdichter auch der stabilisierende Axialimpuls der Hauptstromung. Als Konsequenz ver-
lagert sich der Spaltwirbel schliel3lich soweit stromaufwarts, bis seine Trajektorie nahezu
auf Hohe der Schaufelvorderkanten verlauft und damit den oberen Schaufelkanal vollstan-
dig versperrt. Bei einer in Umfangsrichtung orientierten Wirbeltrajektorie kann der mit
dem Wirbel transportierte Massenstrom nicht mehr abgefiihrt werden und sammelt sich
daher in einem kontinuierlich wachsendem Stagnationsgebiet an. In Folge einer nun voll-
stdndigen Abschirmung der hinter dem Wirbel liegenden Spaltstrémung von der Haupt-
stromung wird dieser Effekt zusatzlich verstarkt. Mit dem Erreichen einer kritischen Blo-
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ckagegroRe verliert die Verdichterstromung schlieBlich die Stabilitdt und der Verdichter
zeigt typische ,,Rotating-Stall*- bzw. Pumperscheinungen.

Annlich geartet ist die Entstehung von spaltstromungsbedingten Blockagegebieten unter
transsonischen Bedingungen. Hier ist jedoch — gegeniber der subsonischen Spaltstro-
mung — die Lage der Spaltwirbeltrajektorie weitgehend konstant (vgl. Kapitel 2.5). Der
Spaltwirbel muss allerdings durch den StoR in der Schaufelpassage transportiert werden.
Insbesondere der impulsarme Kern des Spaltwirbels wird dabei drastisch verzégert, was in
einer signifikanten Querschnittszunahme des Wirbels resultiert. Die Simulationen zeigen
zudem, dass im Bereich der Pumpgrenze der axiale Impuls des Wirbelkerns das Niveau der
statischen Druckdifferenz ber den Verdichtungssto3 deutlich unterschreitet. Nach dem
Gesetz der Impulserhaltung ist es dem Wirbelkern in einem solchen Fall nicht mehr mog-
lich, den StoR in der Schaufelpassage zu passieren (vgl. Kapitel 7.1.2). Der Wirbelkern
muss folglich an der Sto3front unter Ausbildung eines Stagnationsgebietes zusammenbre-
chen.

Wie bereits beschrieben nimmt der Impulsverlust im Wirbelkern mit zunehmendem Stu-
fendruckverhéltnis erheblich zu; die GroRe des Stagnationsgebietes wachst somit mit zu-
nehmender Drosselung des Verdichters signifikant an. Unter stabilen Stromungsbedingun-
gen verhindern jedoch Mischungsprozesse mit der impulsreichen Hauptstromung durch
einen kontinuierlichen Abtrag von Blockagefluid ein selbstandiges und unkontrolliertes
Anwachsen des Stagnationsgebietes.

Von einer Kkritischen Grof3e des Stagnationsgebietes an wird jedoch der blockierende Effekt
schliellich so groR3, dass die Hauptstromung das Stagnationsgebiet nicht mehr vollstandig
umstrémen kann, sondern im Gegenteil selbst an ihr aufgestaut wird (Abbildung 7-6). Die
Folge ist ein unkontrolliertes Anwachsen der Blockagezone im &ufReren Schaufelkanal und
eine Destabilisierung der Verdichterstromung.
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Abbildung 7-6:  Spaltstromungsbedingte Blockage des Schaufelkanals unter transsonischen Stro-
mungsbedingungen (By= 0)

Im Idealfall einer spaltstromungsbedingten Blockage ist der Winkel zwischen der Spalt-
wirbeltrajektorie und der Anstromung sehr groR. Nach Gl. 7-5 sprechen daher kleine Werte
des Blockagefaktors B, prinzipell fir einen spaltstromungsbedingten Stabilitatsverlust. Im
transsonischen Fall kann ferner als Indikator fir die Intensitat der Wirbelblockage am Ver-
dichtungsstol3 das aus Gl. 7-3 abgeleitete Kriterium
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B, = P2 > Gl. 7-6
Puwirper (1 + K((l - 5)M Umgebung ) )

herangezogen werden.

7.2.3. VerdichtungsstofRbedingte Schaufelspitzenblockage

Eine verdichtungssto3bedingte Blockage des Schaufelkanals tritt insbesondere im Zusam-
menhang mit abgehobenen StolRen auf. Solche abgehobenen StoRe sind in der Regel ty-
pisch fir transsonische Betriebszustdnde mit hohen Druckverhéltnissen (vgl. Kapitel 2.5).

Abbildung 7-7 zeigt die schematische Konstellation aus relativer Schaufelanstromung,
Position des Spaltwirbels und Lage des VerdichtungsstoRes, wie sie charakteristisch ist fiir
den Bereich der Schaufelspitzen. Der VerdichtungsstoR ist abgehoben positioniert und be-
zuglich einer Meridianebene um den Winkel  angestellt. Die relative Anstromung der
Rotorstufe erfolgt unter dem Winkel a, so dass sich zwischen der Anstromung und der
StoRfront der Winkel y ergibt.
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Abbildung 7-7: Entstehung der verdichtungsstoBbedingten Blockage im Schaufelkanal

Im Folgenden wird der Verlauf einer représentativen Stromlinie betrachtet, welche den
Verdichtungsstol3 auf der druckseitigen Passagenzone durchlduft. Fir die Machzahl der
zum StoR senkrechten Stromungskomponente gilt nach dem StoR

2+(k-DM, *
M, * = ( - Ms Gl. 7-7
| 2kM 5" = (x —1)

Damit entlang der betrachteten Stromlinie Massenstrom in die Schaufelpassage eintreten
kann, darf der resultierende Geschwindigkeitsvektor nach dem Stol3 nur bis maximal in
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Umfangsrichtung abgelenkt werden. Fir die Geschwindigkeit M, s nach dem Stol? gilt da-
mit die Restriktion

M,s =M, =M, tan(90° - B)cos(180° — (a + ). Gl.7-8

Mittels M2 s und Mas kit kann schlieBlich fir die druckseitige Passagenstromung ein StoR-
Blockagefaktor Bs definiert werden.

_ M 2,S krit

M 2,S

Gl. 7-9

Kleinere Werte von Bs deuten generell auf eine weitgehend ungestérte Stromung hin. Gro-
Rere Werte von Bs indizieren hingegen ein deutliches Ansteigen der StoR-Blockage. Ent-
spricht der Stol3-Blockagefaktor Bs einem Wert von eins, so ist dieses im Fall einer homo-
genen Anstromung &quivalent zu einer totalen axialen Stagnation der Strémung nach dem
Verdichtungsstol3. In einem solchen Fall besitzt die Hauptstrdmung in weiten Bereichen
hinter dem Verdichtungsstol? keinen axialen Impuls mehr und wird somit extrem empfind-
lich gegentber Kkleinen Storeinfllissen. Der Druckanstieg in der Schaufelpassage, die
stromaufwartsorientierte Spaltstromung oder das Stagnationsgebiet infolge eines Zusam-
menbruchs des Spaltwirbels kdnnen die Hauptstromung schlieRlich soweit beeintréchtigen,
dass ausgedehnte Riickstromgebiete entstehen und der Verdichter seine Stromungsstabilitét
verliert (Abbildung 7-8).
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Abbildung 7-8: Blockageeffekt und Rickstrémgefahr bei einem Stof3-Blockagefaktor Bs = 1
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7.3. Abldsemechanismen in den untersuchten Rotorstufen

Umfangreiche experimentelle Studien zeigen, dass der Einsatz von Casing-Treatments
nicht in jedem Verdichtersystem eine nachhaltige Steigerung der Stromungsstabilitat be-
wirkt. Daher ist es vor der Integration eines Casing-Treatments sinnvoll, die Verdichter-
stromung im Bereich der Pumpgrenze auf charakteristische Eigenschaften zu untersuchen,
die eine Aussage Uber das mdgliche Stabilisierungspotenzial erlauben und Hinweise auf
die optimale Gestaltung einer moglichen Gehdusestruktur geben. Vor diesem Hintergrund
werden in diesem Abschnitt die stabilitatskritischen Stromungsmechanismen im NASA
Rotor 37 und im Rotor 2 an der Pumpgrenze detailliert untersucht.

Im Idealfall kann ein Casing-Treatment, die Stromungsstabilitdt im gesamten Drehzahlbe-
reich des Verdichters verbessern. Eine vollstdndige Untersuchung des gesamten Drehzahl-
spektrums ist jedoch — wegen des fiur die Simulationen erforderlichen Rechenaufwands
— nicht sinnvoll; daher konzentrieren sich die Simulationen in dieser Arbeit auf zwei aus-
gewéhlte Drehzahllinien. Diese sind in beiden untersuchten Rotorstufen jeweils die Kenn-
linien bei 100 und 60 Prozent Auslegungsdrehzahl.

Casing-Treatments konnen die Verdichterstabilitat offensichtlich nur in solchen Fallen
effektiv verbessern, in denen Stromungsinstabilitaten im Bereich der Blattspitzen Ausloser
fir ,,Rotating-Stall*“ bzw. Pumpvorgéange sind. Aus diesem Grund konzentrieren sich die
folgenden Untersuchungen mafgeblich auf die Zone der Rotorblattspitzen.

Zur Visualisierung des Stromungsfeldes werden — wie bereits in Kapitel 7.1 eingefiihrt —
aquidistante Schnittebenen durch die Schaufelpassage betrachtet. Auf diesen Schnittebenen
ist die relative Machzahl aufgetragen, erganzt um reprasentative Stromlinien der gehduse-
nahen Hauptstromung (blau) und der Spaltstrémung (rot). Mit Hilfe dieser Darstellung
lassen sich stabilitatskritische Blockagegebiete, die durch hohe Stromungsverluste und ein
geringes Geschwindigkeitsniveau charakterisiert sind, deutlich lokalisieren.

7.3.1. Instabilitaten bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl

Abbildung 7-9 und Abbildung 7-10 zeigen die Kennlinien der untersuchten Verdichter bei
100 Auslegungsdrehzahl im stabilen Arbeitsbereich und das instationdre ,,Abrutschen® des
letzten stabilen Arbeitspunktes an der Pumpgrenze infolge einer Androsselung des Ver-
dichters ber das Stabilitatslimit. Die Darstellungen mit der relativen Machzahlverteilung
verdeutlichen die zu bestimmten Betriebspunkten zugehdrigen StrOmungsvorgdnge im
Blattspitzenbereich.

Bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl ergeben die Simulationen fir beide untersuchten Ver-
dichter ein weitgehend identisches Verhalten der Spaltstromung bzw. des Spaltwirbels.
Unter moderaten Druckverhaltnissen — wie etwa bei maximalen Wirkungsgrad (NASA
Rotor 37 m = 0,997, Rotor 2 m = 0,989) — weisen Spaltstromung und Spaltwirbel eine
intakte und weitgehend ungestorte Struktur auf. Die Wirbeltrajektorie verlduft in beiden
Fallen — beginnend an der Schaufelspitze — gleichmaRig mit der Hauptstromung in Rich-
tung Rotoraustritt. Der Wirbelkern passiert ungehindert den Verdichtungsstoll in der
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Schaufelpassage; mogliche Blockagewirkungen auf die Hauptstrdmung sind damit im Be-
reich des maximalen Wirkungsgrades minimal.

