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1 Einleitung

1.1 Problemstellung

Pumpen werden in hoher Stiickzahl fiir eine Vielzahl von Anwendungen eingesetzt. Die Her-
steller sind aufgrund von Gesetzes- und Marktanforderungen gezwungen, Pumpen hinsichtlich
des Wirkungsgrades und des Stromungsverhaltens (z. B. das Schallemissions- und Kavitations-
verhalten) zu verbessern. Bei der Verbesserung, der Neuentwicklung und der kundenspezifischen
Anpassung sind Pumpenhersteller bestrebt, Stréomungssimulationen einzusetzen. Dadurch konnen
im Vergleich zum Einsatz von Prototypen Entwicklungskosten und -zeiten reduziert werden. Des
Weiteren kann unter Zuhilfenahme von Stréomungssimulationen ein tieferes Versténdnis der Stro-

mung gewonnen werden, welches schlielich eine gezielte Verbesserung ermdglicht.

Die konstruktive Ausfithrung einer Pumpe wird durch die spezifische Drehzahl n, charakteri-

1
. P oy _
o () () ”
1™ 1m

In Gleichung 1.1 bezeichnet n die Laufraddrehzahl, V den Volumenstrom und H die Férderhs-
he der Pumpe im Betriebspunkt gréfsten Wirkungsgrades (Bestpunkt, BEP). Der innere Wir-

siert. Diese ist definiert als

oo

kungsgrad einer Pumpe beschreibt den Quotienten der nutzbaren hydraulischen Leistung und der

zugefiihrten Wellenleistung .
- Pnutz _ ngV
i 2 oM

(1.2)

In Abbildung 1.1 sind exemplarisch die gemessenen und simulierten hydraulischen Kenndaten
v

bei verschiedenen Betriebspunkten V* = G von zwei Industriepumpen unterschiedlicher spe-
BEP

zifischer Drehzahl gegeniibergestellt. Fiir viele Pumpenbauarten mit einer spezifischen Drehzahl
ng > 15 -

die zur Zeit {iblichen Simulationsmethoden eingesetzt werden (siehe Abb. 1.1a). Infolgedessen hat

stimmen die berechneten Kennlinien mit experimentellen Ergebnissen iiberein, wenn

sich der Einsatz von Strémungssimulationen im Entwicklungsprozess etabliert.



2 1 Einleitung

1,4 - 1,2
1 Ga¥e- g i}
12 | * o 1,0 | Or0Q-,
*a /ﬁ- Oy
& | Q & |
=3 10 ] Vg d4a 08 pod
~ =
| ﬂue s | /
08 B, 0,6 y
’ - +- Experiment (Exp.) * ’ *,’
11=e- CFD ) a
06 ——7F—7—7F77F77 7777 0,4 “\‘\‘\‘\‘\‘\‘\
00 02 04 06 08 10 1,2 14 00 02 04 06 08 10 1,2 14
V* V*
(a) ng = 33 -1, Daten aus [WILO SE, 2015]
1,4 - 1,2
i | ’4"‘---.°~~
1,2 feen@nmmmn - 1,0 | B L
4P__—+ ------ +..~ ..... - @""' ~"~
a '+~~ ~O.. g ) '0*'¢ N
=2 1,0 &, h e 0,8 | L
s ~~~ 2 ,'o
| ~+ B ""
08 | 0,6 |
ll,'
i i o
0,6 T T T T T T T T T T T T T ] 0,4 T '\f\ T T T T T T T T T T ]
00 02 04 06 08 10 12 14 00 02 04 06 08 1,0 12 14
V* V*

(b) ng = 10 =, Daten aus [Juckelandt u. Wurm, 2013]

min?

Abb. 1.1: Typische Kennlinienvorhersage von Industriepumpen unterschiedlicher spezifischer
Drehzahl n,

Bei industriellen Pumpen mit kleiner spezifischer Drehzahl ng, also 8 ﬁ <ng <15 ﬁ, weichen
die berechneten hydraulischen Kenndaten zum Teil erheblich von experimentellen Vergleichswer-
ten ab (sieche Abb. 1.1b). Zwei wesentliche Abweichungen werden haufig beobachtet:

1. Die Lage des hochsten Wirkungsgrades tritt bei einem etwa 10 % bis 30 % hoherem Volu-

menstrom auf.

2. Der Wirkungsgrad n; und die Forderhohe H liegen in den Simulationen stets iiber den

Messwerten.

Die fehlerhafte Uberschitzung deutet darauf hin, dass nicht alle real auftretenden Verluste
in den Simulationen abgebildet werden. Aus Untersuchungen ist bekannt, dass Reibungsverluste
beim Betrieb von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl im Bestpunkt dominant sind und dass

diese durch Rauheitseffekte beeinflusst werden konnen.
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Aufgrund der komplexen Stromung in Pumpen liegen bei Betrieb auferhalb des Bestpunktes
bisher nur unzureichende Erkenntnisse iiber die auftretenden Stromungsvorginge, deren gegen-
seitige Wechselwirkung und die einhergehenden Verluste vor. Daher ist die Ursache der betriebs-
punktabhingigen Abweichung der numerisch gewonnenen Kenndaten unklar.

Mogliche Ursachen der Abweichung stellen die in Simulationen bisher weitgehend vernachlés-

sigte Wirkung hydraulisch rauer Winde oder deren fehlerhafte Modellierung dar.

Aufgrund der dargelegten Situation muss bei der Entwicklung von Pumpen mit kleiner spezi-
fischer Drehzahl gegenwirtig oft auf den Einsatz von Strémungssimulationen verzichtet werden.
Im Vergleich zu anderen Pumpenbauarten entstehen dadurch héhere Entwicklungskosten und
lingere Entwicklungszeiten. Aufserdem ist eine gezielte Verbesserung der Stromung zum Errei-
chen eines hoheren Wirkungsgrades, zur Verminderung der Schallemission, zur Reduktion von

Kavitation und anderer Gesichtspunkte nicht méglich.

1.2 Ziele

Aus der Problemstellung lassen sich Ziele ableiten, die im Rahmen dieser Arbeit erreicht werden

sollen.

1. Erarbeitung einer Methodik zur Simulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl unter

Beriicksichtigung der Rauheitswirkung und anderer dominanter Verlustursachen.

2. Vertiefung der Kenntnisse der stromungsmechanischen Vorgdnge und Verlustmechanismen

in den relevanten Regionen einer Pumpe kleiner spezifischer Drehzahl.

3. Erforschung des Einflusses von realistischer Oberflichenrauheit auf die Strémung und Ver-

luste der Pumpe.

Das Erreichen der Ziele kann bei der Entwicklung von Pumpen mit kleiner spezifischer Drehzahl
zu einer Reduktion der Kosten und Zeiten beitragen. Weiterhin erlaubt die verlassliche Simulation

der Pumpenstromung eine gezielte Optimierung hinsichtlich hoherer Wirkungsgrade.

1.3 Losungsweg

Zur Erarbeitung einer Methodik zur Simulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl wird
ein dreidimensionales Modell einer Versuchspumpe erstellt. Es werden instationire Stromungssi-
mulationen mit dem kommerziellen Solver ANSYS CFX durchgefiihrt. Die turbulente Stromung
wird mit dem RANS-Verfahren berechnet, wobei das SST-Turbulenzmodell eingesetzt wird. Der

Einfluss der Grenzschichtmodellierung auf die berechneten Verluste und das Stréomungsfeld wird
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Abb. 1.2: Meridianschnitt einer Pumpe und Bezeichnung der Regionen

durch Variation der Grenzschichtdiskretisierung untersucht. Zur Bestimmung des Modellierungs-
fehlers von Wandbehandlungsmodellen, die auf dem logarithmischen Wandgesetz basieren, wird
eine neue Analysemethode entwickelt und angewendet. Zuséatzlich wird der rdumliche Diskretisie-
rungsfehler analysiert. Damit erfolgt eine Betrachtung der numerischen Hauptfehlerquellen und
deren Auswirkung auf die eingangs beschriebenen Abweichungen der Simulationsergebnisse. Die
numerischen Ergebnisse werden anhand der Messdaten validiert und die Abbildung der Verluste
evaluiert. Hierbei erlaubt insbesondere die direkte Wandschubspannungsmessung die Bewertung
des verwendeten Wandbehandlungsmodells fiir hydraulisch glatte Wénde. Die Abbildbarkeit der

Rauheitswirkung wird mit der im Solver verfiighbaren Methode gepriift.

Um die Kenntnisse der stromungsmechanischen Vorgénge und Verlustmechanismen in Pumpen
kleiner spezifischer Drehzahl zu vertiefen, wird die Strémung einer Versuchspumpe experimentell
und numerisch untersucht. Durch eine Literaturrecherche werden dazu vorab die relevanten Re-
gionen und die dominanten Verlustursachen in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl identifiziert.
Es wird herausgearbeitet, dass Reibungsverluste {iber den gesamten Betriebsbereich einen hohen
Anteil an den Einzel- und dem Gesamtverlust haben. Sie treten groftenteils in der Spirale und in
den Radseitenrdumen auf (sieche Abb. 1.2 fiir Bezeichnungen). Reibungsverluste werden zusatzlich
erhoht, wenn die iiberstromten Wande hydraulisch raues Verhalten verursachen.

Die Dichtspaltstromung wird in der Literatur fiir Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl zwar
nicht als mafgebliche Verlustquelle benannt, jedoch beeinflusst sie die Radseitenraumstromung
und die Héhe des Dichtspaltvolumenstroms mafsgeblich. Daher ist die Betrachtung der Dichtspalt-
stromung auch Teil der Untersuchung.

Fiir die Experimente sind ein Priifstand nach DIN EN ISO 9906 und eine Versuchspumpe zu
konstruieren und zu realisieren. Alle benetzten Oberflichen der Versuchspumpe werden poliert,
um hydraulisch glattes Verhalten zu erzielen. Dadurch kann der Rauheitseinfluss spéter gesondert
untersucht werden. Der hydraulische Teil der Versuchspumpe wird auf Grundlage einer indus-

triellen Serienpumpe ausgefiihrt. Die Versuchspumpe wird so gestaltet, dass der messtechnische
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Zugang fiir Druck-, Geschwindigkeits- und Wandschubspannungsmessungen an mehreren Orten
moglich ist.

Zur Untersuchung der stromungsmechanischen Vorgénge und zur Validierung der Stromungssi-
mulationen sind die hydraulischen Kenndaten der Pumpe und die Stromung der Versuchspumpe
in den relevanten Regionen zu vermessen. Die Stromungscharakterisierung und die Bewertung der
im Radseitenraum auftretenden Verluste erfolgt durch Geschwindigkeits-, rdumlich hoch aufge-
16ste Druck-, und direkte Wandschubspannungsmessungen. Durch Erfassung der Druckverteilung
im Dichtspalt konnen die Drosselwirkung und die Kopplung mit der Radseitenraumstrémung be-
stimmt werden. Weiterhin dienen Geschwindigkeitsmessungen am Dichtspaltausgang zur Beschrei-
bung des durch die Spaltstromung in den Saugmund eingebrachten Vordralls. Zur Charakterisie-
rung der Spiralstromung und deren Wechselwirkung mit der Stromung in den Radseitenrdumen
ist die Druckverteilung iiber den Spiralumfang zu messen.

Wihrend zur experimentellen Bestimmung der Druck- und Geschwindigkeitsverteilung in Pum-
pen bereits etablierte Messverfahren existieren, wird im Rahmen dieser Arbeit erstmalig ein di-
rektes Verfahren zur Wandschubspannungsmessung in Pumpen umgesetzt. Die Wandschubspan-
nungsmessung ermdglicht die unmittelbare Uberpriifung der verwendeten Wandbehandlungsmo-
delle, welche einen erheblichen Einfluss auf die Vorhersagegenauigkeit von Strémungssimulationen
besitzen. Zusétzlich erlaubt die hohe réumliche Auflésung der Druckmessungen die Analyse der
Wechselwirkung der Strémung in den verlustreichen Regionen mit einem bisher unerreichten De-

tailgrad.

Der Einfluss von der Wandrauheit auf die Kenndaten und das Strémungsfeld wird durch Ver-
dnderung der Oberflichenbeschaffenheit der benetzten Wiande des vorderen Radseitenraums und
der Spirale von hydraulisch glatt zu hydraulisch rau erforscht. Fiir die experimentelle Analyse des
Rauheitseinflusses ist ein Verfahren zur Erzeugung von Oberflichenrauheiten zu entwickeln und
umzusetzen. Im Gegensatz zu fritheren Untersuchungen in Pumpen von [z. B. Miinch, 1999; Tamm,
2002] soll die Rauheit eine realitdtsnahe Oberflachentopographie aufweisen, damit die Ubertrag-
barkeit der Ergebnisse in die Praxis gewéhrleistet ist. Hierfiir wird ein Verfahren entwickelt, dass
die hochgenaue Anfertigung einer Oberflichenreplik von rauen Oberflichen auf selbsthaftenden
Kunststofffolien erméglicht. Das Verfahren ist reproduzierbar, hilt den Belastungen im Pumpen-
betrieb stand und gestattet die Riickfithrung der modifizierten Oberflichen auf den hydraulisch
glatten Ausgangszustand. Die oben vorgestellte Versuchsreihe wird mit hydraulisch rauen Wan-
den wiederholt. Der Rauheitseinfluss auf die Stromung und die auftretenden Verluste wird durch

Vergleich der Mess- und Simulationsdaten herausgearbeitet.
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2.1 Stromungssimulation von Pumpen kleiner spezifischer
Drehzahl

Die Verwendung numerischer Simulationen fiir verschiedene Fragestellungen in Turbomaschinen
ist vielfach publiziert. Forschungsergebnisse iiber den Einsatz von Stromungssimulationen in Pum-
pen niedriger spezifischer Drehzahl wurden dahingegen aber nur vereinzelt verdffentlicht. Die
chronologische Vorstellung wesentlicher Verdffentlichungen gibt eine Ubersicht iiber derzeit ver-

wendete Methoden und die Genauigkeit der erzielten Ergebnisse.

[Zhu u.a., 2012] untersuchten an einer gusseisernen Industriepumpe mit Kunststoflaufrad

(nq =16 mlin) Druckpulsationen und Kérperschwingungen mit Reynolds-averaged-Navier-Stokes-
Equations (RANS)-Simulationen. Zur Turbulenzmodellierung wurde das Shear-Stress-Transport
Turbulenzmodell (SST) verwendet und den Winden der Pumpe wurde eine dquivalente San-
drauheit zugeordnet. Die Rotor-Stator-Kopplung wurde sowohl stationir mit der Frozen-Rotor-
Methode als auch instationdr betrachtet. Die Rechnungen wurden auf einem vollstdndigen, drei-
dimensionalen Rechengitter der Pumpe mit 2,9 x 10° Hexaeder-Elementen durchgefiihrt.

Der berechnete Wirkungsgrad féllt bei Zhu u. a., unabhingig von der gewdhlten Rotor-Stator-
Kopplung und des Betriebspunktes, zu hoch aus: Mit instationdrer Kopplung betréigt die relative
Abweichung des Wirkungsgrades von V* = 0,4 bis 1,0 etwa 10 %. Bei Uberlast nimmt die Uber-
schitzung dann weiter zu und erreicht ab V* > 1,3 Werte iiber 18 %. Als Ursache fiir diese
Abweichungen vermuten die Autoren das gewédhlte Turbulenzmodell und die numerische Model-
lierung hydraulisch rauer Oberflachen.

[Wang u. Wang, 2012] untersuchten den Einfluss mehrerer Wirbelviskositétsmodelle zur Tur-
bulenzmodellierung auf die stationiren Simulationsergebnisse einer Pumpe mit n, = 14 ﬁ Das
dreidimensionale Rechengitter besteht aus 3 x 10° Elementen und diskretisiert das Laufrad und
das Spiralgeh&use, nicht aber die Radseitenrdume. Im Teillastbetrieb <V* = 0,7) wird das An-
triebsmoment unabhingig vom Turbulenzmodell um 6 % bis 9% unterschatzt, wihrend die Vor-
hersage der Forderhthe mit den Messdaten iibereinstimmt. Folglich wird der Wirkungsgrad um
6% bis 11% zu hoch berechnet. Im Bestpunkt- und Uberlastbetrieb (V* = 1,0 bis 1,3) wer-
den sowohl der Druckaufbau als auch das Antriebsmoment jeweils um etwa 5% iiberschatzt. Bei

der Wirkungsgradbestimmung kompensieren sich die beiden Fehler dann und die Abweichung
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zum Experiment betrégt bis zu 3 %. Wesentliche Abweichungen des berechneten Wirkungsgrades
treten schlieflich abhingig vom Turbulenzmodell mit zunehmender Uberlast auf: Bei Vx =17
betrigt die kleinste Abweichung 13 % mit dem SST-Modell und die grofte Abweichung 50 % mit
dem k-e-Modell.