Die Stromungsverhaltnisse andern sich jedoch deutlich, wenn der Massenstrom in den Ver-
dichtern auf m = 0,935 (NASA Rotor 37) bzw. m = 0,911 (Rotor 2) gedrosselt wird. Der
Impuls der beiden Wirbelkerne ist unter diesen Bedingungen nicht mehr ausreichend, um
dem gesamten Wirbelquerschnitt ein vollstandiges Durchdringen der jeweiligen Druckbar-
rieren am VerdichtungsstoR zu ermdglichen. Infolge dieses Impulsdefizits kommt es zu
einem Zusammenbrechen der Wirbelkerne. In den Simulationen ist das Aufplatzgebiet
charakterisiert durch intensive Stromungsverluste und eine ausgepragte Stagnations- bzw.
Rezirkulationsblase.

Bei weiterer Androsselung der Verdichtersysteme wachsen die spaltwirbelbedingten Stag-
nationsgebiete zwar deutlich an, befinden sich jedoch bis zum Erreichen der Pumpgrenze
(NASA Rotor 37: m = 0,912 bzw. Rotor 2: m = 0,878) in einem stabilen Gleichgewicht
mit der umgebenden Hauptstromung. Mischungseffekte zwischen der impulsreichen
Hauptstromung und der Blockagezone bewirken im stabilen Arbeitsbereich, dass ein un-
kontrolliertes Anwachsen des Stagnationsgebietes unterdriickt wird.

Die Eigenschaften der Hauptstromung bzw. der Schaufelanstrémung sind somit essentiell
fur eine effektive Ddmpfung des Blockagegebietes und haben daher einen entscheidenden
Einfluss auf die Lage der Pumpgrenze. Wird fiir den NASA Rotor 37 und den Rotor 2 fiir
die Betriebszustande m = 0,935 bzw. m = 0,911 (Zusammenbruch des Spaltwirbels) nach
Gl. 7-9 der Blockagefaktor Bs auf einer Kanalh6he von 99 Prozent berechnet, so unter-
scheiden sich die Werte erheblich. Fir den NASA Rotor 37 ergibt sich ein Blockagefaktor
Bs von 0,76, wahrend dieser fiir den Rotor 2 nur 0,473 betragt (Tabelle 7-2). Damit hat die
gehdusenahe Hauptstromung im NASA Rotor 37 gegeniuber dem Rotor 2 nach dem Front-
stol} nur etwa die Halfte des axialen Impulses.
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Abbildung 7-9: Blockageentwicklung und Stabilitétsverlust im NASA Rotor 37 bei Androsselung (100
Prozent Auslegungsdrehzahl, Gitter G1, Spalart-Allmaras)
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Abbildung 7-10: Blockageentwicklung und Stabilitatsverlust im Rotor 2 bei Androsselung (100 Pro-
zent Auslegungsdrehzahl, Gitter G1, Baldwin-Lomax)
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Anstrémung |\

NASA Rotor 37, m =0,935 Rotor 2, m =0,911
Strémungswinkel auf 99 Prozent Kanalhdhe
Stromungsdaten Kennzahlen
a B Y % € M; Mzs | Maskrit Bs B,

NASA
Rotor 37 71° | 55° | 54° | 79° | 60° | 1,52 | 0824 | 0626 | 0760 | 0,58
(M =0.935)

Rotor 2

(h =o0911) | 60" | 597 | 617 | 81" | 59 1,37 | 0843 | 0399 | 0473 | 0,05

Tabelle 7-2: Stabilitatskennzahlen fuir den NASA Rotor 37 und Rotor 2 auf 99 Prozent Kanalhthe
(Gitter G1, Spalart-Allmaras (NASA Rotor 37), Baldwin-Lomax (Rotor 2))

Der offensichtliche Defekt in der Blattspitzenanstromung im NASA Rotor 37 macht sich
sowohl in der Druckverteilung an der Schaufelspitze als auch in der Kennzahl Bp — dem
Indikator fur eine Schaufelspitzenablésung — bemerkbar (vgl. Kapitel 7.2.1). Wahrend
diese Kennzahl nach Tabelle 7-2 fir den Rotor 2 mit 0,05 verschwindend klein ist, betragt
sie im Fall des NASA Rotor 37 0,58. Abbildung 7-11 vergleicht die Druckverteilung auf
den Rotorschaufeln auf 99 Prozent Kanalhthe fur maximalen Wirkungsgrad und einen
Betriebspunkt nahe der Pumpgrenze. Dabei zeigt sich im Fall des NASA Rotor 37 an der
Pumpgrenze — trotz einer gestiegenen aerodynamischen Gesamtbelastung — eine sehr
ausgepragte, atypische Abnahme des Druckniveaus auf den vorderen 15 Prozent der
Schaufeldruckseite. Im Fall von Rotor 2 ist dagegen der Einfluss des auf die Druckseite
auftreffenden Spaltwirbels deutlich zu erkennen.
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Abbildung 7-11: Schaufeldruckverteilung auf 99 Prozent Kanalhdhe

Die relative Hohe des Spaltmassenstroms ist in beiden Verdichtern in etwa vergleichbar
(vgl. Abschnitt 7.1); der absolute Spaltmassenstrom ist im Rotor 2 jedoch annahernd dop-
pelt so groR. Damit hat die Spaltstromung im Fall des Rotor 2 im geh&usenahen Stro-
mungsbereich eine wesentlich héhere Blockagewirkung. Dieser Effekt und die gravieren-
den Unterschiede in den in Kapitel 7.2 eingeflihrten Stabilitdtskennzahlen beeinflussen die
Dynamik der Blockageentwicklung bei Uberschreiten der Pumpgrenze.

Abbildung 7-9 und Abbildung 7-10 zeigen das zeitliche Anwachsen des Blockagegebietes
im Blattspitzenbereich nach Uberschreiten der Stabilitatsgrenze. Im Fall des NASA Rotor
37 ist deutlich zu erkennen, dass sich das durch den Spaltwirbel entstandene Stagnations-
gebiet zuerst im ,,geschwachten* druckseitigen Schaufelbereich ausdehnt, bis in diesem
Bereich eine vollstandige lokale Blockage der Anstromung entsteht. Erst anschlielend
greift die Storung auf die Saugseite der Rotorpassage Uber. In den Simulationen des Rotor
2 ist dagegen zu beobachten, dass sich die Stagnationsblase durch den aufgeplatzten
Spaltwirbel kanalmittig nahezu gleichmaRig in alle Richtungen ausdehnt, bis letztlich die
gesamte obere Schaufelpassage blockiert ist.

Auf Basis der Simulationsergebnisse bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl sind damit fur
beide untersuchten Verdichter charakteristische Mechanismen im Bereich der Blattspitzen
als eindeutige Ursachen fir die Strémungsinstabilitat an der Pumpgrenze identifiziert. Da-
mit eignen sich — theoretisch — beide Verdichter fiir den Einsatz von Casing-Treatments.

7.3.2. Instabilitaten bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl

Die stabilitatskritischen Stromungsmechanismen bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl un-
terscheiden sich sehr deutlich von den Phanomenen, wie sie bei 100 Prozent Auslegungs-
drehzahl zu beobachten sind. Bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl befindet sich die Stro-
mung in beiden Verdichtern im subsonischen Machzahl-Bereich. Die Druckgradienten
entlang der Schaufelpassage und uber der Schaufelspitze sind somit wesentlich geringer
(Abbildung 7-12). Ein mogliches Zusammenbrechen des Spaltwirbels kann damit — ins-
besondere nach Abbildung 7-4 — ausgeschlossen werden. Somit missen andere Mecha-
nismen fur den Verlust der Strdmungsstabilitat verantwortlich sein.
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Abbildung 7-12: Schaufeldruckverteilung auf 99 Prozent Kanalhthe

Abbildung 7-13 zeigt die Verteilung der relativen Machzahl und den Verlauf reprasentati-
ver Stromlinien im oberen Bereich der Schaufelpassage des NASA Rotor 37 flr unter-
schiedliche Massenstrome. Bei geringen Schaufelbelastungen — wie etwa maximalem
Wirkungsgrad (m = 0,689) — ist die Ausbildung eines charakteristischen Spaltwirbels zu
erkennen. Die Trajektorie verlauft nahezu parallel mit der Hauptstrémung (o = ) — ein
Indiz dafir, dass die Spaltstromung eine geringe Intensitat aufweist und damit nur begrenzt
Einfluss auf die Passagenstromung ausuben kann. Wegen a ~ y betragt der Blockagefaktor
Bp nach GI. 7-5 nahezu eins; er deutet damit bereits auf eine wahrscheinliche Schaufelspit-
zenabl6sung hin.

In der Tat zeigt sich bei zunehmender Drosselung, dass die Spaltstromung im NASA Rotor
37 offensichtlich keine signifikante Wirkung auf die Lage der Pumpgrenze im unteren
Teillastbereich entfaltet. Vielmehr treten andere, dominantere Mechanismen in den Vor-
dergrund, die den direkten Einfluss der Spaltstromung und des Spaltwirbels Gberlagern.

Bei einem Massenstrom von 0,559 tritt in den Simulationen — infolge einer bereits sehr
steilen Schaufelanstromung — ein lokales Ablésegebiet im vorderen Bereich der Schaufel-
saugseite auf. Diese Ablosezone spiegelt sich auch im Verlauf der Druckverteilung an den
Schaufelspitzen des NASA Rotor 37 wider (Abbildung 7-12). Durch Wechselwirkung mit
diesem Ablosegebiet kommt es zu einer vollstandigen Dissipation des Spaltwirbels; die
Spaltstromung rollt sich somit nicht mehr zu dem typischen Spaltwirbel auf, sondern sie
sammelt sich in den entstehenden Abldsegebieten an und verstarkt dadurch indirekt den
Blockageeffekt in der Schaufelpassage.

Bereits ab einem Massenstrom von 0,559 ist der gesamte obere Bereich des Schaufelkanals
als Folge der Ablosung nahezu vollstandig versperrt — die Stromung im NASA Rotor 37
ist jedoch insgesamt noch stabil. Das Blockagegebiet wachst mit weiter zunehmender
Drosselung deutlich radial nach innen, bis schlieflich bei einem Massenstrom von 0,496
nahezu 20 Prozent der gesamten Rotorpassage versperrt sind und der Verdichter die nume-
rische Pumpgrenze erreicht.

Die Stromungsanalysen im Teillastbetrieb des NASA Rotor 37 weisen somit eindeutig
nach, dass auch bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl Instabilitdten im Bereich der Schaufel-
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blattspitzen den Betriebsbereich des Verdichters limitieren. Diese Tatsache spricht — theo-
retisch — flr einen erfolgreichen Einsatz von Casing-Treatments auch im unteren Teillast-
bereich des NASA Rotor 37. Zu beachten ist aber, dass nicht primér die Spaltstromung,
sondern massive Ablésungen auf den Rotorschaufelsaugseiten fir den Zusammenbruch der
Verdichterstromung verantwortlich sind. Eine nachhaltige Stabilisierung der Rotorstro-
mung durfte daher ungleich intensivere Casing-Treatment-Zirkulationen erfordern, als im
Fall einer reinen spaltstromungsbedingten Instabilitat.
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Abbildung 7-13:  Blockageentwicklung und Stabilitatsverlust im NASA Rotor 37 bei Androsselung
(60 Prozent Auslegungsdrehzahl; Gitter G1, Spalart-Allmaras)

Auch im Fall des Rotor 2 demonstrieren die Simulationen, dass die Verdichterstabilitat bei
60 Prozent Auslegungsdrehzahl unter den gegebenen Randbedingungen nicht durch die
Spaltstromung limitiert wird (Abbildung 7-14). Im Gegensatz zum NASA Rotor 37 bleibt
hier der Spaltwirbel jedoch auch bei Teillast fir alle Betriebszustdnde auf der Kennlinie
intakt.
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Wie flr subsonische Rotorstromungen zu erwarten, nimmt zwar der Winkel zwischen
Wirbeltrajektorie und Schaufelsehne mit zunehmender aerodynamischer Belastung des
Rotor 2 kontinuierlich zu. Er erreicht aber auf dem stabilen Arbeitsbereich der Kennlinie
nicht den kritischen Wert, der eine vollstandige Versperrung des oberen Schaufelkanals
verursachen wirde. Abbildung 7-14 zeigt die Verteilung der relativen Machzahl im Be-
reich der Rotor 2-Blattspitzen und die Lage der Wirbeltrajektorie fir einen Massenstrom
von 0,5 (Pumpgrenze). Stattdessen ergeben sich in den Teillastsimulationen im Bereich der
Pumpgrenze auf der gesamten Schaufelsaugseite massive Strdmungsabldsungen, die die
Verdichterstabilitdt vorzeitig auf einen Pumpgrenzmassenstrom von 0,5 limitieren. In
Abbildung 7-14 ist deutlich zu erkennen, wie sich die Abldsegebiete auf der Schaufelsaug-
seite bei zunehmender Drosselung kontinuierlich ausbreiten und dadurch die Rotorstro-
mung destabilisieren. Die grof3flachigen Ablésungen machen sich in den Strémungssimu-
lationen durch massive, ungeordnete Schwingungen bemerkbar.
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Abbildung 7-14: Blockageentwicklung und Stabilitatsverlust im Rotor 2 bei Androsselung (60 Pro-
zent Auslegungsdrehzahl; Gitter G1, Baldwin-Lomax)

Als Folge der aerodynamischen Uberbelastung der Rotorschaufeln im unteren Teillastbe-
reich durfte der Rotor 2 bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl somit nicht ber ein Casing-
Treatment zu stabilisieren sein. Eine Modifikation der Anstrombedingungen (zum Beispiel
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durch Vordrall) kénnte allerdings die Ablésungen am Schaufelprofil soweit hinauszdgern,
dass die Spaltstromung letztlich doch die Stabilitdt des Verdichters limitiert und sich damit
der Einsatz eines Casing-Treatments anbietet.
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8. Stromungssimulationen mit Casing-Treatments

8.1. Stabilisierung axialer Rotorstufen

Kritische Stromungsinstabilitaten konnen in axialen Rotorstufen durch unterschiedlichste
Phé&nomene ausgeldst werden. In Kapitel 7 wurden in diesem Zusammenhang fir den
Blattspitzenbereich charakteristische Stromungsmechanismen klassifiziert. Dazu gehoren
sowohl einfache, saugseitige Abldsungen aufgrund einer aerodynamischen Schaufeltiber-
lastung als auch Blockageeffekte durch die Spaltstromung und die axiale Verzdgerung
infolge der Stol3systeme bei transsonischem Betrieb. Anstrombedingungen, Intensitat und
Richtung der Spaltstromung sowie die in der Schaufelpassage herrschenden Druckgradien-
ten zahlen hierbei zu den malgeblichen Parametern, welche die Auspragung der unter-
schiedlichen Stromungsmechanismen beeinflussen.

Wahrend saugseitige Ablosungen oder stol3bedingte Blockageeffekte in der Regel erst bei
hohen Anstromwinkeln in Erscheinung treten, kénnen sich spaltstromungsbedingte Instabi-
litdten bereits unter solchen Strémungsbedingungen entwickeln, unter denen noch keine
Indikatoren auf eine aerodynamische Uberlastung der Schaufelprofile oder der Gehéuse-
kontur deuten. Daher diirften vor allem solche Verdichtersysteme ein hohes Stabilisie-
rungspotenzial haben, die durch dominante Blockageeffekte infolge der Wechselwirkung
zwischen der Spalt- und der Hauptstromung charakterisiert sind. Diese Eigenschaft trifft
insbesondere auf den Rotor 2 zu.

Im Fall spaltstromungsbedingter Instabilitaten sollte sich die Verdichterstabilitat bereits
Uber eine einfache Manipulation der Spaltstromung — wie etwa Umlenkung oder Absau-
gung auf der Druckseite bzw. ber dem Rotorspalt — deutlich verbessern lassen (vgl.
Abbildung 8-1). Solche MaRnahmen koénnen die Stromungsstabilitat theoretisch solange
aufrechterhalten, bis die aerodynamische Belastung ein Niveau erreicht, auf dem schliel3-
lich Schaufelablésungen und stol3bedingte Blockageeffekte dominieren.

Blockagegebiet mo“g

durch Spaltstrémung wat!“/

Passagenstol H

Absaugung der
Spaltstromung

Umlenkung der

Spaltstromung Spaltstromung

Abbildung 8-1: Malinahmen zur Dampfung spaltstrémungsbedingter Blockageeffekte
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Rotoren, die im Bereich der Pumpgrenze durch eine aerodynamische Uberlastungen cha-
rakterisiert sind — also auf den Schaufeloberflachen groRflachige Abldsegebiete aufwei-
sen —, konnen letztlich nur Gber eine Anderung der Schaufelspitzenumstrémung stabili-
siert werden. Im Fall saugseitiger Abldésungen verlangt das insbesondere eine Erhéhung
des Volumenstroms bzw. eine Verminderung des Anstromwinkels (vgl. Abbildung 8-2).
Diese Malinahme entspricht vom Prinzip her einer konventionellen Abblasung.

saugseitige Verbesserung des
Schaufelablésung Anstromwinkels

‘ Anstromung
e
.-—--"'"_‘_——-’_—.——.—_

&T P

Abbildung 8-2: Malnahme zur Stabilisierung saugseitiger Ablésungen

Blockagen auf der Druckseite der Rotorpassage mussen dagegen vor allem durch massives
Absaugen von Fluid aus dem Stagnationsbereich gedampft werden (vgl. Abbildung 8-3) —
stabilisierend sollten sich in diesem Zusammenhang aber auch eine Impulserhéhung der
relativen Anstromung in Richtung der Schaufelsehne sowie eine Verlagerung der Stof3front
auswirken (moglichst angelegter FrontstoR mit einem StolRwinkel B kleiner als 90°- y, um
den Blockagefaktor Bs gering zu halten). Die in Abbildung 8-3 rot dargestellte StoRfront
stellt den Idealfall fur einen — aus Stabilitatssicht — optimalen StoRverlauf dar. Durch
den nun schrégen Bugstol? im Bereich der vorderen Schaufelspitze wird die Anstrdmung
nicht mehr entgegen, sondern in Laufrichtung der Rotorschaufeln umgelenkt. Der Blocka-
gefaktor Bs reduziert sich dadurch drastisch — eine mdogliche verdichtungssto3bedingte
Schaufelspitzenblockage kann somit nicht mehr auftreten.

Absaugung des Verlagerung der Verbesserung des
Blockagegebietes Stoflifront Anstromwinkels

e
e » / -
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- L) T gl e e
e
‘
.

Spaltwirbel-
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Anstromung

druckseitiges
Blockagegebiet

Abbildung 8-3: Malnahmen zur Dadmpfung druckseitiger Blockageeffekte
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Stabilisierungskonzepte, die primar auf einer Absaugung von Blockagefluid oder einer
Erhohung des Volumenstromes im Blattspitzenbereich basieren, erfordern kinstliche, zum
Teil massive Ausgleichsstromungen tiber den Schaufelspitzen. Solche Ausgleichsstromun-
gen konnen letztlich nur Uber das in der Rotorpassage herrschenden Druckgeféalle angetrie-
ben werden. Damit erhoht sich jedoch auch zwangslaufig der effektive Leckage- bzw. Re-
zirkulationsmassenstrom im Verdichter, was sich in einem deutlichem Absinken des resul-
tierenden Verdichterwirkungsgrades bemerkbar machen kann.

Beim Entwurf eines Casing-Treatment-Konzeptes ergibt sich in der Praxis das Problem,
dass die stabilitatskritischen Stromungsmechanismen sehr stark von der Drehzahl und den
Eigenschaften der Anstrdmung (wie zum Beispiel Einlaufstérungen) abhéangen kénnen.
Eine effektive und praxistaugliche Casing-Treatment-Losung darf daher nicht nur eine
Stabilisierungsstrategie verfolgen, sondern sie muss unterschiedliche Ansatze erfolgreich
integrieren (Abbildung 8-1 bis Abbildung 8-3).

8.2. Konzeption von Casing-Treatments

Die Strategie bei der Auslegung effizienter Casing-Treatments muss es sein, wie im voran-
gegangenen Abschnitt eingehend beschrieben, gezielt an den stromungskritischen Stellen
im Verdichter stabilisierende Zirkulationen aufzupragen, mit deren Hilfe entstehendes Blo-
ckagefluid abgefiihrt, Volumenstrom erhoht, die StoRfront verlagert und zudem die Spalt-
stromung umgelenkt werden konnen. Die praktische Umsetzung solcher Zirkulationen ge-
lingt aber nur, wenn das Druckgefélle in der Rotorpassage geschickt genutzt wird, um tber
die Kandle der Gehdausestruktur bereits verdichtete Luft gezielt zu entspannen und diese
anschlieBend gerichtet und damit verlustarm in Gebiete niederen Drucks zurtickzuleiten. Je
mehr Fluid aus den Hockdruckzonen der Verdichterstromung entnommen wird, desto stér-
ker werden tendenziell auch die Zirkulationen und die damit zu erwartende stabilisierende
Wirkung.

Ein kinstlich erhohter Zirkulationsmassenstrom wirkt sich jedoch in der Regel auch gra-
vierend auf den resultierenden Verdichterwirkungsgrad aus. Bei der Konzeption eines effi-
zienten Casing-Treatments ist daher darauf zu achten, dass insbesondere in Néhe des Aus-
legungspunktes so wenig Leckage bzw. Zirkulation wie mdglich entsteht. Fir transsoni-
sche Verdichter ergibt sich damit die Konsequenz, die Offnungen der Casing-Treatment-
Strukturen nur zu geringen Teilen Uber den Verdichtungssto in der Schaufelpassage zu
positionieren und dadurch einen unnétig hohen Bypassstrom aus den hinteren Hockdruck-
bereichen zu vermeiden. Angesichts der Tatsache, dass die kritischen Strémungsmecha-
nismen im Blattspitzenbereich vor allem auf Hohe des VerdichtungsstoRes auftreten (vgl.
Kapitel 7), durfte diese geometrische Restriktion jedoch keine wesentliche Beeintrachti-
gung der Stabilisierungsmoglichkeiten darstellen.
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Abbildung 8-4: Zu erwartende druckgetriebene Ausgleichsstromungen beim Einsatz von Langsnuten
im Gehéause des NASA Rotor 37, Druckverteilung in der Passage auf 90 Prozent Ka-
nalhthe (+ : positiver Massenstrom in die Nut; — : negativer Massenstrom aus der
Nut)

Der Motor fir die Ausgleichsstromungen Uber ein Casing-Treatment ist, wie mehrfach
erwéhnt, vor allem das statische Druckgefélle in der Rotorpassage. Aus diesem Grund
kénnen — wie in Abbildung 8-4 reprasentativ dargestellt — die Offnungen eines Casing-
Treatments primér nur dort Fluid aus der Rotorstromung aufnehmen, wo ein hohes stati-
sches Druckniveau vorliegt. In Bereichen niederen Drucks — wie etwa dem Unterdruckbe-
reich auf den Schaufelsaugseiten — ist dagegen eine Entnahme von Fluid nicht méglich;
dort entreift vielmehr die Hauptstromung gepuffertes Fluid wieder dem Casing-Treatment.
Aus Abbildung 8-4, die eine flr transonische Verdichterstufen typische Verteilung des
statischen Drucks im Bereich der Schaufelblattspitzen zeigt, wird ersichtlich, dass insbe-
sondere der vordere Bereich der Rotorschaufelspitzen in Umfangsrichtung durch einen
ausgepragten, periodischen Wechsel zwischen Hoch- und Niederdruckgebieten charakteri-
siert ist. Casing-Treatment-Offnungen, die sich in diesem Bereich befinden, weisen somit
intensive Schwankungen im durchgesetzten Massenstrom auf.