[Benigni u. a., 2012] fithrten zur Untersuchung des Kennlinienverhaltens einer Industriepumpe

mit Doppelspirale (nq = 15,7 ﬁ) instationdre Berechnungen mit dem Scale-Adaptive Simula-
tion Turbulenzmodell (SAS) auf einem dreidimensionalen Rechengitter (1,7 x 10¢ Knoten) der
vollstandigen Pumpe durch. Die Beriicksichtigung von Rauheitseffekten ist nicht dokumentiert.

Der berechnete Wirkungsgrad liegt bei Teillast <V* = O,7> etwa 6 % iiber den Messergebnissen.

Im Bestpunkt wird er um 4% iiber- und bei Uberlast (V* = 1,3) um 5% unterschitzt. Die
berechnete Forderhdhe weist vergleichbare Abweichungen auf.

[Limbach u.a., 2014| untersuchten am Beispiel einer Industriepumpe mit n, = 12 ﬁ die Ge-
nauigkeit numerischer Verfahren bei der Vorhersage hydraulischer Kenndaten und des Kavita-
tionsverhaltens. Das Rechengitter bildet die gesamte Pumpe einschliefslich der Radseitenrdume
mit 2,1 x 10% Knoten ab. In stationiren und instationdren Simulationen wurde die Turbulenz mit
dem SST-Modell abgebildet. Die Wénde wurden als hydraulisch glatt angenommen.

Die simulierten hydraulischen Kennwerte weichen von den Messdaten ab: Die Wellenleistung
wird bei allen simulierten Betriebspunkten unterschétzt — im Bestpunkt betrigt die Abweichung
13 %. Die Forderhohe wird mit steigendem Volumenstrom zunehmend {iberschitzt und liegt bei
V* = 1,3 21% oberhalb der Messwerte. Der berechnete Wirkungsgradverlauf zeigt die in Abbil-
dung 1.1b dargestellte Charakteristik und fillt bei Uberlast etwa 50 % hoher als der Messwert
aus. Als mogliche Ursachen fiir die Abweichungen fithren Limbach u.a. die ungeniigende raum-
liche Diskretisierung, die Turbulenzmodellierung, Abweichungen zwischen realer und simulierter

Geometrie sowie die Vernachlassigung der Wandrauheit an.

Anhand dieser Veréffentlichungen wird das bisher iibliche Vorgehen bei Stromungssimulationen
von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl deutlich. Die Simulationen erfolgen mit dem RANS-
Verfahren und zur Modellierung der Turbulenz werden vorwiegend Wirbelviskositétsmodelle ein-
gesetzt!. Bei einer riumlichen Diskretisierung der Modelle mit 1 bis 2 Millionen Elementen wird
die Grenzschichtstrémung durch Wandfunktionen modelliert. Die Winde werden bis auf eine
Ausnahme als hydraulisch glatt angenommen.

Bei allen verdffentlichten Ergebnissen werden Abweichungen zum Experiment festgestellt, die
im Vergleich zu Pumpen héherer spezifischer Drehzahl in diesem Ausmak untypisch sind. Der
bisher verfolgte Ansatz zur Stromungssimulation ist daher nicht geeignet, alle relevanten Verluste

in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl abzubilden.

'Bei Pumpen mit héherer spezifischer Drehzahl wurden hingegen bereits skalenauflésende Verfahren erprobt (vgl.
[Feng u.a., 2010]).
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Im Rahmen dieser Arbeit entstanden mehrere internationale Veroffentlichungen zur Stromung
1
min

[Juckelandt u. a., 2015| wird der Einfluss der Oberflichenrauheit auf die hydraulischen Kenndaten

untersucht. Die Oberflichenrauheit der Versuchspumpe wurde dafiir abschnittsweise zwischen

in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl am Beispiel einer Versuchspumpe mit n, = 13,4 .In

hydraulisch glatt und hydraulisch rau variiert. Es wird experimentell nachgewiesen, dass durch
den Rauheitseinfluss die Verluste signifikant ansteigen und der Wirkungsgrad absinkt. Fiir die
Konfiguration mit hydraulisch glatten Wanden wurden instationére Stromungssimulationen mit
dem SST-Modell durchgefiihrt, wobei die Wandgrenzschichten mit einer Wandfunktion modelliert
wurden. Aus den Simulationen geht hervor, dass die groften Verluste in der Spirale und den
Radseitenrdumen auftreten. Obwohl die numerischen Ergebnisse in den Radseitenrdumen und am
Spiraleintritt gute Ubereinstimmungen mit den Messwerten aufweisen, weichen die hydraulischen
Kenndaten bei Uberlast (V* = 1,26) um 7 Prozentpunkte vom Experiment ab. Als mogliche
Ursache wurde die Grenzschichtmodellierung durch Wandfunktionen in Betracht gezogen.

Die Anwendbarkeit des logarithmischen Wandgesetzes zur Modellierung der Grenzschichtstro-
mung in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl ist Gegenstand der Untersuchungen von [Jucke-
landt u. Wurm, 2015]. Hierfiir wurden Simulationen mit hydraulisch glatten Wanden durchge-
fiihrt, bei denen die Wandgrenzschichtstrémung entweder berechnet oder mit dem logarithmischen
Wandgesetz als Wandfunktion modelliert wurden. Durch die Auflésung der Grenzschichtstrémung
kann eine sehr gute Ubereinstimmung mit den gemessenen hydraulischen Kenndaten und dem
Stromungsfeld der Versuchspumpe erzielt werden. Weiterhin wird eine Methode zur Bestimmung
des Modellierungsfehlers des logarithmischen Wandgesetzes vorgestellt und auf die Pumpenstro-
mung mit hydraulisch glatten Wanden angewendet. Juckelandt u. Wurm zeigen, dass lokal grofe
Modellierungsfehler auftreten und die Genauigkeit der Vorhersage negativ beeinflussen. Eine be-
sonders groke Auswirkung besitzt hierbei der Modellierungsfehler im Bereich der Spiralzunge, wo
die Stromung bei Teil- und Uberlastbetrieb ablésen kann. Es wird gezeigt, dass die berechneten
Verluste und hydraulischen Kenndaten besonders fehlerhaft sind, wenn diese Ablésung nicht in
der Simulation abgebildet wird.

In [Juckelandt u. Wurm, 2016] wird das Stréomungsfeld der Pumpe mit experimentellen und nu-
merischen Methoden untersucht. Dabei wurde zur Charakterisierung und Validierung der berech-
neten Grenzschichtstromung erstmals die Wandschubspannung in einer Pumpe mit einer direkten
Methode gemessen. Aus der Stromungsuntersuchung geht hervor, dass die Stromung zwischen
den einzelnen Bereichen stark gekoppelt ist. Dabei beeinflusst insbesondere die Umstrémung der
Spiralzunge die gesamte Pumpenstromung und verursacht ein asymmetrisches Strémungsfeld.
Anhand der Strémungsanalyse werden die lokalen stromungsmechanischen Ursachen fiir den Mo-
dellierungsfehler des logarithmischen Wandgesetzes herausgearbeitet und dessen Auswirkung auf
das berechnete Stromungsfeld und die simulierten hydraulischen Kenndaten aufgezeigt. Darauf
aufbauend wird ein Leitfaden fiir die Simulation von Pumpen mit kleiner spezifischer Drehzahl

vorgestellt.
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2.2 Dominante Verluste in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl

Fiir die Diskussion von Verlusten in Pumpen gibt es in der Fachliteratur keine einheitliche Kon-
vention hinsichtlich der verwendeten Definition und Nomenklatur. In dieser Arbeit werden nach
[Denton, 1993] alle Strémungsmechanismen als Verluste bezeichnet, die den Wirkungsgrad ei-
ner Turbomaschine durch Entropieproduktion vermindern. Verluste entstehen demnach durch
dissipative Vorginge beim turbulenten oder viskosen Impulsaustausch zwischen benachbarten
Fluidschichten. Nach [Leder, 1992] treten in Scherschichten besonders hohe Verluste auf. Scher-
schichten beschreiben Bereiche mit grofsen Geschwindigkeitsgradienten und werden in anliegende
Wandgrenzschichten und freie Scherschichten unterteilt. Die Verluste in Wandgrenzschichten wer-
den insbesondere durch die Oberflichenrauheit beeinflusst: nach [Moody u. Princeton, 1944] steigt
der Druckverlust einer Rohrstrémung bei konstanter Reynolds-Zahl durch Rauheitseffekte um den

Faktor zwei bis sechs an.

In Pumpen tritt eine Vielzahl unterschiedlicher Strémungsphinomene auf und verursacht Ver-
luste. Die komplexe Stromung ist von dreidimensionalen, reibungsbehafteten und instationdren
Vorgiingen geprigt, die sich gegenseitig beeinflussen. Das Beispiel der Laufradstrémung zeigt
dies eindriicklich: In den Schaufelkanélen bilden sich Wandgrenzschichten aus, deren Entwicklung
von der Umstromung der Eintrittskanten, der Einlaufstromung, von Effekten durch Beschleuni-
gung und Verzogerung sowie Rauheitseffekten abhangig ist. Zusétzlich beeinflussen Rotations-
und Stromlinienkriimmungseffekte die gesamte Stromung und bewirken unter anderem Sekun-
dérstromungen®. Das Auftreten, die gegenseitige Beeinflussung und der Einfluss der genannten
Phinomene variiert mit dem Betriebspunkt, der konstruktiven Ausfiihrung sowie den Einbaube-

dingungen.

Zur Beschreibung der Strémung, Abschitzung der hydraulischen Kenndaten und Analyse von
Verlusten wurden fiir Pumpen in der Vergangenheit eine Reihe potentialtheoretischer Modelle
entwickelt. Durch Separation der Pumpenstromung in Finzelstromungen wurde dabei angestrebt,
relevante Stromungsvorgiange zu identifizieren [siehe z. B. Giilich, 2014; Lauer u. Stoffel, 1994; Li
u. a., 2014; Tamm, 2002; Thanapandi u. Prasad, 1990]. Wie in Abschnitt 2.1 dargestellt, werden zu-
nehmend auch numerische Verfahren genutzt, die auf der Losung der RANS-Gleichungen basieren.
Bei beiden Ansétzen kommen zur Beschreibung einzelner Strémungsvorginge eine Vielzahl von
Untermodellen und Korrekturansétzen zum Einsatz. Dies betrifft beispielsweise bei potentialtheo-
retischen Modellen die Beriicksichtigung von Reibung und bei RANS-Verfahren die Modellierung

der Turbulenz.

*Der Begriff der Sekundirstrémung wird hiufig bei der Beschreibung komplexer dreidimensionaler Strémungen
verwendet, um die Uberlagerung einer angenommenen Haupt- oder Grundstromung mit einer quergerichteten
Stréomung zu beschreiben [vgl. Hambrecht, 1998; Herwig u. a., 2005]
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Abb. 2.1: Schematischer Meridianschnitt von Pumpen unterschiedlicher spezifischer Drehzahl; 1.:
ng = lOﬁ, I ng = 50ﬁ

Hiufig wird die Giiltigkeit der zugrunde liegenden Modellannahmen bei der realen Pumpenstro-
mung aber verletzt. Kommt es dadurch zu Abweichungen der vorhergesagten Stromung von der
Realitét, so ist die Ursache aufgrund der komplexen Stromung in der Regel nicht bekannt. So kann
alleine die Wandgrenzschichtstromung durch Einlaufvorginge, Transition, Oberflichenrauheiten,
Stromlinienkriimmung, Ablésung und die Reynolds-Zahl beeinflusst werden.

Dies erschwert die Analyse der auftretenden Verluste und schriankt die Anwendbarkeit der
verwendeten Modelle ein. Mit potentialtheoretischen Methoden kénnen in Abhéngigkeit des De-
tailgrads der Ansitze daher oftmals nur fiir wenige Betriebspunkte — zumeist den Bestpunkt —
Vorhersagen der gemittelten Stromung und integraler Grofen fiir bestimmte konstruktive Aus-
flihrungen getroffen werden. Eine vertiefte Stromungsanalyse fiir beliebige Betriebspunkte und

Geometrien ist iiber die Modellgrenzen hinaus nicht méglich.

Die spezifische Drehzahl n, dient als Kennzahl fiir die konstruktive Gestaltung einer Pumpe.
Es ist bekannt, dass die Grofle und Verteilung der auftretenden Verluste neben der fertigungs-
technischen auch von der konstruktiven Ausfithrung der hydraulischen Teile beeinflusst werden.
In Abbildung 2.1 sind Meridianschnitte von Pumpen mit mittlerer und niedriger spezifischer
Drehzahl gegeniibergestellt. Der Vergleich zeigt, dass bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl
die Laufradkanile und Radseitenrdume verhdltnisméfig lang und schmal sind und dass die Spi-
ralquerschnitte enger gestaltet werden. Durch die grofe radiale Erstreckung der Laufschaufeln
erzeugen Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl bei einem gegebenen Volumenstrom eine grokere
Forderhohe. Sie werden fiir eine Vielzahl unterschiedlicher Anwendungen benétigt und vermehrt
z. B. in der Prozess- und Abwasserindustrie eingesetzt. Gegeniiber mit Pumpen mittlerer spezi-
fischer Drehzahl treten jedoch hohere Verluste auf, sodass der maximal erreichbare Wirkungsgrad

etwa um 10 % niedriger ausfillt [Tamm, 2002].

Aus der Literatur sind Arbeiten zu den dominanten Verlustursachen und den Regionen mit ho-

hen Verlusten bekannt. [Miinch, 1999] untersuchte experimentell den erreichbaren Wirkungsgrad
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von Pumpen am Beispiel einer Versuchspumpe mit n, = 12 Ziele der Untersuchung waren die
Ausnutzung des vorhandenen Wirkungsgradpotenzials der Versuchspumpe mit konstruktiven und
fertigungstechnischen Mitteln sowie die experimentelle Aufspaltung des Gesamtwirkungsgrades in
verschiedene Teilwirkungsgrade. In Rahmen der Arbeiten wurde eine Variation der Dichtspalt-
weite, der Axialschubentlastung und der Oberflichenrauheit durchgefiithrt. Experimentell wurden
die hydraulischen Kenndaten, das mechanische Reibungsmoment, die Druck- und Geschwindig-
keitsverteilung in den Radseitenrdaumen sowie das Geschwindigkeitsprofil am Spiraleintritt erfasst.
Miinch zeigt, dass der Wirkungsgrad von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl durch die Wirkung
hydraulisch rauer Wande um etwa 9% sinkt und stellt heraus, dass dabei die Reibungsverluste

im Spiralgehduse dominant sind.

[Giilich, 2003a| befasste sich mit der Abschétzung der Radreibung in Turbomaschinen mit ge-
schlossenen Laufréddern. Die Radreibung ergibt sich aus dem Integral der Wandschubspannung
an den Laufradaufsenflichen in den Radseitenrdumen und wird in der Literatur als Mafs fiir die
auftretenden Reibungsverluste interpretiert. Giilich gibt an, dass bei Pumpen mit kleiner spezi-
fischer Drehzahl die Leistung zur Uberwindung der Radreibung etwa der Hilfte der Nutzleistung
Ptz entspricht. Im Gegensatz dazu betrigt dieser Wert bei Pumpen mit mittlerer spezifischer
Drehzahl lediglich etwa 5 %.

Den Einfluss der Rauheit und der Reynolds-Zahl auf den Wirkungsgrad diskutiert |[Giilich,
2003b| und stellt einen empirischen Ansatz zur Wirkungsgradaufwertung geometrisch dhnlicher
Pumpen vor. Aus einer Bewertung der auftretenden Einzelverluste geht hervor, dass Reibungs-
verluste durch raue Wénde erhdht werden und mit sinkender spezifischer Drehzahl an Bedeutung
gewinnen. Hierbei fallen die Rauheitseffekte in der Spirale héher als in den Laufradkanédlen aus.
Neben den Reibungsverlusten und der Radseitenreibung werden bei diesem Pumpentyp auch den
mit der Dichtspaltstromung verbundenen Verlusten eine mafgebliche Rolle zugeschrieben. Giilich
stellt fest, dass die Skalierung von Rauheitseffekten unsicherheitsbehaftet ist, da die Bestimmung
der Rauheitshéhe sowie der dquivalenten Sandrauheit ungenau ist (Schwankung um den Faktor
10). Auferdem konnen aufgrund unterschiedlicher Stromungsverhéiltnisse und Rauheitsverteilun-
gen in Pumpen lokal verschiedene Rauheitseffekte auftreten, die durch ein globales Modell nicht
abbildbar sind.