Soll eine Gehé&usestruktur speziell daflr ausgelegt werden, die Spaltstrdmung zu manipu-
lieren bzw. zu stabilisieren, so gelingt dieses entweder nur ber eine Beeinflussung des
Druckgradienten auf der Druckseite des Rotorspaltes bzw. direkt Uber der Schaufelspitze
oder durch eine kontrollierte Umlenkung innerhalb der Schaufelpassage. Eine direkte Ab-
saugung der auf der Schaufelsaugseite austretenden Spaltstromung ist nicht moglich.
Casing-Treatments kénnen schnell ihre stabilisierende Wirkung verlieren, wenn sich die
Stromungsmechanismen an der Pumpgrenze infolge modifizierter Randbedingungen ver-
andern. In dieser Hinsicht sind insbesondere die Einsatzmdglichkeiten einfacher Umlauf-
nuten stark eingeschrankt. Umlaufnuten kdnnen zwar unter transsonischen Strémungsbe-
dingung eine effiziente Stromungsstabilisierung bewirken, verlieren diese Eigenschaft aber
zunehmend bei sinkenden Geschwindigkeiten. Zudem ist zu beobachten, dass die Wirkung
von Umlaufnuten auch bei gestorten Einlaufbedingungen und zunehmenden Spalthéhen
deutlich nachlasst [31].
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Axial ausgerichtete Gehdusestrukturen scheinen dagegen wesentlich robuster gegeniiber
Spalthéhen, variablen Drehzahlen oder Anstromdefekten zu sein [31]. Damit liegt die
Vermutung nahe, dass Umlaufnuten vor allem in direkte Wechselwirkung mit der Spalt-
stromung treten und dadurch Blockagegebiete unterdriicken, wie sie etwa durch das Auf-
platzen des Spaltwirbels entstehen kdnnen. Genauere Informationen zur Funktionsweise
von Umlaufnuten sind unter anderem einer 2002 verdffentlichten Arbeit des Autors zu
entnehmen [79]. In dieser wird ein Umlaufnutenkonzept am Rotor 2 systematisch unter-
sucht.

Umlaufnuten kénnen jedoch nur bedingt den lokalen VVolumenstrom im Bereich der Blatt-
spitzen erhdhen, da sie primér eine Ausgleichsstromung in Umfangsrichtung, jedoch keine
stabilisierende Zirkulation in Schaufellangsrichtung ermdglichen. Dadurch sind sie auch
nur eingeschrankt in der Lage, die Anstrdmung der Schaufelblattspitzen zu verbessern.
Lediglich druckseitige Blockagegebiete konnen (ber die umfangsgerichtete Bypass-
Stromung etwas entlastetet werden. Axiale Casing-Treatment-Konzepte haben im Ver-
gleich zu Umlaufnuten den entscheidenden Vorteil, dass sie stabilisierende Zirkulationen
in Schaufellangsrichtung ermdglichen und somit die aerodynamische Belastung der Schau-
felblattspitzen deutlich reduzieren kdnnen. Damit decken sie grundsatzlich ein wesentlich
groReres Stabilisierungsspektrum ab.

8.3. Untersuchte Casing-Treatments

Frihere numerische Untersuchungen am Rotor 2 [79] haben gezeigt, dass Umlaufnuten in
diesem Verdichtersystem eine deutliche Verbesserung des Stabilitatsverhaltens bewirken
kdnnen; die entsprechenden Analysen belegen eine Verschiebung der Pumpgrenze um an-
néhrend 9 Prozent. Im Fall des NASA Rotor 37 dirfte jedoch das Stabilisierungspotenzial
von Umlaufnuten aufgrund der dominanten Anstromdefekte im Bereich der Schaufelspit-
zen deutlich geringer ausfallen. Einfache, stationdre Simulationen des NASA Rotor 37
(Gitter G1, Spalart-Allmaras Turbulenzmodell) mit einer einfachen, konventionellen Um-
laufnutenkonfiguration (Abbildung 8-5) bestatigen diese Annahme. Demnach sind die Sta-
bilisierungsmdglichkeiten hier bereits bei etwa 4 Prozent erschopft.

Schaufel-
hinterkante

Schaufel-
vorderkante [

o Ammin: 3%
e Allmx=14%

e ASMc1=4,4%

NASA Rotor 37

Abbildung 8-5: Untersuchte Umlaufnutenkonfiguration am NASA Rotor 37
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Angesichts der charakteristischen Stromungseigenschaften der analysierten Rotorstufen
versprechen Casing-Treatments auf Basis von Langs- bzw. Axialnuten einen deutlich gro-
Reren Erfolg; diese Arbeit wird sich daher im Folgenden auf diesen Casing-Treatment-Typ
konzentrieren. Die axiale Positionierung der Nuten relativ zur Schaufelvorderkante steht
hierbei im Mittelpunkt der Untersuchungen. Denn Uber den Grad der Schaufeliiberdeckung
sollte sich — der Theorie nach — die Effizienz eines Casing-Treatments gravierend beein-
flussen lassen.

8.3.1. Untersuchte Casing-Treatments am Rotor 2

Am Rotor 2 wurden im Rahmen dieser Arbeit zwei axiale Positionen einer einfachen Axi-
alnutenkonfiguration untersucht (Abbildung 8-6). Pro Schaufelpassage sind insgesamt vier
aquidistant verteilte Langsnuten eingesetzt. Diese Zahl ergibt sich mal3geblich aus dem
Kompromiss zwischen dem Wunsch nach mdglichst vielen, schmalen Nuten und der —
rechentechnisch — bedingten Restriktion, die Anzahl der Nuten so gering wie moglich zu
halten, da sich die in der Simulation maximal zuldssige Zeitschrittweite in etwa reziprok
mit der Nutanzahl verkleinert (vgl. Kapitel 6.2.2).

Die modellierten Nuten sind in den getesteten Konfigurationen gleichméfl3ig um 45° in
Schaufelrotationsrichtung geneigt, um ein Einstrémen von rotierendem Fluid aus der Pas-
sage zu erleichtern. Um auch innerhalb der Nuten eine gleichméBige Strdmung zu unter-
stitzen, ist der Nutlangsschnitt tiber einen Halbkreis definiert.

In ihrer L&nge entsprechen die Nuten in etwa der axialen Sehnenldnge der Schaufelspitzen.
In Umfangsrichtung addieren sich die Nuten zu einer Offnung der Gehausewand von 50
Prozent.

Rotor 2 4 Nuten / Rotor 2 4 Nuten /
Passage . Passage
Schaufel-

hinterkante

Schaufel- hrai
i |

Schaufel-
vorderkante

Konfiguration Rotor 2-L.100 Konfiguration Rotor 2-L25

Abbildung 8-6: Untersuchte Axialnutenkonfigurationen am Rotor 2

In einer konventionellen Ausfiihrung (Rotor 2 — L100) sind die Nuten mittig ber den
Schaufelspitzen positioniert; in einem modifizierten Konzept (Rotor 2 — L25) sind die Nu-
ten deutlich stromaufwarts verschoben, so dass nur noch 25 Prozent der Schaufelspitzen
vom Casing-Treatment Uberdeckt werden. Diese Modifikation berticksichtigt insbesondere
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die Erkenntnis, dass die stabilitatskritischen Strémungsmechanismen im Blattspitzenbe-
reich maRgeblich im vorderen Bereich der Schaufelpassage auftreten und dass damit die
Entnahme von Fluid aus den hinteren stabilen Hochdruckbereichen der Rotorpassage vor
allem den Verdichterwirkungsgrad beeintrachtigen, das Stabilitatsverhalten aber nur gering
beeinflussen durfte.
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Abbildung 8-7: Verteilung des mit der saugseitigen Spaltstromung transportierten Impulses senk-
recht zur Schaufelsehne (Relativsystem Rotor, 100 Prozent Auslegungsdrehzahl, m =
0,911)

Die Wahl des Uberdeckungsgrades von 25 Prozent orientiert sich insbesondere an der Ver-
teilung des mit der Spaltstromung senkrecht zur Schaufelsehne transportierten Impuls-
stroms im Bereich der Pumpgrenze bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl. Diese Impuls-
komponente ist maligeblich fir die stérende Ausbreitung der Spaltstromung in die Rotor-
passage verantwortlich. Nach Abbildung 8-7 besitzt die in die Schaufelpassage eintretende
Spaltstromung — betrachtet im Relativsystem des Rotors — in den vorderen 25 Prozent
der Schaufelsehne die grofiten Impulskomponenten senkrecht zur Schaufelspitze. Dieser
Bereich des Rotorspaltes dirfte deshalb malRgeblich zum Aufbau und zur Intensitat des
Spaltwirbels beitragen. Eine Manipulation der Spaltstrémung auf den vorderen 25 Prozent
verspricht damit einen tiberzeugenden Kompromiss aus Effektivitat und Effizienz.

8.3.2. Untersuchte Casing-Treatments am NASA Rotor 37

Analog zu den Untersuchungen am Rotor 2 wurden auch am NASA Rotor 37 zwei Axial-
nutenkonzepte unterschiedlicher Position getestet (R37-L25 und R37-L50). Deren Aufbau
und Proportion bzgl. der Beschaufelung entsprechen exakt den am Rotor 2 simulierten
Konfigurationen. Lediglich die Neigung der Nuten in Umfangrichtung wurde als Konse-
quenz der erh6hten Rotationsgeschwindigkeit der Schaufeln auf 60° erhoht. Die Uberde-
ckungen der Schaufelspitzen betragen in der Konfiguration R37- L25 25 Prozent und in
der Konfiguration R37-L50 50 Prozent der axialen Sehnenlénge. Die 50 Prozent entspre-
chen der saugseitigen Stol3lage im Auslegungspunkt des NASA Rotor 37 bei 100 Prozent
Drehzahl.
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8.4. Verdichterkennfelder mit Casing-Treatments

Abbildung 8-8 und Abbildung 8-9 zeigen die berechneten Kennfelder des Rotor 2 und des
NASA Rotor 37 mit bzw. ohne Casing-Treatment-Erweiterung. Die Simulationen belegen
sehr deutlich, dass der Einfluss der getesteten Casing-Treatments auf die betrachteten Ver-
dichterkennlinien nicht einheitlich, sondern — je nach Konfiguration, Betriebszustand
(Voll- oder Teillast) und Rotortyp — zum Teil sehr unterschiedliche Auswirkungen zeigt.

8.4.1. Simulationsergebnisse Rotor 2

Im Fall des Rotor 2 ergeben sowohl das konventionelle Langsnutenkonzept Rotor 2-L100
als auch die modifizierte Variante Rotor 2-L25 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl einen
erheblichen Stabilisierungseffekt. Beide Casing-Treatments verschieben die Pumpgrenze
hinsichtlich des Pumpgrenzmassenstroms um etwa 14 Prozent bei einer gleichzeitigen Er-
héhung des maximalen Druckverhaltnisses um Uber 10 Prozent. Damit ergibt sich eine
Verschiebung der Pumpgrenze ASMcr um deutlich tber 25 Prozent. Hinsichtlich der Ca-
sing-Treatment-Simulationen am Rotor 2 ist anzumerken, dass die Stabilitidtsgrenzen mit
einer — im Vergleich zu den Referenzrechnungen bei glatter Gehdusewand — grdberen
Auflésung von 2,5 kPa berechnet wurden. Aus diesem Grund ist zu erwarten, dass die be-
rechneten Kennfelderweiterungen eine konservative Abschatzung darstellen.

Die Stabilitdtserhohung in Zusammenhang mit der konventionellen Casing-Treatment-
Konfiguration Rotor 2-L100 bewegt sich im Ergebnisranmen vergleichbarer experimentel-
ler Untersuchungen. Wie zu erwarten, sind mit dem Einsatz der konventionellen Konfigu-
ration eine deutliche Verschiebung der Kennlinie nach ,links* und vor allem massive Ein-
buRen im resultierenden Wirkungsgrad verbunden. Hinsichtlich des maximalen Wirkungs-
grades bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl ergibt sich ein Verlust von ca. 4 Prozent. Das
Verhaltnis von Stabilitdtsgewinn und Wirkungsgradverlust entspricht damit dem empiri-
schen Erfahrungswert fir konventionelle Casing-Treatments (vgl. Kapitel 3.3).

Dieses Verhéltnis verbessert sich allerdings drastisch, wenn die Langsnuten stromaufwaérts
verschoben werden (Rotor 2-L25). Bei mindestens gleichwertigem Stabilisierungspotenzial
reduzieren sich die EinbuBen im effektiven Verdichterwirkungsgrad bei 100 Prozent Aus-
legungsdrehzahl signifikant. Zudem ergeben die Simulationen im lokalen Bereich des ori-
ginalen Auslegungspunktes bei glatter Gehdusewand nur eine geringfiigige Abnahme des
Wirkungsgrads um etwa 0,2 Prozent — hinsichtlich des maximalen Wirkungsgrads erweist
sich die Nutkonfiguration Rotor 2-L25 sogar als nahezu wirkungsgradneutral.

118



Strémungssimulationen mit Casing Treatments

isentroper Wirkungsgrad

1,05

1,00

0,95

0,90

"

0,85

0,80

TTTT

T T T T T TTT

T T T T T T

L2
~l

0,75 08 0,85 0,9 0,95 1

Normalisierter Massenstrom (m/mmax)

Berechnete Rotor 2 Kennfelder ohne bzw. mit Casing-Treatments Rotor 2-L.100 und

Rotor 2-L.25, 100 Prozent Auslegungsdrehzahl (Gitter G3, Baldwin-Lomax)

1,20 .
[ T ,
L _':_; > >
1,15 L. o] ‘ et A
] HE=] B, :
£ 110 H Pt
? [ l \'\.
g P . S -
2y F N
5 105 | N
8 C ‘\\
(=] L
b= r| —o—glatte Wand .
1,00 |
F| ——Rotor2-L100 %
r| — Rotor 2125
0,95 A a3 2 2 1 3 3 3 3 PR W |
0,7 0,75 08 0,85 09 0,95 1
Normalisierter Massenstrom (m/Mmax)
Abbildung 8-8:
23 - ;
22 | S .
e L 1 b
L 1 1
E 21 : : : b
o ' E | L -
= - 1 : : i \\'“q
g ou b | —— |, \q \
- =
2 f |'5,6%IH-2,9%I \ 3
2 3 H ¥
:’g 20 [ ——glatte Wand 1
§ — R37-L25
18 F ——Raraso
18 PRI S PEPD TR U P RIS T Y (PO il EPRE SO I
0825 085 0875 09 09825 095 0975 1
Normalisierter Massenstrom (m/mmax)
100 Prozent Drehzahl
1|35 R S —
1,30
=
=
wo
€125
>
=
S
l!- 1|20 R LT SARTRRT . RIS SRS KRNI 5 - R
g —o—glatte Wand
1|15 - il +R3?_L5° ...........
1,10 P Ut e o o WP r Bl TS
04 045 05 0,55 06

065 07 075

Normalisierter Massenstrom (m/Mq ax)

60 Prozent Drehzahl

isentroper Wirkungsgrad

isentroper Wirkungsgrad

0,90

0,88 -

0,86 F
0,84

0,82

|
[or% :{::::::;;;2?%

o

0,80

LI B B B B

I ) U FUUNY FUUE TN PRUTE JUUTY PO

0825 085 0875 09 0925 095 0975 1

Normalisierter Massenstrom (m/mm ax)

100 Prozent Drehzahl

0,95

0,90

0,88

0,85

0,83

0,80
04

045 05 055 06 065 07 075
Normalisierter Massenstrom (m/mmax)

60 Prozent Drehzahl

Abbildung 8-9: Berechnete NASA Rotor 37 Kennfelder ohne bzw. mit Casing-Treatments R37-L.25
und R37-L50 (Gitter G3, Spalart-Allmaras)
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Die Simulationen mit glatter Geh&usewand bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl deuten
darauf hin, dass fir den Verlust der Stromungsstabilitat an der Pumpgrenze keine Spalt-
stromungseffekte, sondern grof3flachige Abldsungen auf der gesamten Schaufelsaugseite
verantwortlich sind. Aus diesem Grund ist nicht zu erwarten, dass die Gehdusestrukturen
Rotor 2-L.100 bzw. Rotor 2-L25 eine erkennbare Stabilisierung der Verdichterstromung im
unteren Teillastbereich bewirken. In der Tat zeigen Simulationen mit der Casing-
Treatment-Konfiguration Rotor 2-L25 bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl im Bereich der
Pumpgrenze keinen nennenswerten Einfluss auf das Verdichterkennfeld. Zwar erhéht sich
als Folge der Nutzirkulationen das maximale Druckverhaltnis leicht, die H6he des Pump-
grenzmassenstroms bleibt jedoch im Rahmen der numerischen Auflésung unbeeinflusst.
Die pumpgrenznahen Stromungssimulationen weisen im Teillastbereich — infolge der
groRflachigen Abldsezonen — intensive Stromungsschwingungen mit enormen Amplitu-
den im Massenstromverlauf von bis zu +/- 1 Prozent auf. Die Aussageféhigkeit der Simula-
tionen ist daher — gerade im Hinblick auf fehlende Validierungsmdoglichkeiten — prinzi-
piell eingeschrénkt. Auf eine graphische Darstellung der Ergebnisse bei Teillast wird des-
halb ebenso verzichtet wie auf eine detaillierte Stromungsanalyse in Abschnitt 8.5.

8.4.2. Simulationsergebnisse NASA Rotor 37

Der NASA Rotor 37 ist im Vergleich zum Rotor 2 bei 100 Prozent Auslegungsdrehzahl
wesentlich schwieriger zu stabilisieren. Hier bewirkt die Casing-Treatment-Variante R37-
L25 im Gegensatz zur geometrisch dquivalenten Konfiguration Rotor 2-L25 am Rotor 2
keine Verbesserung der Stromungsstabilitat; vielmehr ist eine unerwiinschte, zudem deutli-
che Verschiebung der Pumpgrenze in Richtung hoherer Massenstrome zu registrieren
(Am min=-2,9 Prozent) — zusatzlich sinkt der maximale Wirkungsgrad um etwa 0,4 Pro-
zent.

Eine Vergrofierung der Schaufelspitzentiberdeckung (Variante R37-L50) bewirkt zwar eine
gewisse Stabilitatserhohung. Doch das Stabilisierungspotenzial der Casing-Treatment-
Variante R37-L50 erweist sich im Vergleich mit den am Rotor 2 getesteten Konfiguratio-
nen als deutlich geringer. Lediglich eine Verringerung des Pumpgrenzmassenstroms um
5,6 Prozent und eine Erhéhung des maximalen Druckverhéltnisses um 2,6 Prozent kbnnen
mit dem Casing-Treatment R37-L50 am NASA Rotor 37 realisiert werden. Insgesamt ver-
schiebt sich dadurch die Pumpgrenze um etwa 8 Prozent. Die Verluste im maximalen Wir-
kungsgrad betragen 0,7 Prozent; damit ist die Effizienz der Nutkonfiguration R37-L50
deutlich geringer als die der Variante Rotor 2-L25 am Rotor 2.

Bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl zeigt der Einsatz der Casing-Treatment-Variante R37-
L50 keine erkennbare Verbesserung der Strémungsstabilitat. Die berechneten Betriebs-
punkte mit Casing-Treatment weichen nur geringfligig von der Referenzkennlinie mit glat-
ter Gehdusewand ab — lediglich eine geringfugige Erhéhung des maximalen Druckver-
haltnisses kann festgestellt werden.

Mit Annédherung an die Teillast-Pumpgrenze zeigen die Simulationen zunehmend numeri-
sche Instabilitaten, die ihre Ursache vermutlich in den ungeordneten, ausgedehnten Ablo-
segebieten im Blattspitzenbereich haben. Die Auflésung der Pumpgrenze bei Verdichterbe-
trieb mit Casing-Treatment ist daher im Vergleich zur glatten Wand etwas geringer; sie
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betragt in den Simulationen 1 kPa. Der letzte stromungsmechanisch und numerisch stabile
Arbeitspunkt liegt bei einem Massenstrom von 0,528.

Simulationen von Verdichterstromungen im unteren Teillastbereich sind generell mit gro-
Ren Schwierigkeiten verbunden. Das Stromungsverhalten unterscheidet sich sehr stark von
dem Bild, das sich unter idealen Auslegungsbedingungen ergibt. Zahlreiche Storeffekte
infolge von lokalen Ablésungen und ausgepréagten Sekundarstromungen, die oftmals auch
einen transienten Charakter aufweisen, kdnnen die Stromungseigenschaften im unteren
Lastbereich nachhaltig pragen. Damit spielen gerade Grenzschicht- und Turbulenzeffekte
fur das Verhalten der Stromung eine dominante Rolle. Strdmungssimulationen, die auf
einer reynoldsgemittelten Turbulenzmodellierung basieren, verfligen somit grundsatzlich
nur Uber ein begrenztes Auflésungsvermaogen.

8.5. Analyse der Wechselwirkung

Die unterschiedlichen Auswirkungen der simulierten Casing-Treatments lassen sich an-
hand der spezifischen Wechselwirkung zwischen den Nutzirkulationen und der Rotorstro-
mung im Blattspitzenbereich sehr anschaulich begriinden. Zur Visualisierung der Stro-
mungsvorgange werden deshalb — wie in den vorangegangenen Kapiteln verwendet —
aquidistante Schnittebenen durch den Schaufelkanal betrachtet. Auf diesen Schnittebenen
sind zum einen die statische Druckverteilung, zum anderen der Verlauf der relativen
Machzahl mit charakteristischen Stromlinien der An- und Spaltstromung angetragen. Er-
géanzt werden die Darstellungen mit der jeweils zugehorigen Verteilung des tber die Nut-
Offnungen transportierten Massenstroms. Mit Hilfe dieser Darstellungen lassen sich die
Unterschiede zu den Referenzstrdmungen bei glatter Gehdusewand klar herausarbeiten und
die Wirkung und Dynamik der Nutstromungen tiberzeugend darstellen.

Eingehend analysiert werden im Folgenden insbesondere die Betriebszustande bei 100
Prozent Auslegungsdrehzahl, da im Fall der untersuchten Verdichter nur unter diesen
Stromungsbedingungen ein erkennbarer Stabilisierungseffekt nachzuweisen ist.