Die vorgestellten Untersuchungen zeigen, dass in einstufigen Pumpen niedriger spezifischer
Drehzahl Reibungsverluste in Wandgrenzschichten als dominante Verlustart erachtet werden und
dass diese durch die Wirkung hydraulisch rauer Oberflichen mafgeblich beeinflusst und verstarkt
werden. Es ist aber nicht bekannt, welche lokalen Rauheitsregime in Serienpumpen mit kleiner
spezifischer Drehzahl zu erwarten sind. Rdumlich werden die meisten Stromungsverluste den Rad-

seitenrdumen und dem Spiralgehduse zugeordnet.
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2.3 Modellierung der Wandgrenzschichtstromung

Wie eingangs erwahnt, tragen Reibungsverluste in den Wandgrenzschichten bei Pumpen klei-
ner spezifischer Drehzahl mafigeblich zum Gesamtverlust bei. Daher ist die Modellierung der
Grenzschichtstromung bei der Strémungssimulation sehr wichtig. In diesem Abschnitt werden der

Aufbau und die Modellierung von Wandgrenzschichten behandelt.

Aufgrund der Haftbedingung bildet sich an festen Wanden eine turbulente Wandgrenzschicht
mit hohen Gradienten aus. Die dort auftretenden Verluste sind ausschlieflich reibungsbedingt
und héngen von der Scherspannung 7 (y) ab. Die Scherspannung 7 (y) setzt sich aus zwei Anteilen

zusammen. Im ebenen Fall gilt

d
T(y) = pl/d—u — pulv . (2.1)
y v
" turbulent
viskos

An der Wand wird die Scherspannung als Wandschubspannung
T(y=0)=my (2.2)

bezeichnet. Die Wandschubspannung beschreibt die Amplitude der Scherspannung und kann bei

einer ebenen Plattenumstromung mit der ungestérten Freistromgeschwindigkeit uso und der mit

der Lauflinge x gebildeten Reynolds-Zahl Re, = *=<%* in dimensionsloser Form ausgedriickt wer-
den:
Tw
Cfr=17 = f(Rex) . (2.3)
3 Uoo

Fiir laminare und turbulente Plattengrenzschichten {iber sowohl hydraulisch glatte als auch hy-

draulisch raue Wande sind Funktionen zur Bestimmung der Wandschubspannung 7, bekannt.

Turbulente Wandgrenzschichten kénnen anhand des viskosen und turbulenten Scherspannungs-
anteils in eine innere und duflere Schicht unterteilt werden: In der wandnahen, inneren Schicht
(% < 0,1) wird die Schubspannung durch die viskose Reibung dominiert, wihrend in der wandfer-
nen, duferen Schicht (y* > 50) der turbulente Anteil iiberwiegt. Beide Schichten kénnen in Ab-
héngigkeit der Reynolds-Zahl noch weiter unterteilt werden [siehe Pope, 2000]. In Abbildung 2.2
ist der Geschwindigkeitsverlauf einer ausgebildeten, turbulenten Grenzschicht aufgetragen, wie
er typischerweise bei einer ebenen Platten- oder Rohrstromung vorkommt. In der von viskosen
Effekten dominierten Unterschicht (US) nimmt die Geschwindigkeit linear mit dem Wandabstand

zu. Es gilt in dimensionsloser Schreibweise
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Abb. 2.2: Dimensionslose Geschwindigkeitsverteilung in einer ausgebildeten Wandgrenzschicht;
DNS-Daten aus [Lozano-Duran u. Jiménez, 2014]

mit
+_YUr LU |Twl

y = y u = -, U’T = _ (25)
v Ur p

In der Pufferschicht sind beide Anteile bei y ~ 12 gleich. Mit weiter zunehmendem Wandabstand
wird der Anteil durch turbulente Reibung gréfer als der Anteil infolge viskoser Reibung. Im
logarithmischen Bereich kann der Geschwindigkeitsverlauf durch das logarithmische Wandgesetz

beschrieben werden:
+ 1 1 + ) 2.
u = 7/& n (y ) +C ( 6)

Innerhalb des logarithmischen Bereichs werden nach [Jiménez, 2004] zwischen 70% und 80 %
des Geschwindigkeitsunterschiedes zwischen Wand und Kernstromung ausgeglichen und mehr als
die Halfte der turbulenten kinetischen Energie produziert. Die Giiltigkeitsgrenzen des logarith-
mischen Wandgesetzes und die verwendeten Konstanten variieren abhéngig von der Geometrie
und Reynolds-Zahl [vgl. Kim u. a., 1987; Marusic u. a., 2010; Schlichting u. Gersten, 2006]. Ubli-
cherweise werden ™ > 30 und % < 0,3 angegeben und als Modellkonstanten x = 0,41 (Karméan-
Konstante) und C' = 5,2 bei hydraulisch glatten Wanden gewahlt [Pope, 2000].

Das logarithmische Wandgesetz beschreibt einen Zusammenhang zwischen der Wandschubspan-
nung 7, und der wandparallelen Geschwindigkeit. Die Giiltigkeit des logarithmischen Wandge-
setzes und der darauf basierenden Modelle ist nach [Ega u. Hoekstra, 2011] beschriankt auf die

Voraussetzungen

e voll ausgebildete Stromungen,

keine Ablosung und kein Wiederanlegen der Stromung (7, # 0Pa),

keine Wirkung von Massenkraften (z. B. durch Rotation) und

keine starke Druckgradienten.
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Tab. 2.1: Einteilung der Rauheitsregime nach [Schlichting u. Gersten, 2006]

dquivalente Sandrauheit Rauheitsregime

0<kf<5 hydraulisch glatt
5< k<70 Ubergangsbereich (transitionelle Rauheit)
70 < kf hydraulisch vollrau

Da Reibungsverluste in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl eine dominante Verlustursache dar-
stellen, kommt der Berechnung der Grenzschichtstromung in Strémungssimulationen eine wich-
tige Bedeutung zu. Sie kann durch zwei unterschiedlichen Methoden erfolgen: entweder wird
die Grenzschichtstromung durch das logarithmische Wandgesetz nach Gleichung 2.6 modelliert
(Wandfunktion (WF)) oder sie wird unter Verwendung von Gleichung 2.4 direkt berechnet (low-
Re-Methode (LR)?). Bei der LR ist in Wandnihe eine sehr feine Diskretisierung erforderlich und
damit ein erheblicher Rechenmehraufwand verbunden. Mit einer WF konnen der Vernetzungs-
und Rechenaufwand signifikant reduziert und die Beschreibung spezieller wandnaher Effekte im
Turbulenzmodell umgangen werden. Daher hat sich in der Praxis dieser Ansatz bei der Simu-
lation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl etabliert. Eine Beschreibung der verwendeten

Grenzschichtbehandlung erfolgt in Kapitel 3.3.

2.3.1 Modellierung des Rauheitseinflusses

Weist eine Oberflaiche Unebenheiten auf, kommt es jenseits eines bestimmten Grenzwertes zu ei-
nem erhdhten Impulsaustausch durch Druck- und Reibungskrifte. Mafsgeblich fiir den Einfluss der
Rauheit auf die Stromung sind die Grofe, Form und Verteilung der Rauheit. Durch Rauheitseffek-
te nimmt die Wandschubspannung 7, zu, steigt der Druckverlust an, wird der Warmetransport
erhoht und wird Transition beeinflusst [Jiménez, 2004].

Seit den Rauheitsuntersuchungen von [Nikuradse, 1933| und [Schlichting, 1936] hat sich in
der Stromungsmechanik die dquivalente Sandrauheit k4 als charakteristische Vergleichsgréfe der
Rauheitswirkung etabliert. Rauheitseffekte treten in Abhéngigkeit vom Verhéltnis der Dicke der
viskosen Unterschicht d,, und der Sandrauheitshdhe kg in Erscheinung. Die dimensionslose Rauheit
ist definiert als

ks  ksur

+:7: 2
k] 3, L (2.7)

[Schlichting u. Gersten, 2006] unterteilen die Rauheitswirkung in drei Regime. Die angegebenen

Regimegrenzen schwanken dabei in der Literatur [vgl. Cebeci u. Bradshaw, 1977|, typische Werte
sind in Tabelle 2.1 zusammengefasst. [Jiménez, 2004; Townsend, 1976] und [Flack u. a., 2005] wei-

sen nach, dass die Rauheitswirkung auf den inneren Teil der Grenzschicht beschrankt ist, wenn

3Der Begriff low-Reynolds nimmt Bezug auf die turbulente Reynolds-Zahl Re; = i—j ~ “t, die in der viskosen

Unterschicht niedrige Werte annimmt [Menter, 2009].
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die Rauheitshohe klein gegeniiber der Grenzschichtdicke ist, also k:% < 10...40 gilt. Experimentel-
le Untersuchungen verdeutlichen, dass das dimensionslose Geschx;vindigkeitsproﬁl in Wandgrenz-
schichten bei rauen Oberflichen um Awu™ flacher als bei hydraulisch glatten Winden ausfillt,
[vgl. Ligrani u. Moffat, 1986; Rotta, 1950; Schultz u. Flack, 2007, 2009]. In Strémungssimula-
tionen kann diese Absenkung durch Anpassung des logarithmischen Wandgesetzes beriicksichtigt

werden, sieche Abbildung 2.2. Es gilt dann fiir hydraulisch raue Wénde
+_ 1 + +
um =—Iny" +C - Au" . (2.8)
K

Ansétze zur Beschreibung der Rauheitswirkung stammen beispielsweise von [Colebrook, 1939]:

Aut = k*:lln 1 by 2.9
S = —In (1425 (29)

oder [Cebeci u. Bradshaw, 1977]:

1
C-—Aut=(1-a) C+a <8,5 - = ln(k;;')> (2.10)
K
mit
0 , kT <225
()
a=4q sin |5 o , 2,25 < kf <90
1n<%>

1 , ki >90

Die Nutzung einer auf dem modifizierten logarithmischen Wandgesetz basierenden Wandfunk-
tion ist bisher in der Praxis am weitesten verbreitet. Wandfunktionsmodelle fiir hydraulisch raue
Wénde werden von [Apsley, 2007; Aupoix, 2015] und [Lechner u. Menter, 2004] beschrieben.
[Jiménez, 2004] zeigt, dass die Absenkung des Geschwindigkeitsprofils im iibergangsrauen Regime
je nach untersuchter Oberflichenstruktur (Einzelelemente, regelméfig angeordnete Elemente, sto-
chastische Verteilung und Form der Oberfliche) stark variiert. Nach [Marusic u. a., 2010] miissen

fiir diesen Fall anwendungsspezifische Lésungen gefunden werden.

Alternativ konnen Rauheitseffekten in Strémungssimulationen auch durch verdnderte Randbe-

dingungen fiir eine oder mehrere Turbulenzgréfen modelliert werden. [Wilcox, 2008] tragt der
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Erhéhung der Wandschubspannung bei hydraulisch rauen Wianden Rechnung, indem er die spe-
zifische Dissipationsrate w an der Wand in Abhéngigkeit von der Funktion Sp = f(ks) berechnet:

2
u,? g g (i%)) FENE (2.11)
v () - 2) v s

Ein Nachteil dieser Variante ist nach [Patel u. Yoon, 1995], dass die erforderliche Gitterauflgsung
mit ungefihr y+ ~ 1 x 1072 sehr fein sein muss, um den Gradienten der turbulenten kinetischen
Energie k aufzulésen. In dem Modell von [Knopp u.a., 2009] wird dieses Problem gelést, indem

auch Randbedingungen fiir k angegeben werden:

+ u2
1, =5 ). =L 2.12
90) NG (2.12)
Ur 1

PN

kT % kt i Lkt i
dy = 0,03k, - min | 1; (3‘6) -min | 1; <485> -min | 1; <6‘6) ) (2.14)

Zusammenfassende Betrachtungen der vorgenannten Ansitze geben [Eca u. Hoekstra, 2011] und
[Fiala u. Kiigeler, 2011].

kw:min<;

W (2.13)

Ein dritter Ansatz ist die diskrete Abbildung der Oberflichentopografie im Rechengitter. Diese
topografischen Modelle verzichten auf die Rauheitsbeschreibung durch die dquivalente Sandrau-
heit. Als Vertreter wurden bereits die wviscous adaptive grid generation |vgl. Bons u.a., 2008;
Wang u.a., 2004] und die Immersed-Boundary-Method [vgl. Yuan u. Piomelli, 2014| an einfa-
chen Testfillen erprobt. Die Vorteile der Methoden liegen in der hohen Variabilitdt beziiglich der
Rauheitsform und -verteilung sowie in der Unabhéngigkeit von der dquivalenten Sandrauheit als
Eingabegrofe. Fiir den direkten Einsatz auf Pumpenstromungen ist diese Methode allerdings noch
nicht geeignet, da zur Abbildung einer Pumpengeometrie Rechengitter mit etwa 10'° Elementen
entstehen wiirden. Diese Gréfsenordnung iibersteigt zusammen mit der erforderlichen kleinen Zeit-

schrittweite die derzeit verfligbare Rechenkapazitét.

Als Zwischenweg von diskreter Abbildung und vollstéandiger Modellierung kann die Diskrete-
FElemente-Methode aufgefasst werden, welche von [Magagnato u.a., 2008; Pritz u. a., 2008; Stripf
u. a., 2009] zur Behandlung von Rauheitsproblemen bei Turbinenschaufeln genutzt wurde. Aus-
gangspunkt dieser Methode ist die Einfiihrung eines zusdtzlichen Senken-Terms in der Impul-
serhaltungsgleichung zur Abbildung der erhéhten Widerstandskraft bei rauen Oberflichen. Zur

Modellierung greifen Stripf u. a. auf Widerstandsbeiwerte einzelner Grundkorper zuriick, die an-
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(a) zweidimenionaler Fall, nach [Schlichting u. Gersten, 2006] (b) dreidimenionaler Fall, nach [Oertel jr., 2012]

Abb. 2.3: Schematische Darstellung einer Grenzschichtstromung mit Ablésung

hand empirischer Korrelationen und Oberflichenvermessungen bestimmt werden. Nachteilig bei
diesem Vorgehen ist, dass die Wirkung mehrerer benachbarter Elemente auf den Widerstandsbei-
wert unbeachtet bleibt und dass die Genauigkeit der Ergebnisse weitgehend von der Unsicherheit

der empirischen Korrelation abhéngt.

2.3.2 Modellierung von StromungsablGsung

Abgelbste Grenzschichten werden als freie Scherschichten bezeichnet. Sie konnen zu einer insta-
tiondren, turbulenten Nachlaufstromung mit grofiskaligen, kohdrenten Wirbelstrukturen fiihren,
die erhéhte Druckverluste verursacht. Die Héhe der Druckverluste hdngt dabei von der Grofie der
Ablosung ab. Diese wird durch die Lage der Ablése- und Wiederanlegestelle sowie das Ausmaf

des Rezirkulationsgebietes charakterisiert.

In Pumpen treten insbesondere bei Teil- und Uberlastbetrieb Strémungsablosungen auf, die
zu einem signifikanten Anstieg des Gesamtverlustes fiihren kénnen. Typischerweise entstehen sie
an der Schaufelein- und -austrittskante, an der Spiralzunge und in den Diffusorabschnitten von

Laufrad und Spirale.

Ablosungen koénnen in wandgebundenen Strémungen bei unstetiger Geometrieinderung oder
dann auftreten, wenn in Stromungsrichtung ein positiver Druckgradient herrscht. Wie in Ab-
bildung 2.3a dargestellt ist, wichst die Grenzschichtdicke im letztgenannten Fall durch die ein-
hergehende Verzogerung an, der wandnormale Geschwindigkeitsgradient wird kleiner und Grenz-

schichtfluid wird in die Hauptstromung transportiert [Schlichting u. Gersten, 2006]|. Nach Prandtl
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16st eine Stromung im ebenen Fall an der Stelle bzw. Linie ab und legt wieder an, an der der

Geschwindigkeitsgradient senkrecht zur Wand und damit auch die Wandschubspannung Null ist:
ou

Prandtls Ablosekriterium ist fiir den dreidimensionalen Fall nicht mehr anwendbar. Stattdessen
kann dann zur Bestimmung einer Ablosung nach [Oertel jr., 2012] das Kriterium der Konvergenz
der Wandstromlinien dienen, siehe Abbildung 2.3b.

Untersuchungen zeigen, dass Ablosungen bei turbulenten Grenzschichten aufgrund der hohe-
ren kinetischen Energie innerhalb der Grenzschicht gegeniiber laminaren Grenzschichten spéter
ablésen oder ginzlich vermieden werden konnen. Hydraulisch raue Wéande bewirken den gleichen

Effekt, weil der Querimpulsaustausch durch die Rauheitswirkung ebenfalls erhéht wird.

Die Grenzschichtbehandlung und die Turbulenzmodellierung spielen bei der Simulation von
Strémungsablosungen eine entscheidende Rolle. Es ist bekannt, dass Wandfunktionen, wie das
logarithmische Wandgesetz, aufgrund der Verletzung von Modellannahmen im gesamten Ablo-
segebiet nicht anwendbar sind [Skoda, 2003|. Stattdessen ist eine Grenzschichtbehandlung zu

wahlen, die die Grenzschichtstrémung direkt berechnet.