8.5.1. Testverdichter Rotor 2

Abbildung 8-10 vergleicht die Stromungsverhaltnisse im Blattspitzenbereich zwischen den
Simulationen mit bzw. ohne Casing-Treatment Rotor 2-L100. Deutlich ist zu erkennen,
dass die Gehausestruktur die Ausbildung eines Spaltwirbels vollstandig unterdriickt und
dadurch an der urspringlichen Verdichterpumpgrenze die Entstehung des wirbelbedingten
Blockagegebietes verhindert.
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Relative Machzahl und représentative Stromlinien  Statischer Druck in der Schaufelpassage und Ver-
in der Schaufelpassage teilung des Massenstroms tber den Nut6ffnungen,
Skalierung:
-270 kg/(sm?) (blau) — + 230 kg/(s'm?) (rot)

Abbildung 8-10: Beeinflussung der Strémung im Rotor 2 durch Casing-Treatment Rotor 2-L.100
(Gitter G3, Baldwin-Lomax)

Die Spaltstromung befindet sich in den Simulationen mit Casing-Treatment Rotor 2-L100
infolge einer intensiven Ausgleichsstromung uber die Nuten in einem nahezu geschlosse-
nen Kreislauf. Die Spaltstrémung, die im vorderen Passagenbereich iber die Schaufelspit-
zen in die Rotorpassage einstromt, wird tber die Nutdéffnungen im hinteren Bereich des
Schaufelkanals fast vollstdndig wieder abgesaugt. Die Nutkanale transportieren diesen Le-
ckagestrom stromaufwaérts und speisen ihn im vorderen Passagenbereich wieder in die im-
pulsreiche Hauptstromung ein. Als Folge dieses Kreislaufs wird in der Rotorstromung —
selbst bei hohen Druckbelastungen — das Auftreten kritischer Stagnationszonen im Be-
reich der Schaufelspitzen wirkungsvoll unterdriickt.
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Im Anhang B ist die Nutzirkulation in der Konfiguration Rotor 2-L100 (ber einer Schau-
felperiode T reprasentativ fur den Massenstrom von m = 0,959 zeitlich aufgeltst darge-
stellt. Die Nutzirkulation ist fiir alle untersuchten Betriebspunkte sehr intensiv und wird
mafgeblich durch das Druckgefélle entlang der Schaufelpassage angetrieben.

Der Uber die Nuten transportierte Leckagemassenstrom betrdgt im Bereich des Ausle-
gungspunktes (m = 0,987) bereits 3 Prozent des gesamten Verdichtermassenstroms und
nimmt bei zunehmender Verdichterbelastung infolge der steigenden Druckgradienten in
der Schaufelpassage deutlich zu (7 Prozent bei einem Verdichtermassenstrom von m =
0,765). Die Auswirkung des Casing-Treatments auf die Verdichterstrémung ist damit im
Bereich des oberen Schaufelkanals immens. Zum einen verschiebt sich das Stol3system im
oberen Schaufelkanal infolge des lokal erhdhten Massenstroms deutlich stromabwaérts, zum
anderen bewirkt die gegen die Schaufellaufrichtung orientierte Rickfuhrung der Nutstro-
mung — bedingt durch die 45°-Neigung der Nuten — eine starke Erhdhung der Druckbe-
lastung auf der vorderen Schaufeldruckseite. Die gravierenden Verdnderungen im Stro-
mungsfeld zusammen mit dem hohen Leckagestrom tber die Nutkanéle erklaren die deut-
lichen Abweichungen im Kennlinienverlauf und insbesondere die erheblichen EinbuRen im
Wirkungsgrad.

Gegenilber der Konfiguration Rotor 2-L100 ist der Leckagestrom im Casing-Treatment
Rotor 2-L.25 deutlich geringer (Abbildung 8-11). Dieser Unterschied ist vor allem fiir die
Betriebspunkte im unteren Lastbereich signifikant, da hier die Front des Passagenstof3es
noch relativ weit stromabwarts positioniert ist und die Nut6ffnungen somit nur eine sehr
kleine Zone des Hochdruckgebietes nach dem StoR Uberstreichen. Im Bereich des Ausle-
gungspunktes (m = 0,989) betragt der Leckagemassenstrom daher nur 0,3 Prozent vom
gesamten Verdichtermassestrom. Infolge der geringen Intensitdt der Nutstromung ist im
unteren Lastbereich auch ein stérender Einfluss des Casing-Treatments Rotor 2-L25 nur
marginal. Die Kennlinien mit bzw. ohne Casing-Treatment unterscheiden sich somit im
Bereich des Auslegungspunktes nur geringfligig. Dieses erklart die geringen EinbuBen im
Wirkungsgrad.

Mit steigender Verdichterbelastung allerdings verschiebt sich die Stol3front in der Rotor-
passage kontinuierlich stromaufwaérts und das Druckgefélle — als treibender Faktor fiir die
Nutstromung — nimmt in Folge stetig zu. Damit erhoht sich auch die Intensitat der resul-
tierenden Nutstromung. Bei einem Massenstrom von m = 0,914 betrégt die Strémung im
Casing-Treatment Rotor 2-L25 bereits 2 Prozent und in Nahe der Pumpgrenze (m =
0,769) schliellich tber 4 Prozent. Die Starke der Nutzirkulation reicht damit aus, um die
Ausbildung des stabilitatskritischen Spaltwirbels abzuschwéchen bzw. ein Anwachsen von
Blockagegebieten innerhalb der Rotorpassage zu verhindern.
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Relative Machzahl und représentative Stromlinien  Statischer Druck in der Schaufelpassage und Ver-
in der Schaufelpassage teilung des Massenstroms tber den Nut6ffnungen,
Skalierung:

-155 kg/(ssm?) (blau) — +210 kg/(sm?) (rot)

Abbildung 8-11: Beeinflussung der Strémung im Rotor 2 durch Casing-Treatment Rotor 2-L25 (Git-
ter G3, Baldwin-Lomax)

Die Stabilisierung der Verdichterstromung kann mafRgeblich auf zwei Effekte zurtickge-
fuhrt werden: Zum einen auf eine Absenkung des Druckgefalles und damit eine Minderung
des Spaltstromungsimpulses durch massives Absaugen von Fluid aus dem vorderen Be-
reich der Schaufeldruckseite, zum anderen auf die kontinuierliche Aufnahme von Spalt-
bzw. Blockagestromung aus der Schaufelpassage.

Gegenuber der Zirkulation in den zentral positionierten Nuten hat die Stromung im Casing-
Treatment Rotor 2-L25 einen wesentlich ausgeprégteren instationdren Charakter; mal3geb-
lich angetrieben durch den ,,getakteten* Druckimpuls beim Durchgang der Schaufelspitzen
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bildet sich in den Nuten der Konfiguration Rotor 2-L25 eine — von der Schaufelfrequenz
dominierte — periodische Zirkulationsbewegung aus (vgl. Anhang B).

8.5.2. Testverdichter NASA Rotor 37

Blockage der e e — =
Haupstrémung = | Konfiguration R37-L50 | Konfiguration R37-L50

Relative Machzahl und représentative Stromlinien  Statischer Druck in der Schaufelpassage und Ver-
in der Schaufelpassage teilung des Massenstroms Uiber den Nutéffnungen,
Skalierung:
-155 kg/(s‘m?) (blau) — +210 kg/(s-m?) (rot)

Abbildung 8-12:  Beeinflussung der Stromung im NASA Rotor 37 durch die Casing-Treatments
R37-L25 und R37-L50 (Gitter G3, Spalart-Allmaras)

Die Wechselwirkung der Langsnuten R37-L25 und R37-L50 mit der Stromung im NASA
Rotor 37 entspricht tendenziell den Mechanismen, wie sie auch im Rotor 2 bei Verwen-
dung des Casing-Treatments Rotor 2-L25 zu beobachten sind (Abbildung 8-12). Allerdings
ist die Intensitat der Nutzirkulationen deutlich geringer, obwohl die treibenden Druckgra-

125



Strémungssimulationen mit Casing Treatments

dienten in der Rotorpassage — infolge eines héheren Stufendruckverhaltnisses — prinzi-
piell groler ausfallen.

Im Fall der Konfiguration R37-L50 betragt der Nutmassenstrom an der Pumpgrenze bei
100 Prozent Auslegungsdrehzahl (m = 0,863) etwa 2,5 Prozent. Im Fall der Konfiguration
R37-L25 erreicht der tber die Nuten transportierte Massenstrom lediglich einen Maximal-
wert von 0,6 Prozent. Dieser — auch insbesondere im Vergleich zum Rotor 2 — gravie-
rende Unterschied deutet darauf hin, dass fur die Ausbildung der Nutzirkulation neben dem
periodischen Druckstol? beim Schaufeldurchgang auch sehr wohl andere Effekte eine Rolle
spielen. Abbildung 8-13 vergleicht fir den Rotor 2 und den NASA Rotor 37 die Geh&use-
konturen und den azimuthal gemittelten Druckverlauf entlang der Schaufelpassage (99
Prozent Kanalhthe, glatte Gehdusewand) fir einen Betriebspunkt nahe der Pumpgrenze.
Demnach ist der Druckverlauf im Rotor 2 wesentlich ausgeglichener; zudem weist die Ge-
hausekontur eine konvexe Krimmung auf, die hier eine Zirkulation innerhalb der Nuten
prinzipiell begunstigt. Im Fall des NASA Rotor 37 hingegen erschweren eine konkave Ge-
h&usekrimmung und eine ausgepréagte Drucksenke im Bereich der Schaufelvorderkante
den Aufbau einer stabilisierenden Zirkulation.
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Abbildung 8-13: Beeinflussung der Nutzirkulation durch die Gehdusekontur und die Druckvertei-
lung entlang des Verdichterkanals
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Die Anstromung im NASA Rotor 37 ist im Bereich der Pumpgrenze bei 100 Prozent Aus-
legungsdrehzahl durch einen hohen Blockagefaktor Bs charakterisiert (vgl. Kapitel 7.3).
Die Starke dieses Blockageffektes ist allgemein eine nicht-lineare Funktion des Anstrom-
und StoBwinkels sowie der Geschwindigkeit vor dem StoR. Unter den im NASA Rotor 37
an der Pumpgrenze herrschen Stromungsbedingungen ist der Blockagefaktor Bs besonders
empfindlich gegenuiber einer Anderung des Anstromwinkels. So fiihrt etwa eine VergroRe-
rung des Anstromwinkels um 5° — bei sonst als konstant betrachteten Stromungsverhélt-
nissen nach Tabelle 7-2 — zur einer Erhéhung des Blockagefaktors Bs von 0,76 auf nahe-
zu 0,8. Somit kdnnen Stdrungen innerhalb der Rotorpassage von der Hauptstromung kaum
noch stabilisiert werden.

Die Simulationen des NASA Rotor 37 mit Casing-Treatment lassen vermuten, dass das
offensichtlich geringe Stabilisierungspotenzial des NASA Rotor 37 maligeblich auf diesen
Effekt zurtickzufiihren ist. Als Folge der 60°-Neigung der Nuten weist der aus dem Casing-
Treatment wieder austretende Massenstrom eine signifikante Geschwindigkeitskomponen-
te entgegen der Rotorlaufrichtung auf. Der mit dem Massenstrom transportierte Impuls
bewirkt somit eine VergréRerung des lokalen Anstromwinkels und damit auch eine Erho-
hung des Blockagefaktors Bs im Bereich der Schaufelspitzen.

Aufgrund der unginstigen, konkaven Gehausegeometrie und der ungleichméaiigen Druck-
verteilung im Verdichterkanal kann sich — wie die Untersuchungen zeigen — im Fall der
Nutkonfiguration R37-L25 nur eine schwache und wenig geordnete Zirkulation ausbilden.
Der resultierende Storeffekt auf die Anstromung (Erhéhung des Blockagefaktors Bs) -
berwiegt somit offensichtlich die stabilisierende Wirkung durch die Entnahme von Blo-
ckagefluid aus der Rotorpassage. Aus diesem Grund bewirkt das Casing-Treatment R37-
L25 im NASA Rotor 37 keinen Gewinn an Stromungsstabilitat. Erst durch eine VergroRe-
rung der Schaufelspitzeniiberdeckung (Konfiguration R37-L50) und damit einer Intensivie-
rung der Nutzirkulation kann der Stéreffekt schlieBlich soweit tiberlagert werden, dass sich
ein gewisser Zugewinn an Stromungsstabilitét erreichen I&sst.

Das allgemein geringe Niveau an erreichbarer Nutzirkulation erklart insbesondere auch,
warum im Teillastbetrieb keine Verbesserung im Stabilitatsverhalten erreicht werden kann.
Die groRflachigen Schaufelspitzenablosungen bei 60 Prozent Auslegungsdrehzahl, die an
der Pumpgrenze bis zu 15 Prozent der Kanalhohe blockieren, kénnen letztlich nur Gber
eine drastische Verbesserung des Anstromwinkels im gesamten oberen Schaufelbereich
kontrolliert werden. Die simulierten Casing-Treatment-Massestrome reichen hierfur jedoch
bei weitem nicht aus.
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9. Bewertung der Ergebnisse und Schlussfolgerungen

9.1. Aussagefahigkeit der Simulationen

Die numerische Simulation von Verdichterstromungen im Bereich der Pumpgrenze —
insbesondere in Zusammenwirken mit Casing-Treatments — ist eine Thematik, die hdchs-
te Anforderungen an die verwendete Modellierungstechnik und die Rechnerleistung stelit.
Nur unter Einflihrung wesentlicher Vereinfachungen wie zum Beispiel der Ein-Passagen-
Modellierung und der Verwendung von Turbulenzmodellen kann die Problematik Gber-
haupt rechentechnisch erfasst werden.

Die erforderliche Vereinfachung der Stromungskomplexitét birgt jedoch die Risiken, dass
wesentliche Faktoren nicht oder nur unzureichend aufgeldst werden. Daher ist eine Vali-
dierung der fir die Untersuchung verwendeten Simulationsmodelle dringend erforderlich.
Im Rahmen dieser Arbeit wurden hierfiir experimentelle Vergleichsdaten aus detaillierten
Messungen am NASA Rotor 37 (mit glatter Gehdusewand) am Auslegungspunkt und im
Bereich der Pumpgrenze verwendet. Systematische Simulationsreihen mit unterschiedli-
chen Gitterauflésungen und Turbulenzmodellen haben hierbei gezeigt, dass die Numerik in
der Lage ist, nicht nur Verlauf den Kennlinien und die Lage der Pumpgrenze, sondern auch
das Stromungsbild innerhalb der Schaufelpassage qualitativ hochwertig wiederzugeben. In
diesem Zusammenhang ist insbesondere die Auflésung eines charakteristischen Blockage-
gebietes im Bereich der Pumpgrenze zu erwahnen. Auch im Bezug auf die Lage der
Pumpgrenze bei glatter Geh&dusewand zeigen die Simulationsergebnisse Uberzeugende Re-
sultate, auch wenn sich die Konvergenzgeschwindigkeit der Rechnungen mit Annéherung
an die Pumpgrenze deutlich verringert. Teilweise ist im grenzstabilen Bereich die Simula-
tion mehrerer Rotorumdrehungen notwendig, um zwischen stabilen bzw. instabilen Be-
triebspunkten differenzieren zu kdnnen; folglich besteht grundsatzlich immer eine gewisse
Unsicherheit bzgl. der exakten Lage der numerischen Pumpgrenze.

Aufgrund der allgemein guten Ubereinstimmung zwischen Simulation und Experiment
kann davon ausgegangen werden, dass die in dieser Arbeit durchgefiihrten Stromungsana-
lysen im Bereich der Pumpgrenze keine rein numerisch bedingten Phanomene, sondern
real auftretende Verhaltnisse beschreiben und somit représentativ und damit auch Uber-
tragbar sind.

Im Vergleich zu den Strémungssimulationen bei glatter Gehdusewand mussen die Resulta-
te aus den Simulationen mit Casing-Treatment hinsichtlich ihrer quantitativen Qualitat
etwas kritischer beurteilt werden. Zwar basieren die verwendeten Simulationsmodelle auf
einem fur die glatte Gehdusewand validierten Grundmodell, mit den fir die Anbindung
von stehenden Geh&usestrukturen notwendigen Erweiterungen sind jedoch wiederum nu-
merische Unsicherheiten verbunden. Beim Vergleich der Simulationen mit bzw. ohne Ca-
sing-Treatments wurden deshalb die entsprechenden Rechnungen auf jeweils identischen
Rechengittern fur die Rotorpassage durchgefiihrt, um maogliche Diskretisierungseinfliisse
weitestgehend zu eliminieren. Es bleibt jedoch zu beachten, dass gerade die erforderliche
Unterteilung des sensiblen Bereiches des Rotorspalts die Ergebnisse nachhaltig beeinflus-
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sen bzw. verfélschen kann. Auch die — durch den Rechenaufwand erzwungene — Limi-
tierung der Zeitauflésung auf 43 Zeitschritte bedingt natdrlich eine erhebliche Modellver-
einfachung.

Wegen fehlender direkter Validierungsmoglichkeiten miissen deshalb die Ergebnisse aus
den Simulationen mit Casing-Treatment vornehmlich qualitativ betrachtet werden. Aus
diesem Grund legen die Diskussionen in dieser Arbeit den Schwerpunkt maRgeblich auf
diesen Gesichtspunkt. Die aus den Simulationsergebnissen abzulesenden Tendenzen sind
jedoch so deutlich, dass die daraus abzuleitenden Aussagen — auch unter Berlcksichti-
gung aller méglichen Unsicherheiten — sehr verldsslich erscheinen. Zudem liegen die Si-
mulationsergebnisse speziell fiir den Rotor 2 mit Casing-Treatment in einem Bereich, der
sich mit experimentellen Erfahrungswerten deckt.

9.2. Schlussfolgerungen

Die Simulationen haben nicht nur gezeigt, dass der stabilisierende Einfluss von Casing
Treatemts auf Verdichterstromungen numerisch reproduziert werden kann, sondern auch,
dass deren Wirkung auf konkrete Strdmungsmechanismen im Bereich der Blattspitzen zu-
rickgefihrt werden kann. Wie eingangs vermutet, spielt hierbei die Spaltstromung eine
essentielle Rolle. Diese kann — wie dargelegt — im Bereich der Pumpgrenze — bereits
vor Erreichen der aerodynamischen Maximalbelastung der Schaufelprofile — zu destabili-
sierenden Blockagegebieten fiihren. Mdgliche Mechanismen sind hierbei zum einen im
transsonischen Betrieb ein Aufplatzen des Wirbelkerns am Verdichtungsstof3, zum anderen
im subsonischen Betrieb vor allem eine zunehmende Blockage der oberen Schaufelpassage
infolge eines sich mit dem Druckverhéltnis stetig stromaufwarts verschiebenden Spaltwir-
bels. In den Simulationen mit Casing-Treatment konnte in den Verdichtersystemen Rotor 2
und NASA Rotor 37 nur dann eine Verbesserung der Stromungsstabilitdt erreicht werden,
wenn als primére Ursache der Verdichterinstabilitat spaltstromungsbedingte Blockageef-
fekte vorlagen.

In den Simulationen mit den Rotorstufen NASA Rotor 37 und Rotor 2 hat sich zudem her-
ausgestellt, dass &hnliche Casing-Treatment Konfigurationen (zum Beispiel Rotor 2-L.25
und R37-L25) auf verschiedenen Verdichtersystemen signifikant unterschiedliche Resulta-
te liefern konnen. Dieses Ergebnis entspricht der allgemeinen Erfahrung aus umfangrei-
chen experimentellen Untersuchen. Die Ursache hierfiir scheinen vor allem Unterschiede
im Charakter der Verdichterstromung zu sein. Diese lassen sich unter anderem Uber die in
dieser Arbeit neu eingefuhrten Blockagefaktoren Bs und Bp quantifizieren. Demnach ver-
spricht der Einsatz eines Casing-Treatments in einem Verdichtersystem prinzipiell den
groflten Erfolg, wenn

e der Spaltmassenstrom hoch und damit das Auftreten spaltstrdomungsbedingter Blo-
ckagemechanismen wahrscheinlich ist und wenn

e die Anstromung der Verdichterbeschaufelung an der Pumpgrenze durch kleine

Blockagefaktoren Bs und Bp charakterisiert wird, also eine prinzipiell stabile
Schaufelumstromung erwarten lasst.
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Verdichterstromungen mit ungiinstigen, hohen Blockagefaktoren Bs und Bp lassen sich
einerseits (iber lokale Anderungen in der Anstromung (zum Beispiel durch Vordrall), ande-
rerseits Uber eine Modifikation der Schaufelprofilierung — insbesondere im Bereich der
Schaufelspitzen — korrigieren. Geeignete Malinahmen bei der Schaufelprofilierung wéren
etwa eine stérkere Verdrehung der vorderen Schaufelspitzen in Rotationsrichtung (Verbes-
serung des Anstromwinkels) sowie ein ,,VVorwaérts-Sweep* der Blattspitzen fiir den transso-
nischen Betriebsfall (Abbildung 2-11, Verlagerung der Stol3front sowie des StoRwinkels).

In den im Rahmen dieser Arbeit vorgenommenen Untersuchungen hat sich das Konzept
der stromaufwarts verschobenen Langsnuten grundsatzlich als sehr effizient herausgestellt.
In Kombination mit einer geeigneten Verdichteraerodynamik — wie im Fall des Rotor 2
— ermdglicht diese Art von Casing-Treatment eine signifikante Verschiebung der Pump-
grenze bei vernachlassigbaren Verlusten im Wirkungsgrad; zudem ist es fertigungstech-
nisch relativ leicht zu realisieren. Der Schlussel zu den geringen Verlusten ist vor allem der
geringe Uberdeckungsgrad mit dem VerdichtungsstoB in der Schaufelpassage. Dadurch
wird im stabilen Bereich des Auslegungspunktes der Leckagemassenstrom auf ein Mini-
mum reduziert. Die negativen Auswirkungen eines Casing-Treatments des Typs Rotor 2-
L25 auf eine stabile Verdichterstromung werden prinzipiell um so geringer ausfallen, je
weiter stromabwarts der Verdichtungsstol3 im Auslegungspunkt positioniert ist.

Die stabilisierende Wirkung des Casing-Treatments Rotor 2-L25 kann mafRgeblich auf
zwei Effekte zurickgefiihrt werden. Zum einen wird Uber die Kandle des Casing-
Treatments Spaltstromung bzw. Fluid aus stagnierenden Hauptstromungszonen abgefihrt.
Zum anderen erhoht sich — durch massives Absaugen aus dem vorderen Bereich der
Schaufeldruckseite — auch der lokale Massenstrom im oberen Schaufelkanal. Dieses spie-
gelt sich in einer Verlagerung der Sto3front und in einer generell verbesserten Anstrémung
wider.

Die stabilisierende Wirkung des Langsnutenkonzeptes lasst sich allerdings nur dann effek-
tiv umsetzten, wenn es gelingt, in den Nuten eine einheitliche und gerichtete Zirkulation
aufzubauen. Hierbei spielt die axiale Druckverteilung entlang des Verdichtergehduses eine
wichtige Rolle: Denn je gleichmé&Biger und starker der Druckanstieg in Nutrichtung ist,
desto stabiler wird die Zirkulation. In diesem Zusammenhang scheinen konvex gekrimmte
Gehdausekonturen prinzipiell glnstiger als konkave Gehdusewande zu sein.

Die Stromungssimulationen mit den ,einfachen®, in Rotationsrichtung geneigten Nuten
offenbaren indessen auch einen gravierenden Konstruktionsmangel.