Bei der Simulation von Pumpen werden zur Turbulenzmodellierung vorwiegend Wirbelviskosi-
tatsmodelle, wie das k-e- oder w-basierte Modelle verwendet. In Bezug auf die Abbildbarkeit von
Ablosungen wurde mehrfach gezeigt, dass das k-e-Turbulenzmodell bei Strémungen mit Ablésun-
gen nicht anwendbar ist [El-Behery u. Hamed, 2009; Iaccarino, 2001| — eine Erklérung hinsichtlich
der stromungsphysikalischen Ursachen kann bei [Leder, 1992] nachgelesen werden. Bessere Ergeb-
nisse werden mit w-basierten Modellen, wie dem SST Modell erzielt. Dieses Modell wurde so

kalibriert, dass Ablésephénomene akzeptabel abgebildet werden kénnen [Menter u. a., 2004].

2.4 Experimentelle Bestimmung der Wandschubspannung

Die Kenntnis der Wandschubspannung ist bei der Erforschung von Grenzschichtstrémungen, bei
der Grenzschichtmodellierung in der numerischen Strémungsmechanik und bei Strémungsma-
schinen von Interesse. So kénnen mit ihr turbulente Phinomene, Reibungsverluste, Transition,
Ablosung, Kavitation und der Wirmetransport charakterisiert werden. Bei der Entwicklung von
Methoden zur Wandbehandlung in Stromungssimulationen dient die Wandschubspannungsmes-
sung der Validierung. In Strémungsmaschinen ist die Kenntnis der Wandschubspannung ebenfalls
notwendig, um beispielsweise in Herzpumpen das Hamolyserisiko [Mizunuma u. Nakajima, 2007]
oder bei hygienegerechten Pumpen den Abreinigungsprozess [Kipp, 2011| zu bewerten. Weitere

Anwendungsfelder sind die aktive Stréomungskontrolle und die Bewertung von Kiihlkonzepten.
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Die Messverfahren zur Bestimmung der Wandschubspannung werden iiblicherweise in direk-
te und indirekte Verfahren unterteilt. Indirekte Methoden bestimmen die Wandschubspannung
durch Ausnutzen von Analogien des Stoff- und Wirmetransportes. Beispiele dieser Gruppe sind
Heiffilmsensoren [Berca, 2007] oder die Olfilminterferometrie [Zanoun u. a., 2003]. Weiterhin kon-
nen funktionale Zusammenhinge mit der Geschwindigkeitsverteilung genutzt werden und Ge-
schwindigkeitsmessungen in der Grenzschicht mittels Hitzdrahtsonden, Preston-Rohren, pPIV
oder Wandgradienten-LDA [Naqwi u. Reynolds, 1987| durchgefiithrt werden. Zur dritten Gruppe
der indirekten Verfahren z&hlen MEMS-Anwendungen, wie Biegebalken [Briicker u. a., 2005] oder
Grenzschichtzéune |Savelsberg u. a., 2012].

Die direkte Erfassung der Wandschubspannung erfolgt mit Wandschubspannungswaagen. Diese
bestehen aus einem Schwimmkoérper (floating element), der in einem Gehduse mit einem klei-
nen Spalt eingebaut ist. Durch die aus der Wandschubspannung resultierenden Kraft wird der
Schwimmkérper ausgelenkt. Die Wandschubspannung kann dann durch optische oder kapaziti-
ve Messung der Auslenkung berechnet werden. Nach [Tropea u.a., 2007] ist ein wesentlicher
Vorteil der direkten Messung gegeniiber indirekten Methoden, dass keine Annahmen iiber das
Stromungsfeld, die Fluid- oder Oberflicheneigenschaften getroffen werden miissen. Daher ist die

Messgenauigkeit nicht von der Giiltigkeit zugrundeliegender Modellannahmen abhingig.

Ubersichtliche Darstellungen zur Wandschubspannungsmessung geben |Winter, 1979 und [Tro-
pea u.a., 2007].

Gegentiber anderen Messaufgaben ist die Messung der Wandschubspannung ein schwieriges
Unterfangen. Ursache hierfiir sind die Besonderheiten der Strémung in Wandgrenzschichten: die
typischen Zeit- und Lingenskalen sind sehr klein und die Gradienten in wandnormaler Richtung
sind sehr hoch. Dies macht die Miniaturisierung der Sensor- bzw. Messfeldgréfe erforderlich,
woraus sich wiederum hohe Anforderungen an die Mechanik, die erforderliche Sensitivitat und
die Robustheit ergeben. Bei der Verwendung von Wandschubspannungswaagen oder Heifsfilm-
sonden wirken sich zudem Einbaufehler in der Gréfenordnung der Grenzschichtdicke wesentlich
auf die Messgenauigkeit aus. Oftmals sind Wandschubspannungsmessungen daher auf einfache

Stromungsfille, wie Kanal- und Plattenstromungen in Luft beschrankt.

In Pumpen werden besondere Anforderungen gestellt, die sich aus der turbulenten Stromung
mit einem instationdren, komplexen dreidimensionalen Geschwindigkeitsfeld und steilen Druck-
gradienten ergeben. In der untersuchten Versuchspumpe treten lokal je nach Betriebspunkt Wand-
schubspannungsamplituden in der Grofsenordnung von mehreren kPa und Grenzschichtdicken 4,
im Bereich weniger 10 pm auf. Weiterhin ist mit rauen Einsatzbedingungen durch Vibrationen,
Druckstéfe und hohen Systemdriicken zu rechnen und ggf. die elektrische Isolierung sicherzustel-

len. Des Weiteren ist die in situ Kalibrierung bei Pumpen sehr schwierig.
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Nur wenige verfiigbare Sensorkonzepte eignen sich {iberhaupt fiir den FEinsatz in Pumpen. Dies
wird anhand der geringen Anzahl verdffentlichter Arbeiten zur Wandschubspannungsmessung in
Turbomaschinen mit Wasser als Arbeitsmedium klar.

[Berca, 2007] nutzte Heikfilm-Sensoren zur Untersuchung in einer Francis-Turbine und entwi-
ckelte den Prototypen eines multidirektionalen Heiffilm-Sensors in MEMS-Bauweise. Die Ampli-
tuden der Wandschubspannung waren bei Berca auf 7,, < 200 Pa begrenzt.

[Kipp, 2011] fithrte Wandschubspannungsmessungen mit kommerziellen Heiffilm-Sensoren in
einer Pumpe mit n,—23 ﬁ durch. Die Amplituden der Wandschubspannung lagen im Bereich
zwischen 7, ~ 10Pa und 440 Pa. Kipp stellt fest, dass die genutzten Sensoren aufgrund der
verwendeten Materialien nur eingeschrinkt fiir den dauerhaften Einsatz bei hohen Amplituden
geeignet sind und berichtet von Sensorausfillen beim Messbetrieb in Pumpen.

Untersuchungen zur direkten Wandschubspannungsmessung in Pumpen sind nicht bekannt.

2.5 Modelle der relevanten Pumpenstromungen und deren

Verluste

In den nachfolgenden Abschnitten 2.5.1 bis 2.5.3 wird die Strémung in den relevanten Bereichen
von Pumpen mit niedriger spezifischer Drehzahl anhand der bekannten Modellansitze vorgestellt.
Dabei wird auf den aktuellen Kenntnisstand bei der Verlustabschétzung eingegangen.

Anhand der vorgestellten Modelle konnen die Messgrofen und -orte fiir die experimentellen
Untersuchungen definiert werden. Weiterhin dienen sie als Grundlage fiir die weitere Analyse der

gemessenen und simulierten Pumpenstromung.

2.5.1 Spiralgehduse

Hiufig bilden Spiralgehduse die Leiteinrichtung von einstufigen Radialpumpen. Im Spiralgehduse
wird das Fluid zunédchst gesammelt und dann an der Spiralzunge vorbei in den Druckstutzen
abgefiihrt. Um die auftretenden Verluste sowie die Radialkréfte auf das Laufrad und das Lager
moglichst gering zu halten wird ein homogenes Stromungsfeld angestrebt. Da der vom Laufrad
abgegebene Volumenstrom mit dem Umschlingungswinkel o der Spirale ansteigt, muss hierfiir
gleichzeitig die durchstromte Querschnittsfliche zunehmen (siehe Abb. 2.4).

Als Berechnungsmethoden fiir den Flichenverlauf sind in der Praxis zwei Methoden etabliert.
Nach Pfleiderer gilt fiir den Drall in jedem Querschnitt ¢, -7 = konst.. Der Druck nimmt also von
innen nach aufsen zu, wihrend ¢, sinkt. Vom industriellen Hersteller der untersuchten Versuchs-
pumpe wurde die Auslegungsmethode von [Stepanoff, 1957| verwendet. Nach diesem Verfahren
ist die Geschwindigkeit und damit auch der Druck bei Betrieb im Auslegungspunkt iiber dem
Umfang konstant (¢, = konst.). Demnach nimmt die Querschnittsfliche proportional zum Um-

schlingunswinkel « zu.
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90°

180°

Abb. 2.4: Spiralgrundform und -querschnitt mit typischer Sekundérstrémungsform

Der Druckstutzen des Spiralgehéuses wird als Diffusor gestaltet, um die kinetische Energie
des Fluids durch Verzégerung in statischen Druck umzuwandeln. Zudem wird die Spiralquer-
schnittsform in einen kreisférmigen Austrittsquerschnitt tiberfithrt. Der Druckstutzen kann sich
grundsétzlich in tangentialer oder in radialer Bauweise an die Spirale anschlieffen. Nach [Sigloch,
2008| liegt der Vorteil der tangentialen Bauweise in einer verlustarmeren Stromungsfithrung, da die
Neigung zur Strémungsablosung geringer ist. Bei radialer Ausfilhrung kann jedoch ein giinstigerer
Einbau der Pumpe umgesetzt werden und die Kréifte auf die Rohrleitung reduziert werden, wes-
halb diese Bauart hiufig in der Praxis auftritt. Auch in der Versuchspumpe ist der Druckstutzen

in radialer Bauweise ausgefiihrt.

Spiralstromung und Verluste

Aufgrund der Geschwindigkeitsverteilung am Laufradaustritt wird die Spirale vom Hauptteil der
Stromung in Umfangsrichtung durchstrémt. Die auftretende Sekunddrstrémung kann mit der in
einem Rohrkriimmer verglichen werden [Kelder u.a., 2001]: Durch die Uberlagerung der Haupt-
stromung mit der radialen Komponente der Laufradabstromung und der wirkenden Zentrifugal-
krafte bildet sich als Sekundérstrémung ein Wirbelsystem aus. Dieses kann in Abhéngigkeit der
Querschnittsform und des Abstrémprofils in Form eines gegensinnig rotierenden Wirbelpaars (sie-
he Abb. 2.4, rechts) oder in einer Mischform auftreten |[Elholm u.a., 1992].

Erste experimentelle Untersuchungen zur Geschwindigkeits- und Druckverteilung in der Spirale
einer Pumpe mit n, = 33 ﬁ wurden von [Binder u. Knapp, 1936] durchgefiihrt. Sie zeigen, dass
die Druckverteilung im Bestpunkt mit Ausnahme der Spiralzungenumgebung uniform ist, siehe
Abbildung 2.5. Bei starker Teillast und im Uberlastbetrieb treten jedoch deutliche Abweichungen
davon auf. Diese dufern sich bei Uberlast durch einen merklichen Druckabfall zwischen o = 225°
und 355° auf etwa den halben Mittelwert und bei starker Teillast durch einen stetigen Druckanstieg

iber knapp 90 % des Spiralumfangs.
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Abb. 2.5: Druckverteilung iiber den Spiralumfang fiir Pumpe mit n, = 33 L nach [Binder u.

min

Knapp, 1936]

Die Druckverldufe werden in der Literatur durch eine ungleiche Paarung von Volumenstrom und
Querschnittsfliche begriindet: Bei Teillast ist die durchstromte Flache zu grof und die Strémung
wird verzogert — die Spirale wirkt als Diffusor. Im Uberlastbetrieb ist die Spirale hingegen zu klein
und das Fluid wird wie in einer Diise beschleunigt.

Binder u. Knapp zeigen anhand von Geschwindigkeitsmessungen am Spiraleintritt, dass die
Laufradabstromung nicht symmetrisch ist und dass die Radialkomponente der Geschwindigkeit
in einigen Bereichen nach innen und in anderen nach auften gerichtet ist. Sie folgern daraus,
dass die Spiralstromung zuriick in die Radseitenrdume oder das Laufrad stréomt und daraus eine
Kopplung resultiert.

Eine Zusammenfassung von Forschungsarbeiten zur Spiralstromung bis zum Jahr 1994 gibt
[Bahm, 2000].

Die in der Spirale auftretenden Verluste werden in der Literatur hdufig in Verluste der Haupt-
und Sekundérstrémung separiert. Dabei werden die dominanten Reibungsverluste der Haupt-
stromung in Analogie zur ebenen Platten- oder Rohrstromung mit eindimensionalen Modellen
abgeschitzt [vgl. Giilich, 2014; Nemdili, 2000; Tamm, 2002].

[Van den Braembussche, 2006] gibt fiir die Reibungsverluste der Hauptstromung den Zusam-

menhang

ApReibung = gCZ ) ADlh (2.16)
an. Hierbei bezeichnen ¢ die wandparallele Geschwindigkeitskomponente, [ die Linge der Spirale,
Dy, deren hydraulischen Durchmesser und A den Rohrreibungsbeiwert. Der Einfluss hydraulisch
rauer Winde auf die Reibungsverluste wird demnach durch den Rohrreibungsbeiwert A oder

bei Plattenmodellen durch den Reibungsbeiwert c; beriicksichtigt. Aus einer Abschitzung der
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Verlustbeiwerte A bzw. ¢y wird deutlich, dass die Reibungsverluste in der Spirale durch Rauheits-

effekte um ein Vielfaches erhoht werden konnen.

Zusitzlich auftretende Verzogerungsverluste der Hauptstromung infolge der Querschnittserwei-
terung zwischen Laufradaustritt und Spirale werden entsprechend einer plétzlichen Rohrerweite-
rung abgeschatzt:

ApVerziigerung = g (CuZ - Cu4)2 . (217)

Bei der Bestimmung der Verluste der Sekundérstromung nimmt Van den Braembussche an,

dass die gesamte kinetische Energie der Radialkomponente c,9 dissipiert wird:

Apsekund'ailr = gczg . (2.18)

Spiralzungenumstréomung

Nachdem das Fluid die Spirale durchstromt hat, wird es an der Spiralzunge in den Druckstutzen
geleitet. Die Umstromung der Spiralzunge erfolgt analog zu einer Profilumstromung, wobei der
Anstellwinkel bei der Pumpenauslegung so gewéhlt wird, dass im Auslegungspunkt eine stoffreie

Anstromung erfolgt.

Bei einer Verdnderung des Betriebspunktes dndert sich der Anstromwinkel der Spiralzunge: Bei
steigendem Volumenstrom wird der Anstromwinkel grofer, wihrend er bei sinkendem Volumen-
strom negativ wird. Infolge der damit einhergehenden Stoffanstromung kann die Strémung an der
Spiralzunge ablésen (sieche Abb. 2.6) [vgl. Brownell u. Flack, 1984]. Nach [Bahm, 2000] kann eine
Ablosung bei extremer Teillast (V* < 0,2) zur Riickstromung in das Laufrad hinein und dadurch
zu einem instabilen Kennlinienverhalten fiihren. [Meschkat, 2004| bestétigt experimentell, dass
die Geschwindigkeitsverteilung am Spiraleintritt in der Ndhe der Spiralzunge betriebspunktab-
hingig starken Anderungen unterliegt. Wihrend die Durchstrémung bei Nennlast groRtenteils in
radiale Richtung erfolgt, treten bei Teillast im Bereich um die Spiralzunge Riickstrémungen iiber
den gesamten Eintrittsquerschnitt auf. Bei Uberlast beobachtet Meschkat, dass die Umfangskom-
ponente der Geschwindigkeit direkt an der Spiralzunge negativ wird. Das heifst, dass das Fluid
dort entgegen der Laufraddrehrichtung stromt. Sowohl Ablésungen an der Spiralzunge als auch

Scherschichten infolge von Geschwindigkeitsunterschieden tragen hier zu den Verlusten bei.

[Barrio u.a., 2010] untersuchten das pulsatile Strémungsverhalten in der Umgebung der Spi-
ralzunge am Beispiel einer kommerziellen Pumpe mit n, = 24 ﬁ Sie zeigen, dass die groften
Druckschwankungsamplituden im Bereich von o = 10° bis 30° auftreten und durch die Inter-
aktion der Laufradabstrémung mit der Spiralzunge verursacht werden. Die Laufradabstrémung
besitzt einen jef-wake-Charakter, der von Sekundirstromungen lokal iiberlagert wird und dessen
Ausprigung vom Betriebspunkt abhgéingt. Barrio u. a. zeigen, dass die Druckschwankungen an

der Spiralzunge wihrend eines Schaufeldurchgangs infolgedessen erheblich variieren.
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Abb. 2.6: Betriebspunktabhéngige Ablosung an der Spiralzunge nach [Wesche, 2012]

[Keller u.a., 2014] bestatigen das Auftreten eines ungleichférmigen Abstréomprofils des Laufra-
des durch experimentelle Untersuchungen bei Uberlast (V* = 1,5). Sie zeigen, dass mehrere aus
dem Laufrad stammende Gebiete hoher Wirbelstirke und freie Scherschichten periodisch die Spi-
ralzunge umstromen. Hierdurch kommt es zu einer Wechselwirkung mit der Strémungsablosung
an der Spiralzunge, welche durch die Laufradabstrémung periodisch angefacht und abgeschwicht

wird.

Stromung im Druckstutzen

Der Druckstutzen von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl wird im Regelfall als Diffusor ausge-
legt. Im Fall der Versuchspumpe ist die Kontur raumlich gekrimmt, da der Druckstutzen radial
ausgefiihrt ist.

Die Stréomung im Druckstutzen kann niherungsweise als Uberlagerung von einer turbulenten
Diffusor- und Rohrkriimmerstrémung betrachtet werden. Demnach stellen Ablésungen die do-
minante Verlustursache dar. Der Offnungswinkel und der Kriimmungsradius bestimmen nach
[Giilich, 2014] ob und in welcher Form (einseitig, beidseitig, alternierend) Ablésungen auftreten.
Auferdem héngt die Abléseneigung von der Diffusorlénge und der Zustrémbedingung (Turbulenz-
grad, Geschwindigkeitsverteilung und Grenzschichtentwicklung) ab, wobei ein hoher Turbulenz-
grad, eine geringe Grenzschichtdicke und eine drallbehaftete Zustromung die Ablésung verzdgern.

[Meschkat, 2004] legt dar, dass die aus der Spiralstromung stammende Sekundérstromung ihre
Drehrichtung trotz der geéinderten Stromlinienkriimmung beibehélt, wenn der Druckstutzen kurz
ausgefiihrt ist. Mit Hilfe von Geschwindigkeitsmessungen zeigt Meschkat, dass die Stromung bei
Uberlastbetrieb infolge der ungleichférmigen Zustrémung Querstrémungsanteile besitzt. Erst ab

V* < 1,0...1,1 verlauft die Stromung parallel zur Wandkontur.

Nach der Gleichung von Bernoulli ergibt sich der ideale, also verlustfreie Druckaufbau im Druck-

stutzen aus dem Verhéltnis der Querschnittsflichen A am Ein- und Ausgang gemif

I CR AN (2.19)
pA pE—QCE A, . .
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Unter der Voraussetzung ablosungsfreier Stromung, also idealerweise beim Pumpenbetrieb im

Auslegungspunkt, wird der Druckverlust mit dem Ansatz

p
ApDruckstutzen = §CQE - (Druckstutzen (2'20)

abgeschétzt. Fiir konische Diffusoren benennt [Wesche, 2012| den Verlustbeiwert beispielsweise

A\ 2 A Ap\?
r sen = 3,2 - 1,25 1_7E o Rl oy ' 221
CDruckstutzen = 3,2 - (tan ) ( Ay + 8sin Ax (221)

Hierbei sind v der Offnungswinkel und A\ der Rohrreibungsbeiwert. Der erste Summand in Glei-

mit

chung 2.21 bildet Verluste infolge der Verzogerung und der zweite Summand Reibungsverluste
ab. Ein Vergleich beider Terme zeigt, dass Verzdgerungsverluste im Druckstutzen gegeniiber Rei-

bungsverlusten dominant sind.

2.5.2 Radseitenraumstromung

In der Literatur wird davon ausgegangen, dass bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl neben der
Spiralgehdusestromung ein Grofteil der Stromungsverluste aus der Radseitenraumstromung re-
sultiert. Die Radseitenraumstrémung wird hiufig ausgehend von der Strémung zwischen einer ro-
tierenden (Laufradseite) und einer feststehenden Scheibe (Gehéuseseite) modelliert. Wahrend der
hintere Radseitenraum der Versuchspumpe ndherungsweise dieser Modellvorstellung entspricht,
wird die Stromung im vorderen Radseitenraum zusédtzlich von einer Stromung mit dem Spaltvo-
lumenstrom Vgp iiberlagert. Diese resultiert aus dem Druckunterschied zwischen Laufradein- und
-austritt und durchstromt den Radseitenraum und den Dichtspalt. Der Spaltvolumenstrom kann
bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl zwischen 4 % und 15 % des geférderten Volumenstroms
betragen. Infolgedessen &ndern sich die Stromung und die auftretenden Verluste im Radseiten-
raum merklich. Nachfolgend werden die beiden Félle des durchstréomten und undurchstromten

Radseitenraums vorgestellt.

Modell der Radseitenraumstrdmung ohne iiberlagerte Durchstrémung

In Abbildung 2.7 ist das Modell der undurchstromten Radseitenraumstrémung schematisch dar-
gestellt. Der Auflenradius der mit der Winkelgeschwindigkeit €2 rotierenden Scheibe sei 72 und
der axiale Abstand zwischen beiden Scheiben s,,.

Aufgrund der Haftbedingung entspricht die Fluidgeschwindigkeit an der feststehenden Wand
Null und an der rotierenden Scheibe der lokalen Umfangsgeschwindigkeit. Die Wandgrenzschich-
ten werden auf der rotierenden Laufradseite Eckmann- und auf der stillstehenden Geh&useseite
Bédewadt-Schicht genannt [Launder u. a., 2010]. Auferhalb der beiden Wandgrenzschichten kann

sich in Abhéngigkeit vom vorliegenden Stromungsregime eine Kernstrémung ausbilden. In ihr
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Abb. 2.7: Drei- und Vier-Schichten-Modell der Radseitenraumstrémung fiir Regime IV

befinden sich die Zentrifugal- und Druckkraft im Gleichgewicht. Die Geschwindigkeit ist aus-
schlieklich in Umfangsrichtung gerichtet und der Druck steigt radial von innen nach auften an.
Dieser Hauptstromung ist eine auf die Grenzschichten beschrinkte und radial gerichtete Sekun-
déarstromung {iberlagert: An der rotierenden Scheibe wird das Fluid durch die Zentrifugalkraft
radial nach auflen beschleunigt und aufgrund der Massenerhaltung stromt es an der stationdren

Scheibe nach innen zuriick.

Das zur Aufrechterhaltung der Stromung erforderliche Antriebsmoment M pgr der rotierenden
Scheibe ergibt sich aus dem Integral der Wandschubspannung 7, und wird in dimensionsloser

Form geschrieben als

T2

1
= 75 NoER /27rr27'w (r)dr

Ty

M

M Rgsr

~ TSR (2.22)

Die entsprechende Antriebsleistung wird als Reibleistung oder Radreibung des Laufrads Prr be-
zeichnet. Sie wird in Pumpen als Mal fiir die Reibungsverluste in den Radseitenrdumen interpre-
tiert und erreicht nach [Giilich, 2014] bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl ungefihr 30 % der
Nutzleistung Py, = ngV. Es gilt

Prr = Mpsp-Q . (2.23)

Die Hohe der Radreibung éndert sich mit dem Strémungsregime. [Daily u. Nece, 1960] unterteilen
2
in Abhéingigkeit der Reynolds-Zahl Re = 27> und der dimensionslosen axialen Spaltweite G = 2a=

14 )

vier Stromungsregime:

e Regime I: laminare Strémung, zusammengewachsene Grenzschichten, c¢j; oc Re™!
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Abb. 2.8: Stromungsregime im RSR nach [Daily u. Nece, 1960] und Einordnung der Versuchs-
pumpe

e Regime II: laminare Stromung mit separater Kernstromung, cj; oc Re™"/2
e Regime III: turbulente Strémung, zusammengew. Grenzschichten, ¢j; oc Re™ "/
e Regime IV: turbulente Strémung mit separater Kernstromung, cy; o< Re™ "/

In Abbildung 2.8 sind die Regimegrenzen und der zu erwartende Bereich in den Radseitenriu-
men der Versuchspumpe aufgetragen. Es ist zu erkennen, dass im hinteren und in weiten Teilen
des vorderen Radseitenraums Regime IV zu erwarten ist. Lediglich im verjiingten Bereich vor dem
Dichtspalteintritt (r* > 0,4) kénnte im vorderen Radseitenraum Regime III auftreten.

Nach [Schultz-Grunow, 1935| bildet sich bei der zu erwartenden Stromungsform IV zwischen
den beiden Wandgrenzschichten eine turbulente Kernstromung aus (siehe Abb. 2.7 links). De-
ren Geschwindigkeit wird durch das Verhaltnis kot von Laufradgeschwindigkeit v = € - r und

Fluidwinkelgeschwindigkeit 8 = <+ charakterisiert mit

krot = f(r)=5=— . (2.24)

Die Druckverteilung der Radseitenraumstrémung kann als Funktion der Kernrotation k.ot ausge-
driickt werden: )
% = p% = pkyot - Q2 (2.25)
Gleichung 2.25 beschreibt das Gleichgewicht aus Druck- und Zentrifugalkraft in der Kernstro-
mung. Somit kann aus einer gemessenen Druckverteilung auf die Kernrotation geschlossen werden.
Schultz-Grunow gibt an, dass bei turbulenter Strémung die Kernstrémung wie ein Starrkérper
mit
krot = 0,512 |
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also etwa der halben Laufradgeschwindigkeit rotiert.

Alternativ zu diesem Drei-Schichten-Modell wurde von [Senoo u. Hayami, 1976] ein erweiter-
tes Vier-Schichten-Modell eingefiihrt, das die Entwicklung der Grenzschichtdicken beriicksichtigt
(siehe Abb. 2.7 rechts). Aus Kontinuitatsgriinden wird eine zusétzliche vierte Schicht (b) einge-
fiihrt, in der die Stromungsgeschwindigkeit eine radial auswirts gerichtete Komponente besitzt.

Sie befindet sich zwischen der Kernschicht (¢) und der Gehdusegrenzschicht (a).

Eine Vielzahl der verfiigbaren Modelle zur Beschreibung der Radseitenraumstromung und zur
Abschétzung der Verluste greifen auf die Arbeiten von Schultz-Grunow zuriick. Sie setzen voraus,
dass die Stromung stationér, inkompressibel und axialsymmetrisch ist. Weiterhin wird angenom-
men, dass der Druck sich ausschlieflich in radiale Richtung dndert und dass der Einfluss der
Rauheit unabhéngig von der Grenzschichtdicke ist. Einige Beispiele stammen von [Daily u. Nece,
1960; Kurokawa u. a., 1978; Nixon u. Cairney, 1972| und [Thanapandi u. Prasad, 1990].

Einfluss von Rauheitseffekten und einer iiberlagerten Durchstrémung

Im vorderen Radseitenraum wird die beschriebene Strémung vom radial einwirts gerichteten
Spaltvolumenstrom Vgp iiberlagert. Aufserdem wurden in den durchgefiihrten Untersuchungen
die Oberflichenrauheit der Radseitenraumwinde variiert. Beides verdndert die Stromung und die

einhergehenden Verluste.

Durch die iiberlagerte Durchstromung nimmt nach |Giilich, 2014] der Radialanteil der Geschwin-
digkeit auf der Gehduseseite zu, wihrend die Kernstromung weiterhin nur in Umfangsrichtung
flieit. Gleichzeitig wird am Eintritt in den Radseitenraum ein Eintrittsdrall k.o g eingebracht,
der die Radseitenraumstrémung nach [Lauer, 1999] und [Will, 2011] beeinflusst: ist Koy, groker
als 0,5, wird die Kernstromung durch den Eintrittsdrall beschleunigt, wihrend sie bei kot g < 0,5
verzégert wird. Des Weiteren ist der Rotationsfaktor ko bei {iberlagerter Durchstrémung nicht
mehr konstant, sondern nimmt in Richtung der Drehachse zu. Dadurch sinkt auch die Radreibung
[Altmann, 1982].

Mit dem gednderten Geschwindigkeitsfeld geht eine Verdnderung der radialen Druckverteilung

einher. [Will, 2011] gibt folgenden Zusammenhang an:

9 .
_ p 2 2.2 ] p Vep (1 1
p (T) =PE + §kr0t,E -Q 5 < — 1{32) + §7T2$2x (7’% — ﬁ . (226)

Hierbei bezeichnet der Index E den Wert einer Grofe am Radseitenraumeintritt. Aus Glei-
chung 2.26 ist ersichtlich, dass der Druckabfall mit zunehmendem Spaltvolumenstrom verstirkt

wird. Somit begrenzt sich der Spaltvolumenstrom selbst, wie in Abschnitt 2.5.3 ausgefiihrt wird.
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Das Stromungsfeld im Radseitenraum wird durch die Wirkung hydraulisch rauver Wénde eben-
falls beeinflusst. Nach [Kurokawa u.a., 1978] héngt die Rauheitswirkung im Wesentlichen vom
Verhéltnis der Oberflachenrauheiten auf der rotierenden und stehenden Scheibe ab: Ist die Ober-
flichenrauheit der rotierenden Scheibe grofer, dann nehmen die Kernrotation und der Druck-
gradient zu. Beide sinken hingegen ab, wenn die Oberflachenrauheit auf der Gehduseseite grofer
als auf der Laufradseite ist. Bei gleicher Oberflichenrauheit wird keine Anderung der Kernrota-
tion festgestellt. Kurokawa u.a. geben fiir den Beginn der Rauheitswirkung den Grenzwert der
dquivalenten Sandrauheit kg

100v
ks,k:rit >

(2.27)

rel
an. Hierbei beschreibt c.¢ die Realtivgeschwindigkeit des Fluids zur betrachteten Wand. Die

dquivalente Sandrauheit ks wird aus dem R,.,s-Wert der Oberfliche mit
ks - 176 . R'r‘ms (228)

ermittelt. Weitere Modelle zur Verlustabschétzung fiir die Stromung im Radseitenraum stammen
unter anderem von |Lauer, 1999; Li, 2013; Will, 2011] und [Giilich, 2014].

Im Gegensatz zur vorgestellten Modellstromung kann die reale Radseitenraumstréomung nicht
losgelost von der Dichtspalt-, Laufrad- und Spiralstromung betrachtet werden. [Bahm, 2000;
Meschkat, 2004] und [Will u. a., 2012] haben gezeigt, dass im Betrieb von Spiralgehdusepumpen
aufserhalb des Bestpunktes asymmetrische Druck- und Geschwindigkeitsverteilungen zu erwarten
sind. Diese resultieren vermutlich aus einer Strémungswechselwirkung und der damit einhergehen-
den Uberlagerung der Radseitenraumstrémung durch Stérungen. Nach [Wesche, 2012] liegen iiber

die Kopplung der Strémung in den einzelnen Bereichen jedoch kaum detaillierte Erkenntnisse vor.

2.5.3 Dichtspaltstrémung

Bei Radialpumpen mit beriihrungsfreier Dichtung befindet sich zwischen Gehduse und Lauf-
rad hiufig ein zylindrischer Dichtspalt der Spaltweite s und Spaltlinge lg,. Durch diesen und
den angrenzenden Radseitenraum werden der Laufradaus- und -eintritt hydraulisch miteinander
verbunden. Bedingt durch den Druckunterschied zwischen dem Laufradaus- und -eintritt bzw.
zwischen dem Dichtspaltein- und -austritt stromt ein Teil des Volumenstroms, der Spaltvolu-
menstrom Vgp, iiber den Radseitenraum und den Dichtspalt zuriick und bildet so eine interne
Kurzschlussstromung. Nach [Stoffel, 1993] und |Giilich, 2014 wird der erhéhte statische Druck im

Spaltvolumenstrom weitgehend dissipiert und triagt daher zu den Verlusten in einer Pumpe bei.
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Abb. 2.9: Schematischer Meridianschnitt eines Dichtspaltes mit qualitativer Geschwindigkeitsver-
teilung

Der volumetrische Wirkungsgrad einer Pumpe beschreibt den Quotienten aus dem geférderten

Volumenstrom V und dem Laufradvolumenstrom geméf

14
Mol = = (229)

V—i—VSp

und ist folglich ein Maf fiir den Anteil des Spaltvolumenstroms und der einhergehenden Verluste.