In den untersuchten Casing-Treatment Varianten wurde die Neigung der Nuten mal3geblich
daflr ausgelegt, den Eintritt von Massenstrom Uber den Schaufelspitzen zu verbessern; die
Ruckfuhrung des Leckagestroms blieb bei diesen Konzeptionen zundchst unberticksichtigt.
Die Simulationen zeigen jedoch, dass der aus den Nuten wieder austretende Leckagestrom
— insbesondere bedingt durch die Neigung der Nuten — die Anstrdmung der Rotorschau-
feln nachhaltig stéren und damit die Verdichterstromung insgesamt vorzeitig destabilisie-
ren kann. Eine ideale Ruckfiuhrung des Nutmassenstroms sollte daher im Idealfall eine
Verringerung des Anstrémwinkels der Rotorschaufeln bewirken. Dies erfordert prinzipiell
eine Nutneigung entgegen der Schaufelrotationsrichtung, was jedoch mit einer optimalen
Einstrémbedingung tber den Schaufelspitzen nicht vereinbar ist.
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Basierend auf den genannten Uberlegungen schlagt der Autor eine Modifikation des
stromaufwarts verschobenen Langsnutenkonzeptes vor (Abbildung 9-1). Dieses Konzept
zielt insbesondere auf eine deutlich verringerte Neigung der Nuten ab. Um dennoch eine
effektive Aufnahme von Massenstrom im Bereich der Schaufelspitzen zu ermdglichen,
sind die Offnungen der Nutschlitze entsprechend erweitert und eine Abrundung der hinte-
ren Nutkante erleichtert das Einstromen von gehausenahen Spalt- bzw. Rickstrémungen.
Eine geringe Einschniirung des Verdichterkanals vor der Rotorstufe verringert den stati-
schen Druck am Stromungsaustritt des Casing-Treatments und unterstiitzt somit die Zirku-
lation innerhalb der Nuten. Durch die resultierende Beschleunigung der Hauptstrdmung ist
zudem auch eine verbesserte Ausmischung mit der Hauptstromung zu erwarten.

Im Fall einer starken Nutzirkulation wird der Grofiteil des Massenstroms im Bereich der
aulleren Nutwand transportiert; eine lokale Konturanderung am vorderen Nutende kann die
Riickfihrung des Massestroms somit deutlich verbessern.

Rotationsrichtung
———————————
e
B
- st un
Wjjj 9
J"
*” Verbesserung der
Fluidaufnahme Hauptstrémung mit
B geringem axialen Impuls
T 1§
C-C Beschleunigung der Hauptstromung

durch Einengung der Gehadusekontur

LI

Verbesserung der
Fluidriickfihrung

Abbildung 9-1: Neues Konzept fur ein Langsnuten-Casing-Treatment
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10. Zusammenfassung

Die Betrachtung der geschichtlichen Entwicklung der Casing-Treatment-Forschung macht
deutlich, dass es bis heute nur unzureichende Erklarungsmodelle fiir die Wirkungsweise
von Gehé&usestrukturen gibt. Umfangreiche Testreihen und detaillierte Stromungsmessun-
gen in der Rotorpassage und im Casing-Treatment selbst konnten in diesem Zusammen-
hang zwar sehr interessante Teilinformationen liefern. Die Informationsdichte erwies sich
jedoch in keinem Fall ausreichend, um Kausalitdten und detaillierte Stromungsvorgange
im Bereich der Blattspitzen hinreichend genau zu verstehen. Diese Situation dirfte sich
trotz einer rasanten Entwicklung in der Messtechnik auch Zukunft nur unwesentlich
verbessern, da der Rotorspalt und die Kanéle eines Casing-Treatments fiir Messungen
prinzipiell dulerst schwer zugéanglich sind und sich daher kaum exakt und umfassend ver-
messen lassen. Reale Prifstandsversuche liefern somit immer nur einen ,,Blick auf die O-
berflache” des Casing-Treatment-Problems.

Einen Ausweg bieten numerische Simulationsverfahren. Sie erlauben einen tiefgreifenden
und nahezu liickenlosen Einblick in die komplexen Strdmungsphdnomene — vor allem
auch im Bereich des Rotorspaltes. Ein solcher numerischer Lésungsansatz ist in dieser
Arbeit verfolgt worden. Mit Hilfe einer hochentwickelten Software zur dreidimensionalen,
instationdren Stromungssimulation wurden zwei transsonische Rotorstufen mit und ohne
Casing-Treatment im Voll- und Teillastbereich untersucht. Eine ausfuhrliche Validie-
rungsstudie zu Beginn stellte sicher, dass die verwendeten Simulationsmodelle — insbe-
sondere im Bereich der Pumpgrenze — représentative und hochwertige Aussagen liefern
konnten.

Die prasentierten Verdichtersimulationen mit glatter Gehdusewand geben wertvolle Infor-
mationen Uber die komplexen Strdmungsvorgangen im Bereich der Pumpgrenze. Die Ana-
lysen verdeutlichen, dass die Spaltstrémung und der Spaltwirbel zu den wesentlichen Fak-
toren gehdren, die die Eigenschaften eines Verdichters im Bereich der Pumpgrenze nach-
haltig beeinflussen. Insbesondere das Aufplatzen des Spaltwirbels und das damit entste-
hende Blockagegebiet scheint demnach unter transsonischen Bedingungen ein Kkritischer
Schltsselmechanismus zu sein.

Dariiber hinaus l6sen die in dieser Arbeit angestellten Simulationen auch die Dynamik der
Blockageentwicklung an der Pumpgrenze detailliert auf und helfen somit die Ursachen der
Instabilitaten besser zur verstehen und einzuordnen. In diesem Zusammenhang werden in
Abschnitt 7.2 aussagekréaftige Kennzahlen in Form von Blockagefaktoren definiert, die den
wesentlichen Stabilitatscharakter einer Verdichterstromung beschreiben. Mit Hilfe dieser
Kennzahlen l&sst sich noch unter stabilen Betriebsbedingungen bereits die Wahrschein-
lichkeit flr das Auftreten bestimmter Abl6semechanismen an der Pumpgrenze abschatzen.
Beide untersuchten Verdichterstromungen unterscheiden sich hinsichtlich dieser Blockage-
faktoren erheblich. Diese Tatsache spiegelt sich unter anderem auch in den an der Pump-
grenze zu beobachtenden Strémungsmechanismen wieder.

Auf Basis der detaillierten Stromungsanalyse wurden anschlieRend theoretischen Konzepte
bzw. Strategien einer effizienten Verdichterstabilisierung abgeleitet und hinsichtlich ihrer
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Umsetzbarkeit in ein Casing-Treatment diskutiert. Als konkrete MalRnahmen wurden im
Einzelnen eine Verbesserung des Anstromwinkels der Schaufelblattspitzen, eine Erhéhung
des Volumenstromes im oberen Bereich des Schaufelkanals, eine Absaugung bzw. Umlen-
kung der Spaltstromung, eine Verlagerung der Strof3front sowie eine Entlastung des druck-
seitigen Passagenbereiches durch einen Bypassstrom identifiziert. Diese Uberlegungen
flossen in den Entwurf eines neuen Casing-Treatments fir die in dieser Arbeit analysierten
Rotorstufen ein. Dieses Casing-Treatment stellt im Wesentlichen eine Weiterentwicklung
eines konventionellen Konzeptes dar. Gegentlber dem konventionellen Konzept wurde
jedoch die Nutgeometrie deutlich verandert; auch wurde die Position des Casing-
Treatments als ganzes signifikant stromaufwaérts verschoben.

Die Strémungssimulationen mit Casing-Treatments belegen, dass in beiden Verdichtern
bei Volllastbetrieb grundsétzlich eine Verschiebung der Pumpgrenze erreicht werden kann.
Allerdings unterscheiden sich die Ergebnisse hierbei gravierend. Wahrend das neue Kon-
zept in einem Verdichter den angestrebten Idealfall — eine signifikante Verlagerung der
Pumpgrenze ohne EinbulRen im Wirkungsgrad — bewirkt, zeigt es in dem anderen unter-
suchten Verdichter nur eine méaRige, zudem verlustbehaftete Stabilitatswirkung.

Mit Hilfe detaillierter Stromungsanalysen lasst sich zeigen, dass dieser Unterschied primér
auf die spezifischen Eigenschaften der Verdichtergehduse und der Verdichterstromungen
an der Pumpgrenze und damit direkt auf die definierten Blockagefaktoren zuriickgefihrt
werden kann. Demnach hat eine Verdichterstromung, die durch kleine Blockagefaktoren
charakterisiert ist, prinzipiell ein groReres Stabilisierungspotenzial als eine Verdichter-
stromung mit entsprechend hohen Blockagewerten. Diese Erkenntnis kdnnte wesentlich
zur Klarung der immer noch weitgehend offenen Frage beitragen, weshalb &hnliche Ca-
sing-Treatments auf verschiedenen Verdichtersystemen unterschiedliche Resultate bewir-
ken. Damit gabe es endlich eine erste ,Faustformel” zur Auslegung von Casing-
Treatments.

Neben den grundsétzlichen Blockagefaktoren kénnen die Stromungsanalysen aber noch
weitere Faktoren entschlisseln, die fir die Effektivitat eines Casing-Treatments von ent-
scheidender Rolle sind. Demnach ist die Wirksamkeit axial orientierter Casing-Treatments
mafgeblich an eine gerichtete und starke Nutzirkulation gebunden. Je intensiver diese Zir-
kulation in einem Konzept umgesetzt werden kann, desto effektiver kann sich grundsatz-
lich die stabilisierende Wirkung entfalten.

Zusammenfassend lassen sich damit fir die Entwurf eines hocheffektiven Casing-
Treatments zwei grundsatzliche Auslegungskriterien definieren. Zum einen gilt es, die
Stromung im Verdichterkanal und in der Rotorpassage so auszunutzen, dass im Bereich
der Pumpgrenze eine intensive, kontinuierliche Zirkulation entstehen kann, dass aber im
Bereich des Auslegungspunktes ein moéglicher Leckagestrom weitestgehend vermieden
wird. Zum anderen ist die Zirkulation so auszulegen, dass die tber die Blockagefaktoren
definierten Blockagemechanismen optimal unterdriickt werden.

Die in dieser Arbeit vorgestellten Simulationen reprasentieren einen ersten Einstieg, grenz-
stabile Verdichteraerodynamik mit Hilfe numerischer Methoden zu analysieren. Um letzt-
lich alle Facetten dieser Thematik im Detail zu verstehen, bedarf es sicherlich noch vieler
weiterer Untersuchungen. Die vorliegende Arbeit sowie die darin abgeleiteten Ergebnisse
sind als Anregung und Ansatz fir zukinftige Forschungsarbeiten angelegt.
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157 ABSTRACT

The compressor section of an insert gas turbine engine
contains a insert insialled around the compressor blades that
includes cells in a honeycomb configurstion. Each cell is
inclined a1 a compound angle to the blade tip to energize the
tip air flow as the tip passes over the c2l! as the blade rotates,
improving stall margin with minimum eficiency loss. Each
cell is oriented in the direction of the blade chord and faces
the advancing blades. As the blade rotates, it sweeps by each
cell and bigh pressure airflow is flrst caplared in the cell
from the high pressure side of the blade and released 1o the
low pressure side as the blade passes the cell in the form of
a transient energizing jet of high velocity flow in the
direction of the airflow across the blade thereby providing
effective mixing of the cndwall flows and enhancing the tp
flow streamwise momentum.
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Abbildung B1: Zeitlicher Verlauf der Nutzirkulation im Casing-Treatment Rotor 2-L.100

147



Anhang B

Abbildung B2: Zeitlicher Verlauf der Nutzirkulation im Casing-Treatment Rotor 2-L25 (gleiche Ska-
lierung der Stromungsvektoren wie in Abbildung B1)
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