Wie in Abschnitt 2.5.2 gezeigt, sind die Stromung und Verluste in Radseitenraum und Dichtspalt
eng miteinander gekoppelt. Die Verluste verhalten sich dabei gegenldufig: Durch den Spaltvolu-
menstrom wird der Verlust im Radseitenraum verringert, wahrend der volumetrische Wirkungs-
grad mit zunehmendem Spaltvolumenstrom abnimmt. Nach Stoffel wirkt sich der volumetrische
Wirkungsgrad insgesamt stirker auf den Gesamtverlust aus. In der Praxis wird daher angestrebt,
eine moglichst hohe Drosselwirkung (s. u.) zu erzielen, um den Spaltvolumenstrom gering zu
halten.

Die Dichtspaltstromung wird in der Literatur ausgehend von einer Couette-Stromung beschrie-
ben, die vom Spaltvolumenstrom in axialer Richtung {iberlagert wird. Die resultierende Strémung
erfolgt demnach auf spiralférmigen Bahnen. In Abbildung 2.9 sind fiir beide Grundstrémungen
die qualitativen Geschwindigkeitsprofile dargestellt: Die Umfangskomponente ¢, entspricht am
rotierenden Laufrad der Umfangsgeschwindigkeit €2 - rg, und nimmt bis zur stillstehenden Ge-
hiusewand linear auf Null ab. Die aus dem Spaltvolumenstrom und der durchstromten Fliche
Agp gebildete Axialgeschwindigkeit c,; bildet in Abhéngigkeit von der Reynolds-Zahl Reg, ein

laminares Hagen-Poiseuille- oder turbulentes Geschwindigkeitsprofil aus, dabei gilt fiir cq,

_ Vs

Caz = . 2.30
s, (2.30)
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Abb. 2.10: Schematisches Modell der Dichtspaltstromung

Die Dichtspaltstromung wird durch zwei Reynolds-Zahlen Re,, und Re, charakterisiert:

Regs = - 'VC‘“” (2.31)
Q
Re, — > VTSP : (2.32)

Nach [Li, 2013] ist die Stromung turbulent, wenn

1
Rekrit = \/Re2, + ZRQ%‘ 2 996,6 (2.33)

Neben der beschriebenen Grundstromung treten weitere Effekte auf, die zum Gesamtverlust

vorliegt.

der Dichtspaltstromung beitragen (sieche Abb. 2.10). Zunéchst wird die aus dem Radseitenraum
kommende Stromung am Dichtspalteintritt infolge der Querschnittsinderung beschleunigt und
dann in axiale Richtung umgelenkt (1). Hiernach beginnt der Einlaufvorgang und die Dicke der
beiden Wandgrenzschichten nimmt in Strémungsrichtung solange zu (2), bis eine ausgebildete
Stromung vorliegt (3). Am Ausgang des Dichtspalts wird die Stromung dann in radiale Richtung
umgelenkt und gleichzeitig durch die plétzliche Querschnittserweiterung verzégert (4). Weiterhin
konnen ab der kritischen Taylor-Zahl Ta > 41,3 torusférmige Taylor-Wirbel als Sekundérstromung
auftreten. Diese werden mit zunehmender Taylor-Zahl instabil und zerfallen schlieflich vollsténdig.
Es gilt

5-Qrg, s

Ta = (2.34)

v rSp

Verluste

In der Literatur wird die Dichtspaltstromung anhand der Druckdifferenz Apg,, zwischen dem Ein-
und Austritt charakterisiert, welche bei einem gegebenen Spaltvolumenstrom Vgp die Drossel-

wirkung des Dichtspaltes beschreibt. Die Drosselwirkung wird vorwiegend durch die konstruktive
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Ausfithrung, insbesondere von der Dichtspaltweite s, beeinflusst. Typische Spaltweiten bei Metall-
gusspumpen betragen s &~ 0,2 mm. Fertigungsbedingt oder durch Verschleifs treten in der Praxis

aber auch hohere Spaltweiten auf.

Zur Abschitzung des Druckverlustes wird unter der Annahme einer axialsymmetrischen Stro-

mung der Ansatz
Apsy =5 - cia - Csp (2.35)

gewihlt. Hierbei bezeichnet (g, den Gesamtdruckverlustbeiwert der Dichtspaltstromung. [Schen-
kel, 1998] unterteilt diesen geméf der erwdhnten Einzelstromungen in separate Einzelverlustbei-
werte. Demnach entspricht die Summe der einzelnen Druckverlustbeiwerte von einer ausgebildeten
Stréomung (/\15—;’), der Ein- und Austrittsstromung ((g, 4) sowie der Einlaufstrémung einer nicht-

ausgebildeten Stromung ((pin.) dem Gesamtdruckverlustbeiwert:

z
Csp = AS2 + (o +Ca+ Caint. - (2.36)

Héufig werden die Eintritts-, Austritts- und Einlaufverluste in einer Konstante zusammengefasst.

[Thanapandi u. Prasad, 1990] geben an:

lsp

=X — 40,85 .
CSp 28+’

Einen dhnlichen Ansatz wahlt [Li, 2013], gibt jedoch (g + (4 + (pini. = 1,5 an und weicht damit

fast um den Faktor 2 von Thanapandi u. Prasad ab.

Der Rohrreibungsbeiwert hiangt vom Verhéltnis der Axial- und Umfangsdurchstrémung ab.
Nach [Nixon u. Cairney, 1972| gilt

3
9 1 2\ °
A:O’17-<1+2<1§e >) . (2.37)
Rel, Caz

Das Modell von [Giilich, 2014] beriicksichtigt neben der Spaltgeometrie und dem Strémungszu-
stand auch die Rauheit und den Eintrittsdrall in den Dichtspalt (vgl. Gl. 2.40). Fiir eine turbulente

Dichtspaltstromung? berechnet Giilich den Reibbeiwert mit

3

1 . 2\ 8

A= 0,3 . <1+19 <1§: > ) . (2.38)

0,135k 6,5 ax
<10g ( S + Reax

*Im Gegensatz zu Thanapandi u. Prasad und Li verwendet Giilich den hydraulischen Durchmesser des Dichtspaltes
Dy, = 2s als charakteristische Lange fiir die Definition der Reynolds-Zahlen.
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Abb. 2.11: Geschwindigkeitsdreiecke mit und ohne Drall

Hierbei beschreibt ks die dquivalente Sandrauheit der Wénde. Fiir die iibrigen Einzelverluste gibt
Giilich den Bereich (ga = (g +Ca € [1,0...1,2] an.

Nach Gleichung 2.35 hangt der Druckverlust im Dichtspalt implizit vom Spaltvolumenstrom Vgp
ab. Zu dessen Bestimmung muss zunéchst der Druckverlust Apg, abgeschétzt werden. Thanapandi

u. Prasad geben den Zusammenhang

3
Apg, = 1 g (u% — u%) (2.39)
an. Gilich berechnet )
3 p rs
ApSp = ngH — krotQ . §u% . <1 — (7”2p> > (2.40)
mit dem in den Dichtspalt eintretenden Drall kyqo:
krot = 0,9 Yo" (2.41)

8s-rg S
_ 103 p |5
ysp = Re 5 T
T3 Sp

Einfluss auf die Laufradzustrémung

Die Euler’sche Turbinengleichung zur Bestimmung der theoretischen Férderhohe lautet
Q
Hyy, = E (’r‘zcgu — TlcOu) . (242)

Hierbei sind ¢, die Umfangskomponente der Absolutgeschwindigkeit unmittelbar vor und hinter
den Schaufelein- bzw. austrittskanten (Index 0 und 3) und r der mittlere Radius der Schaufelein-
und Austrittskante (Index 1 und 2).

[Schenkel, 1998] zeigt, dass sich der Spaltvolumenstrom am Laufradeintritt mit der Zustrémung

vermischt und dabei das axiale Geschwindigkeitsprofil erhoht sowie einen Gleichdrall (cyg -7 > 0)
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einbringt, siche Abbildung 2.11. Infolgedessen kann die Dichtspaltstrémung neben den direkten
Verlusten nach Gleichung 2.42 auch zur Absenkung der Férderhdhe beitragen.

2.6 Zusammenfassung

Der dargestellte Stand der Forschung unterstreicht die in Kapitel 1 geschilderten Probleme bei der
Stromungssimulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl. Die Literaturrecherche zu den
mafsgeblichen Verlusten zeigt, dass bei dieser Pumpenbauart im Spiralgehéuse und in den Rad-
seitenrdumen mit den héchsten Verlusten durch Reibung in den Wandgrenzschichten zu rechnen
ist. Diese werden insbesondere durch Rauheitseffekte verstérkt.

Zur Berechnung der Grenzschichtstromung und Abbildung von Rauheitseffekten sind in der
numerischen Stromungsmechanik verschiedene Ansdtze bekannt. Die verfiighbaren Modelle wur-
den an einfachen Stromungen kalibriert, allerdings steht eine Analyse der Anwendbarkeit fiir die
komplexe Stromung in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl bisher aus.

Die bisher verfiigharen Modelle zur Abschitzung der Verluste und zur Beschreibung der Stro-
mung sind fiir vereinfachte Stromungen konzipiert und vernachldssigen Wechselwirkungen. Ihre
Anwendbarkeit bei Teil- und Uberlastbetrieb ist zum Teil erheblich eingeschrinkt. Daraus ergibt
sich das Bestreben, die Kenntnisse der stromungsmechanischen Vorginge und Verlustmechanis-

men in den verlustreichen Regionen mithilfe numerischer Methoden zu vertiefen.
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3 Grundlagen der Stromungssimulation

Nachfolgend werden zunédchst die Grundgleichungen der Stromungsmechanik vorgestellt (Ab-
schnitt 3.1) und dann in Abschnitt 3.2 der Reynolds’sche Ansatz zur Beschreibung turbulenter
Stromungen mit dem SST-Turbulenzmodell eingefiihrt. Abschliefend wird die diskrete numerische
Losung der Gleichungen (Abschnitt 3.3) behandelt.

Der Abschnitt zu den stromungsmechanischen Grundlagen orientiert sich an [Laurien u. Oertel
jr., 2011], wahrend in Abschnitt 3.3 auf [Ferziger u. Peric, 2008] zuriickgegriffen wird. Die Spezi-
fika zur eingesetzten Software sind der Produktdokumentation entnommen. Auf eine ausfiihrliche
Herleitung wird verzichtet und stattdessen auf Standardwerke der Stromungsmechanik verwiesen
|z. B. Oertel u. a., 2002; Pope, 2000; Schade u. a., 2007; Schlichting u. Gersten, 2006; White, 1998;
Wilcox, 2006].

3.1 Stromungsmechanische Grundlagen

Bei der nachfolgenden kontinuumsmechanischen Beschreibung von Stromungen wird davon aus-
gegangen, dass das Fluid homogen ist und zur Beschreibung makroskopische Grofen geniigen. Die
charakteristische Knudsen-Kennzahl, gebildet mit der mittleren freien Weglange der Molekiile A,

und der charakteristischen Linge [, ist beim kontinuumsmechanischen Ansatz sehr klein:

Kn = AT"’ <0(107%) . (3.1)

Die Grundgleichungen der Strémungsmechanik beschreiben die Erhaltung von Masse, Impuls und
Energie. Mit diesemn Gleichungssystem und geeigneten Rand- und Anfangsbedingungen kénnen
die rdumlich und zeitlich verénderliche Geschwindigkeits-, Temperatur und Druckverteilung einer
Stromung mathematisch beschrieben werden. Da in dieser Arbeit ein isothermes Fluid verwendet

wurde, wird auf die Angabe der Energierhaltungsgleichung verzichtet.

Kontinuitdtsgleichung Ein infinitesimal kleines und raumfestes Kontrollvolumen dV sei diver-
genzfrei, also quell- und senkenfrei. Die Kontinuititsgleichung beschreibt die Massenerhaltung in

einem solchen Kontrollvolumen und lautet in integraler Form

/(Zde—l—/puidA:O. (3.2)
\% A
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Bei inkompressiblen Fluiden (p = konst.) vereinfacht sich Gleichung 3.2 unter Beriicksichtigung
des Gaul’schen Integralsatzes und der Einstein’schen Summenkonvention in Tensorschreibweise

zu

aui
a{L'Z'

=0 . (3.3)

Impulserhaltung Die zeitliche Anderung des Impulses I im Kontrollvolumen dV entspricht der
Summe der ein- und austretenden Impulsstrome und der Summe der wirkenden Oberflichen- und
Massenkréfte (f;). Die Oberflichenspannungen o;; setzen sich aus einem Normalanteil infolge von
Druckkriften und einem Scheranteil durch die Scherspannungen 7;; zusammen. In integraler Form

kann fiir die Impulserhaltungsgleichung geschrieben werden

/a(gz@) dV—l—/puiujdA:—/pdA-l—/TijdA—F/pfidV . (3.4)

\%4 A A A \%

Unter Verwendung des Gauft’schen Integralsatzes ldsst sich diese Gleichung umformen in

) [aui N (‘)uiuj] _ Op

+ 87'1']'
8t 6xj

8$i al‘j

+ofi - (3.5)

Navier-Stokes-Gleichung Schlieflich ergeben sich die Navier-Stokes-Gleichungen aus der Konti-
nuitdtsgleichung, der Impulsbilanz und dem Stokes’schen Reibungsansatz fiir Newton’sche Fluide.
Der Stokes’sche Reibungsansatz beschreibt den Zusammenhang zwischen den Geschwindigkeits-

komponenten u; und den viskosen Spannungen 7;;. Der Spannungstensor 7;; ist definiert als

2 Juy,
Tij = 21555 = 35, % (3.6)
mit dem Scherratentensor L /6 5
o Us Uj
Sij 5 <833j + 89@) ) (3.7)

In tensorieller Form gilt mit der kinematischen Viskositit v = %:

8ui 8(u2u])
ot + ailij

= f

_1op yi (‘3ui+8uj
p Ox; Oxj \Ox;  Ox;

3.2 Simulation turbulenter Stromungen

Die Navier-Stokes-Gleichungen beschreiben sowohl laminare als auch turbulente Strémungen. Ihre
numerische Losung ohne Vereinfachungen wird als direkte numerische Simulation (DNS) bezeich-
net. Bei dieser Methode miissen alle rdumlichen und zeitlichen Skalen der Stromungsvorginge

aufgeldst werden.



3.2 Simulation turbulenter Stromungen 37

DNS miissen mit steigender Reynolds-Zahl auf immer feineren Rechengittern mit kleiner wer-
denden Zeitschritten durchgefiihrt werden, um alle Skalen aufzulésen. Der erforderliche Speicher-
aufwand iibersteigt bei technisch relevanten Geometrien und Reynolds-Zahlen die derzeit verfiig-
baren Rechenressourcen, weshalb bei der Simulation von Pumpen vorwiegend RANS-Verfahren

eingesetzt werden.

3.2.1 Reynolds-Mittelung

Nach [Reynolds, 1895] kann das Zeitsignal einer beliebigen Zustandsgrofe ¢(x;,t) in einen zeitli-
chen Mittelwert ¢(x;) und den vom Mittelwert abweichenden Schwankungsanteil ¢/ (z;,t) aufge-

teilt werden:

¢(i,t) = px;) + ¢ (wi,t) (3.9)

Die Mittelwertbildung erfolgt fiir statistisch stationdre Strémungen iiber ein geniigend grofies
zeitliches Intervall und fiir den statistisch instationéiren Fall iiber Ensemble. Definitionsgeméfs ist
der zeitliche Mittelwert des Schwankungsanteils Null.

Werden die Navier-Stokes-Gleichungen und die Kontinuitétsgleichung mit dem Ansatz von
Reynolds zeitlich gemittelt, ergeben sich die Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-Gleichungen
(RANS). Diese Gleichungen bilden die Grundlage fiir die derzeit verbreitetste Simulationsme-
thode. Die zeitlich gemittelte Kontinuitétsgleichung lautet

<8uz~) _Omit+w) _oui_ (3.10)

Bei der zeitlichen Mittelung der Impulserhaltungsgleichungen (Gl. 3.8) entsteht beim nichtli-

nearen konvektiven Term neben dem Produkt der Mittelwerte auch eine Kovarianz

(witeg) = (@ + uf) (1 + ) ) = - 5 + Wil

Die zeitlich gemittelten Impulsgleichungen lauten dann umgestellt

Oui | O(ui-w)\ _ - Op O oui | Ouj\  ——
p<8t + BX2 )_pfi 3ff3i+3$j 8 590j+3xi Pty ) (311

Der zeitliche Mittelwert der Kovarianz wju} ist im Gegensatz zu den Schwankungen uf im All-

gemeinen ungleich Null. Somit sind durch die Reynolds-Mittlung sechs zusétzliche Unbekannte
eingefiihrt worden: die Reynolds-Spannungen pTu; Sie beschreiben den turbulenzbedingten Im-
pulstransport. Die Anzahl der verfiigbaren Gleichungen ist jedoch geringer als die der Unbekann-
ten, weshalb das Gleichungssystem der RANS nicht mehr geschlossen ist (Schliefungsproblem der

Turbulenz).
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3.2.2 Turbulenzmodellierung

Um das Gleichungssystem der RANS zu schliefen, miissen neue Gleichungen gefunden werden,
die die Reynolds-Spannungen beschreiben. Diese zusdtzlichen Modellgleichungen heiffen Turbu-
lenzmodelle.

Wie eingangs erwihnt, erfolgen die Energiedissipation sowie der Massen- und Impulstransport in
Querrichtung nur infolge von Viskositdt. Bei turbulenter Stromung ist der Querimpulsaustausch
erhoht. Bei Wirbelviskositdtsmodellen wird angenommen, dass der zusitzliche Querimpulsaus-
tausch durch eine erhohte Reibung mit dem Boussinesq-Ansatz abbildbar ist. Nach diesem ver-
halten sich die Reynolds-Spannungen analog zu den molekularen Spannungen und es gilt (vgl.
Gl. 3.6)

ou; ou j
. + .

Tj x;

2
> - gpéij -k (3.12)

i
mit der turbulenten kinetischen Energie k. Diese ist als halbe Spur des Reynolds-Spannungstensors
definiert ) .

k= Su =5 (v + 07 +u7) (3.13)
Der Boussinesq-Ansatz driickt die sechs voneinander unabhéngigen Reynolds-Spannungen durch
eine einzige Grofe aus: die Wirbelviskositat p;. Voraussetzung fiir diese Annahme ist, dass die
Turbulenz isotrop ist. Wirbelviskositdtsmodelle bilden die grofste Gruppe der bei technischen
Problemen aktuell angewandten Turbulenzmodelle.

Aus der Dimensionsanalyse der Wirbelviskositit vy

ot
Ve = — (314)

P
folgt, dass zur Modellierung ein charakteristisches Zeit- und Lingenmaf bendtigt werden. In
der Praxis haben sich hierfiir als Grofen die turbulente kinetische Energie & (Gl. 3.13), deren

Dissipation €

Ok

= (3.15)

— &

und die spezifische Dissipationsrate w
(3.16)

w =

<
k
etabliert.

SST-Turbulenzmodell

In den durchgefiihrten Simulationen wurde das SST-Turbulenzmodell von [Menter, 1994] verwen-
det, welche eine Variation vom Baseline-Turbulenzmodell (BSL) ist. Das BSL-Modell verwendet

in hybrider Form zwei Turbulenzmodelle: In Wandndhe wird das k-w-Turbulenzmodell von [Wil-
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cox, 1988] und fernab von Wénden das k-e-Turbulenzmodell verwendet. Im BSL-Modell wird die

Wirbelviskositdt anhand L
= p— 3.17
ot pw ( )
berechnet. Die Transportgleichungen des k-e-Modells werden mit Gleichung 3.16 zunéchst in eine
k-w-Formulierung {iberfiihrt. Anschliefend wird die umgewandelte e-Transportgleichung mit einer

Wichtungsfunktion F} multipliziert und zur w-Transportgleichung addiert:

9 (pk)  (pujk) 0 p Y\ Ok ;
= ) == P, — P 1
ot + 8$j 6xj H + L3 890]- + 5k pk‘wﬁ + kb (3 8)
d(pw) 0 (pujw) 0 e\ Ow 2p 0Ok Ow
S AV E) L a-m)- IE 1
ot + ('?xj 6xj H + Jw3 8xj + ( 1) 02w 8xj &xj (3 9)
+ 043%131@ — B3pw® + Py

Die Wichtungsfunktion Fj ist vom Wandabstand y abhingig. Sie wird an der Wand Eins und im
turbulenten Teil der Wandgrenzschicht Null:

4
k 4pk
F1 = tanh (min (max <ﬂ\*£y, 202?5> ; C’Dpkw aw2y2>> (3.20)

2p Ok Ow 10_10>

X

mit CDg, = max
e (O'wQW a%’j 8£Cj

In Gleichung 3.18 und 3.19 beschreiben P, und P, die Produktion der turbulenten kinetischen

Energie und der spezifischen Dissipationsrate. Es gilt

P. = J = - 21

k= <8xj * 8xi> Ox; 3 0xy (SMtaxk * pk) (3:21)

&:<%>m. (3.22)
Vi

Menter stellt fest, dass in der urspriinglichen Formulierung des BSL-Modells die Wirbelvisko-
sitdt bei Stromungen mit positiven Druckgradienten iiberschitzt wird. Daher fiihrte er im SST-

Modell eine Begrenzungsfunktion ein:

park

= . 2
e max (ajw; SFy) (3.23)

Hierbei ist S nach Gleichung 3.28 definiert und F» bezeichnet die zweite Wichtungsfunktion des
Modells. Fy ist an der Wand Eins und am Rand der Wandgrenzschicht Null:

2
F5 = tanh (max <2\/E 500]])) . (3.24)

Brwy’ yrw
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Tab. 3.1: Modellkonstanten des SST-Turbulenzmodells

Konstante ay B8 a1 o 51 Bo Okl Ok2 Owl Ow2

5 1
Wert 0,31 009 g5 044 0,075 0,0828 2 1 2 os%

Die Modellkonstanten ®3 des SST-Modells werden gemifs
@3:F1(I>1+(1—F1)(I)2 (325)

aus den Konstanten der Grundmodelle berechnet, die in Tabelle 3.1 zusammengefasst sind.

Curvature-Correction-Modell

In Pumpen kann davon ausgegangen werden, dass die Turbulenz durch Stromlinienkrimmung
angefacht oder geddmpft wird. Diese Effekte konnen von linearen Wirbelviskositdtsmodellen aber
nicht abgebildet werden. Daher wird ein zuséitzlicher Korrekturansatz zur Beriicksichtigung von
Stromlinienkriimmungseffekten bendtigt. In dieser Arbeit wurde auf das Curvature Correction
Model (CC) von [Smirnov u. Menter, 2009| zuriickgegriffen, das auf dem Modell von [Spalart u.
Shur, 1997| aufbaut.

Im CC-Modell wird der Produktionsterm der turbulenten kinetischen Energie Py (Gl. 3.21) mit
einer von der Scherung und Drehung abhéngigen, beschrinkten Funktion f,.; multipliziert, sodass
in den Transportgleichungen gilt:

Pycc =P fr1 - (3.26)

Nach Spalart u. Shur ist

25
Qﬁ - (1 — ¢pg arctan (cpoT)) (3.27)

Q

frotation = (1 + Crl) 1

mit den Konstanten ¢, =1, ¢,9 = 2 und ¢35 = 1 sowie

5% = 25;;5;; (3.28)
0% =205 . (3.29)

Smirnov u. Menter begrenzen den Wertebereich von Gleichung 3.27 durch
fr1 = max (min (frotation; 1,25); 0) (3.30)

um so eine Uberschitzung der Wirbelviskositiit zu vermeiden und die numerische Stabilitiit zu

verbessern.
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Abb. 3.1: Réumliche Diskretisierung und Bezeichnungen

3.3 Numerische Stromungsmechanik

Mit den RANS-Gleichungen, der Kontinuitédtsgleichung und dem SST-Turbulenzmodell steht nun

ein geschlossenes System partieller Differentialgleichungen zur Verfiigung. Diese besitzen fiir eine

Erhaltungsgrofe @ die generische Form

op®  Opu;® 0 0P
9p2 = 9 (re 22 B) . 31
ot oz, 0w (p q’axj)JrS@( ) (8:31)

Das Gleichungssystem ist mit geeigneten Rand- und Anfangsbedingungen nur fiir wenige Stro-
mungsfille direkt losbar. Fiir die Mehrzahl von Stromungen miissen stattdessen Ndherungslo-
sungen durch Berechnung diskretisierter Gleichungen an diskreten Orten gefunden werden. In

der numerischen Stromungsmechanik stehen hierfiir spektrale Methoden wie die Finite-Volumen-

Methode (FVM) zur Verfligung.

3.3.1 Rdumliche Diskretisierung

Die rdumlichen Diskretisierung des Rechengebietes (engl.: domain) erfolgt bei der FVM mit einer
endlichen Anzahl von Kontrollvolumina (Zellen). Diese werden um die Gitterpunkte eines aus
Elementen bestehenden Rechengitters herum gebildet. In den Gitterpunkten (engl.: nodes) werden
die Werte der unbekannten Grofen ® gespeichert. Die Kanten der dufseren Zellen beschreiben
die physikalischen Grenzen des Rechengebiets an denen geeignete Randbedingungen vorgegeben
werden miissen. In Abbildung 3.1 wird beispielhaft die Diskretisierung eines ebenen Rechengebiets

gezeigt.



42 3 Grundlagen der Strémungssimulation

3.3.2 Diskretisierung der Transportgleichungen

Bei der FVM werden die Differentialgleichungen zunéchst in integrale Form iiberfiihrt. Hier-
bei werden die Volumenintegrale des konvektiven und diffusiven Flusses unter Verwendung des

Gauf’schen Integralsatzes in Oberflichenintegrale tiberfiihrt. Mit dem Normalenvektor n; gilt

0 0P
P Nedv + [ pdumn;dA = | pho——n;dA+ [ SedV . (3.32)
ot ox j
\% A A \4
~———
zeitl. Anderung Konvektion Diffusion Quellterm

Gleichung 3.32 beschreibt fiir jede Zelle den Zusammenhang, dass die lokale Anderung von ® aus
den iiber die Randfliche A ein- und austretenden Fliisse und den in der Zelle wirkenden Quellen
und Senken resultiert. Als Fliisse werden die Integranden der Oberflichenintegrale bezeichnet.
Zur numerischen Lésung miissen die Terme von Gleichung 3.32 durch algebraische Ausdriicke

approximiert werden. Die diskretisierten Terme konnen der Literatur entnommen werden.

3.3.3 Wandbehandlung

An den Grenzen der Domain miissen geeignete Randbedingung vorgegeben werden, damit das
Gleichungssystem gelost werden kann. Randbedingungen kénnen in Form von Gradienten (Neu-
mann-Randbedingung) oder durch direkte Wertzuweisung (Dirichlet-Randbedingung) vorgegeben
werden.

Von besonderem Interesse ist die Wandbehandlung, denn hier muss neben der Randbedingung
zusdtzliche eine Modellfunktion zur Beschreibung der Strémung in der Wandgrenzschicht formu-
liert werden. Diese Funktion beschreibt den Zusammenhang zwischen der Wandschubspannung
Tw und den Strémungs- und Turbulenzgréken im wandnéchsten Punkt.

In der Literatur existieren zwei Ansétze fiir die Modellierung der Stréomung im wandnéchsten
Punkt, sieche Abschnitt 2.3:

e Bei der low-Reynolds-Methode (LR) wird die Stromung in der gesamten Grenzschicht be-
rechnet. Im wandnéchsten Punkt wird die Geschwindigkeit mit der linearen Geschwindig-

keitsfunktion der viskosen Unterschicht ermittelt.

e Bei der Methode der Wandfunktion (WF) wird die Stromung in der viskosen Unterschicht
und in der Pufferschicht nicht berechnet. Stattdessen wird angenommen, dass der wand-
néchste Punkt innerhalb des logarithmischen Bereichs der Grenzschicht liegt. Die Erhal-
tungsgréfen werden dann durch empirische Funktionen, vornehmlich mit dem logarithmi-
schen Wandgesetz (Gl. 2.6) bestimmt.
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Abb. 3.2: Kontrollvolumen an einer Wand

Das in ANSYS CFX verwendete Automatic Near-Wall Treatment-Modell verbindet die beiden
aufgelisteten Ansétze miteinander, indem sie durch eine Wichtungsfunktion miteinander verkniipft

werden.

In Abbildung 3.2 ist beispielhaft ein Kontrollvolumen um den Gitterpunkt P dargestellt: P liegt
direkt auf der Wand und sein nérdlicher Nachbar N ist der wandnéchste Punkt. Der Abstand bei-
der Punkte wird als Wandabstand Ay bezeichnet. Aus der Haftbedingung folgt fiir undurchléissige
Winde, dass die Relativgeschwindigkeit des Fluids an der Wand Null ist. Bei einer unbewegten
Wand gilt die Dirichlet-Randbedingung

ﬂi,Wand =0. (3.33)

Durch die Haftbedingung verschwinden in der Transportgleichung fiir den Impuls mit Ausnah-
me des diffusiven Flusses alle Terme der Transportgleichung (Gl. 3.31). Der Fluss der turbulen-
ten kinetischen Emnergie k wird in der Wandzelle kiinstlich auf Null gesetzt und eine Neumann-
Randbedingung umgesetzt:

F,=0. (3.34)

Das Automatic Near-Wall Treatment-Modell wird nachfolgend fiir hydraulisch glatte und hy-

draulisch raue Wéande vorgestellt.

Behandlung hydraulisch glatter Winde

Impuls  Bei hydraulisch glatten Wianden (Index g) wird der Fluss des wandparallelen Impulses
Fr,4 aus dem Geschwindigkeitsprofil berechnet. Er ist definiert als

Frg=—p-urg-uy (3.35)
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und entspricht damit nach Gleichung 2.5 der Wandschubspannung 7,,. Die Faktoren u, ; und uj

werden in Abhéngigkeit des Wandabstands Ay bestimmt durch

Urg =V tr0g)* + (r o g)" (3.36)

4
= i‘/ (r )t + (ul*og,g> . (3.37)

Der Summand uf,, , geht nach [Menter, 1993] auf Bradshaw zuriick. Er postuliert, dass die
Schubspannung in der Wandgrenzschicht proportional zur turbulenten kinetischen Energie k ist.
Es gilt

7= p\/Cuk (3.38)

mit der Konstanten C), = 0,09. Die einzelnen Terme der Gleichungen 3.37 und 3.36 sind definiert

als
UW)
u’Tﬂ)vg = v Ay ‘ (339)
UW)
Urlogg = T F 1~ O i+ C (3.40)

Ulg g = \/ VO™ . (3.41)

Hierbei beschreiben UN) und k(N die wandparallele Geschwindigkeit bzw. turbulente kinetische
Energie im wandnéchsten Gitterpunkt und C' = 5,2 die Konstante im logarithmischen Wandge-
setz. Fiir den dimensionslosen Wandabstand y;r gilt

Ay -u
+ P T7g
, = . (3.42)

v

Y

Turbulente Dissipationsrate Fiir die turbulente Dissipationsrate ist an der Wand eine Losung
bekannt, welche statt der Losung der Transportgleichung eine direkte Berechnung gestattet [s.
Wilcox, 2006]:

2
Wi,g = Wog /1 + <°‘:Zggg> (3.43)
mit
Wy g = 67”2 (3.44)
B (Ay)
1 u*2
(3.45)

g
Wlog,yg = 7= —F -
&g VCukv y;r
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Behandlung hydraulisch rauer Winde

Die Abbildung von hydraulisch rauen Wianden (Index r) wird von [Lechner u. Menter, 2004]
beschrieben. Es handelt sich um eine Erweiterung der Wandbehandlung fiir hydraulisch glatte
Wiande um die Rauheitsfunktionen R, und R, sowie eine modifizierte Definition des Wandab-

standes. Letztgenannter ist bei hydraulisch rauen Wianden festgelegt als

Ay, = max (Ay; k;) (3.46)
Yl = max <Ay7~yur7 0,2> . (3.47)

Damit wird die Verdringungswirkung der Rauheit um die halben dquivalente Sandrauheit kg

beriicksichtigt und der dimensionslose Wandabstand nach unten begrenzt. Fiir die dimensionslose

ks ATT' 7’:
j = eV e (3.48)

v

dquivalente Sandrauheit gilt

Somit wird bei der Entdimensionierung der dquivalenten Sandrauheit sowohl die Rauheitswirkung

auf die Wandschubspannung als auch auf die turbulente kinetische Energie beriicksichtigt:

4
. UW)
Urr = ! (UT7U77")4 R s e (349)
1ln (%—:) +38
Yo = max (Ayy; 1,2 ks - e_3’28) ) (3.50)
Impuls Der Fluss des Impulses in der Wandzelle wird mit
FI,T = —p- Ru CUrg u: (351)

berechnet. Die erhthte Wandschubspannung wird durch die Rauheitsfunktion R, = f(Ry, W)

und einem gednderten Konstantenansatz in den Termen von Gleichung 3.51 abgebildet;:

Urr = il/(uT,'L),T‘)4 + (u‘r,log,r)4 (352)

* 4 4 * 4
ur =\ (trpr)” + (U, ) (3.53)




46 3 Grundlagen der Strémungssimulation

Die einzelnen Funktionen lauten

UW) ‘
Urpr = A |V |—— 3.54
= (354
@)
Ut log,r = 11, y;_ T (3.55)

Upogr = A/ CuVEN) (3.56)

mit der Rauheitsfunktion
R,=R-(1-W)+W . (3.57)

Die Rauheitsfunktion R; bildet das Verhéltnis der Wandschubspannung bei hydraulisch glatten
und hydraulisch vollrauen Wanden mit dem Modell von [Colebrook, 1939] (vgl. Gl. 2.9) ab:

+ 1 +
Ulog, glatt “lny-+C
Ry = 5 = e 3.58
Y e 2oyl +C— Lin (14 0,3k7) (3:58)
mit
ys = max (max (y7; 1,5 (1+03k})); 1) . (3.59)

Der Abhéngigkeit der Rauheitswirkung von der dquivalenten Sandrauheit ks wird durch die Wich-
tungsfunktion W Rechnung getragen:

W= oo (a;) +1 (3.60)
y+
a = min <CT'1’ 1) . (3.61)

Turbulente Dissipationsrate Die spezifische Dissipationsrate wy,, wird an der Wand durch

W = Ry -y Jw? .+ w%ogm (3.62)

mit
6 *2
Wo,r = o= o 5 (3.63)
Brovyt
1 *2
tr (3.64)

Wlog,r = —F7=—
& /Cukv yr

bestimmt. Die Rauheitsfunktion fiir w lautet

Ro=Ry WH+1-W (3.65)
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mit .
Ry = . (3.66)

2
(1+ Jorier)

Hierbei ist das Verhiltnis der spezifischen Dissipationsrate bei hydraulisch glatten und hydraulisch

rauen Wianden definiert als

6
ww,glatt — 5 (367)
Wuw,rau ﬁSRy;
wobel
2
50 kf <25
Sp = (’fli[;o) TS (3.68)
i kf > 25
und
y, = min (y,; 2) (3.69)
gilt.

Der Variablenansatz fiir die Behandlung hydraulisch rauer Wénde lautet

C,, = 0,09
C1 = max (8,0; 18,0 — k")
Cy = max (1,0; 4,0 — 0,3 - k1)

Die beiden Variablen C; und Cy wurden von Lechner u. Menter fiir das k-w-Turbulenzmodell an

einer ebenen Couette-Stromung kalibriert und sind ab k" > 10 konstant.
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4 \Verwendete Methoden

4.1 Experimentelle Methoden

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen wurde eine Versuchspumpe in einem geschlos-
senen hydraulischen Priifstand mit enthéirtetem Stadtwasser untersucht. Der Pumpenantrieb er-
folgte durch einen zweipoligen Asynchron-Motor mit einer Nennleistung von 22kW. Der Sys-
temdruck im Kessel (Kesselvolumen: V = 8 m?®) kann mit Druckluft soweit erhoht werden, dass
ein kavitationsfreier Pumpenbetrieb sichergestellt ist. Die Wassertemperatur wurde durch eine
manuell geregelte Kiihlung begrenzt. Stromauf der Versuchspumpe befindet sich zur Vermeidung
von drallbehafteter Anstrémung ein Stromungsgleichrichter in der Saugleitung. Die Lénge der
Einlaufstrecke betrigt 16 D. Zur Variation des Volumenstroms kam eine druckseitig angebrachte

Regelklappe mit elektrischem Stellantrieb zum Einsatz.

4.1.1 Versuchspumpe

Zur Untersuchung der Stromung und Validierung der Simulationen wurde eine Versuchspumpe
konstruiert und gefertigt. Die spezifische Drehzahl der Pumpe betrigt bei der untersuchten Dreh-
zahl n = 1450 L

min

1
ng =134 —
min

Die hydraulische Ausfithrung basiert auf einer Serienpumpe und die geometrische Kenndaten
sind in Tabelle 4.1 zusammengefasst. Zur Verringerung fertigungsbedingter Toleranzen, wie Sie
bei Gussverfahren auftreten, wurden die einzelnen Bauteile aus rostfreiem Edelstahl gefrist bzw.
gedreht. Die stromungsfithrenden Oberflachen sind zudem poliert und weisen eine mittlere Rau-
heitstiefe von R, = 0,01 pm bis 0,41 pm auf. Somit kann im Ausgangszustand von hydraulisch
glatten Wanden ausgegangen werden.

Zur Verbesserung der experimentellen Zugénglichkeit wurde ein modularer Aufbau der Ver-
suchspumpe gewdhlt. Die Radseitenrdume und der Dichtspalt werden durch drehbare Kompo-
nenten begrenzt und das Spiralgehduse ist getrennt ausgefithrt. Den schematischen Aufbau der
Pumpe zeigt Abbildung 4.1.
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Tab. 4.1: Geometrische Kenndaten der Versuchspumpe

Abmessung

Aufenradius Laufrad (rq) 164,5 mm
Radius Saugmund 54,0 mm
Eintrittsradius Spiralgehiuse (ry) 168,5 mm
Radius Spiralzunge 177,2mm
Eintrittshohe Radseitenrdume (s4,) 13,0 mm
Radius Dichtspalt (rgp) 62,15 mm
Spaltweite (s) 0,7 mm
Lénge Dichtspalt (lsp) 18,0 mm

drehbarer Dichtspalteinsatz

drehbarer Deckel

b4

>geteiltes Spiralgehiuse

\S

| > - \T
i r drehbarer Deckel

Abb. 4.1: Schematischer Meridianschnitt der Versuchspumpe

4.1.2 Erzeugung rauer Winde

Zur Untersuchung von Rauheitseffekten wurde ein Konzept zur Erzeugzung rauer Wande entwi-

ckelt und umgesetzt. Das Konzept erfiillt folgende Anforderungen:

e Ahnlichkeit der Rauheitsstruktur mit der gussrauen Oberfliche von Serienpumpen (rich-

tungsunabhéngige, stochastische Verteilung),

Reproduzierbarkeit,

Riickfithrbarkeit der modifizierten Wénde auf den Ausgangszustand,

Kenntnis der Oberflachengeometrie.

In Zusammenarbeit mit der Firma Schweifftechnische Lehr- und Versuchsanstalt Mecklenburg-
Vorpommern GmbH wurde ein Verfahren erarbeitet, mit dem Oberflichenstrukturen nahezu

identisch repliziert werden kénnen. Als Vergleichsrauheit wird die Oberfliche einer baugleichen
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Gussoberflache strukturierte Folie

Abb. 4.2: Vergleich zwischen gescannter und reproduzierter Gussoberfliche

sandgegossenen Serienpumpe ausgewihlt, um so die Ubertragbarkeit der Ergebnisse sicherzustel-
len. Der Replikationsprozess erfolgt durch schrittweises Abtragen von Material mit einem Piko-
sekundenlaser in einer 5-Achs-Bearbeitungsanlage. Als Versuchstriger dient eine handelsiibliche,
selbstklebende Kunststofffolie mit einer Dicke von 360 pm.

Vor dem eigentlichen Replikationsprozess wird die Oberflichenstruktur optisch mit einem 3D-
Konfokalmikroskop erfasst. Beim Scannen konnte eine rdumliche Auflésung von 1nm in Héhen-
und 1,5 pm in Querrichtung erreicht werden. Die Genauigkeit des Replikationsprozesses betrigt
10 pm in Hohen- und 22pm in Querrichtung. Die raue Oberflichenstruktur der Kunststofffoli-
en (R, = 18um, R, = 254 pm) wurde schlieklich durch Wiederholung eines Grundfeldes mit den
Kantenldngen 12,6 mm x 9,0 mm erzeugt. Dabei wurden die Grundfelder zur Vermeidung von Dis-
kontinuitdten an den Kanten gespiegelt. Abbildung 4.2 zeigt das Hohenprofil des Gussteils und
der Replik im Vergleich.

Zur Untersuchung des Rauheitseinflusses wurden die strukturierten Folien in die Spirale und
die Wiande im vorderen Radseitenraum geklebt (siehe Abb. 4.3), da in diesen Bereichen ein grofer
Rauheitseinfluss zu erwarten ist.

Beim Aufkleben stellte sich anfangs heraus, dass der Polymerkleber durch die Strukturierung
der Folien so beschidigt wurde, dass die Folien im Betrieb von der Pumpe ablésten. Zur Behe-
bung dieses Problems musste die urspriingliche Kleberschicht chemisch und mechanisch von der

strukturierten Tragerfolie entfernt und anschliefend durch eine neue Kleberschicht ersetzt werden.

4.1.3 MessgroBen und -orte

Zur Bestimmung der Pumpenkennlinie miissen der statische Druckaufbau Apgtqr zwischen der
Saug- und Druckseite und das Drehmoment M an der Welle bei verschiedenen Volumenstromen

V aufgenommen werden. Die Druckmessstellen sind auf der Saugseite 4 D und auf der Drucksei-
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beklebte Oberflachen

77

7

Abb. 4.3: Beklebte Oberflichen zur Untersuchung der Rauheitswirkung

te 2D von den Flanschen der Versuchspumpe entfernt angebracht und mit vier Messbohrungen
ausgefiihrt, vgl. DIN EN ISO 9906 Klasse 1. Ein magnetisch-induktiver Durchflussmesser (MID)
erfasst den Volumenstrom in einem senkrechten Rohrabschnitt auf der Pumpendruckseite. Die
Fluideigenschaften Dichte und Viskositét werden anhand der Temperatur- und Druckmessungen
in der Saugleitung ermittelt. Ein Drehzahl- und Drehmomentsensor ist zur Bestimmung der Leis-

tungsaufnahme der Pumpe zwischen Motor und Lagertriger der Pumpe eingebaut.

Zusétzlich zur Bestimmung der hydraulischen Kenndaten der Pumpen werden zur Charakte-
risierung der Stromung und spéteren Validierung der Strémungssimulationen Druck-, Geschwin-
digkeits- und Wandschubspannungsmessungen in den verlustreichen Regionen der Pumpe durch-

gefiihrt.

Zur Charakterisierung der Spiralstromung und deren Wechselwirkung mit der Stromung in den
Radseitenrdumen sind iiber den Umfang der Spirale 15 Druckmessbohrungen eingebracht, die im

Bereich um die Spiralzunge (o = —15°...20°) eine Winkelteilung von Aa = 5° aufweisen.

Die kreisrunden Deckel zur Begrenzung der Radseitenrdume sind am Spiralgeh&use befestigt
und koénnen gedreht werden. In den Deckeln sind zur Erfassung des radialen Druckabbaus Mess-
stellen auf vier Radien vorgesehen. Durch Verdrehen der Deckel kann eine rdumliche Auflosung
der Druckmessung von Aa = 10° im vorderen und Aa = 30° im hinteren Radseitenraum erreicht
werden. Dies erlaubt die Analyse der Stromungswechselwirkung mit den angrenzenden Bereichen.
Im vorderen Radseitenraum sind zusétzlich ein 30°-Ausschnitt aus Plexiglas fiir den optischen
Zugang zur Geschwindigkeitsmessung und drei Zugénge fiir die Wandschubspannungsmessung
eingebracht. So konnen sowohl das Geschwindigkeitsfeld in der Kernstrémung als auch in der

Wandgrenzschicht untersucht werden.

Der Dichtspalt der Pumpe wird durch einen ebenfalls drehbaren Einsatz begrenzt. Zur Bestim-
mung der Drosselwirkung und der Kopplung mit der Radseitenraumstromung kann die Druckver-

teilung auf fiinf axialen Positionen mit einer Winkelteilung von Ao = 30° erfasst werden.
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Abb. 4.4: Ubersicht aller Messstellen der Versuchspumpe

Fiir die Beschreibung des durch die Spaltstromung in den Saugmund und das Saugrohr ein-
gebrachten Vordralls wird das Geschwindigkeitsprofil vermessen. Hierzu steht ein verdrehbares
Bauteil mit optischem Zugang zur Verfiigung. Ein Fenster aus Plexiglas erlaubt die Messung der
Umfangs- und Axialgeschwindigkeit vom Ende des Dichtspalts direkt am Saugmund bis zu einer
Position 1 D stromauf.

Alle Druckmessbohrungen in der Versuchspumpe sind mit einem Durchmesser von D = 0,5 mm
auf einer Lange von [ = 0,5 mm ausgefiihrt. Nach [Nitsche u. Brunn, 2006] fiihrt die gewéhlte Geo-
metrie zu einer geringen Messunsicherheit. Weil Grate einen grofen Einfluss auf die Genauigkeit
von Druckmessungen besitzen miissen diese vermieden werden. Daher wurden alle Messbohrungen
von der benetzten Seite aus durch Bohren oder Drahterodieren hergestellt.

In der Versuchspumpe kénnen somit der statische Druck an insgesamt 267 Positionen und die
Wandschubspannung an 40 Positionen gemessen werden. Der optische Zugang im Radseitenraum
und im Saugmund ist {iber den gesamten Umfang moglich. Die Lage aller Messstellen ist in

Abbildung 4.4 zusammengefasst.

4.1.4 Herkdmmliche Messtechnik

Die Messdatenerfassung sowie die Priifstandsteuerung erfolgte mit einem Priifstandrechner mit
Profibusschnittstelle und einem Embedded Controller. Der Controller erfasst die Messdaten mit
400 MHz in Echtzeit. In Tabelle 4.2 sind die eingesetzten Sensoren mit der vom Hersteller ange-
gebenen systematischen Messunsicherheit zusammengefasst.

Zur Erfassung der Druckverteilung sind die Messstellen mit Schlduchen iiber eine Sammelleitung
mit zwei Drucksensoren verbunden. Zwischen den Messstellen und der Sammelleitung befinden
sich zur Absperrung Magnetventile, die wihrend der Versuche nacheinander getffnet wurden.

Zur optischen Messung der Geschwindigkeit im Saugmund und im Radseitenraum kommt ein
1 D-Laser-Doppler-Anemometer (LDA) zum Einsatz. Der verwendete Neodym-YAG Laser be-

sitzt eine Wellenldnge von A = 532nm, eine Leistung von P = 300mW und eine Brennweite
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Tab. 4.2: Verwendeten Sensoren und systematische Messunsicherheit

Messwert Sensortyp Endwert syst. Unsicherheit
Druck Saugseite Absolutdrucksensor 2,5 bar 0,25% v. E.

Druck Druckseite Absolutdrucksensor 6,0 bar 0,25% v. E.
Druckverteilung Absolutdrucksensor 2,5 bar 0,25% v. E.
Druckverteilung Absolutdrucksensor 6,0 bar 0,25% v. E.
Temperatur Widerstandsthermometer 500 °C 0,03°C + 0,0005 - T’
Drehmoment Messflansch 100Nm 0,06%
Volumenstrom MID 120 mTS 0,5% v. M.
Wandschubspannung Wandreibungswaage 1kPa k. A.

f =250mm. Das LDA ist auf einem 3-Achs-Traversensystem befestigt, welches unter Berticksich-
tigung von Vibration, Wiederanfahrgenauigkeit und Linearitdtsfehler eine Positioniergenauigkeit
von 0,8 mm=+0,5 mm erlaubt. Das LDA wird in Riickwértsstreuung betrieben. Die Lange der Halb-
achsen des Messvolumens betrigt etwa 0,17 mm x 3,0 mm. Als Seeding Material wurden natiirlich

vorkommende Schwebeteilchen sowie Vestosint genutzt.

4.1.5 Wandschubspannungsmessung

In Abschnitt 2.4 ist dargestellt, dass die Einsatzbedingung in Pumpen sehr rau sind und dass die
Wandschubspannungsamplitude mit 7, =~ 1kPa sehr hoch ist. Da auf eine vollstdndige Eigenent-
wicklung verzichtet werden sollte, wurde ein Prototypensensor der Firma Lenterra Inc. vom Typ
M1k zusammen mit einem Controller zur Messdatenerfassung erworben und eingesetzt.

Der Prototyp funktioniert nach dem Prinzip der Wandschubspannungswaage und gehért damit
zur Gruppe der direkten Wandschubspannungssensoren. Anhand des schematischen Aufbaus in

Abbildung 4.5 kann das Messprinzip erkldrt werden. Ein kreisrunder Schwimmer (1) mit einem

A-A
u (y) !

5 |
I !

2 0\ A

3/§ %-

Abb. 4.5: Prinzipieller Aufbau der Wandschubspannungswaage und Richtungsabhingigkeit des
Messsignals
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Durchmesser von 2,19 mm ist auf einem diinnen Biegebalken (2) angebracht. Wird der Schwimmer
iberstromt, lenkt ihn die wirkende Kraft aus. Der Wandschubspannungswert ergibt sich aus dem
Integral der in Messrichtung zeigenden Kraftkomponente iiber die Sensoroberfliche. Zur Erfassung
der Auslenkung des Biegebalkens sind zwei optische Leiter (3) mit eingeschriebenem Faser-Bragg-
Gitter (FBG) beidseitig am Fufs des Biegebalkens befestigt. Demnach wird mit dem Sensor nur die
Komponente des Wandschubspannungsvektors, die in innerhalb der Ebene der optischen Leiter
liegt gemessen (eindimensionales Messprinzip). Zur Bestimmung der Amplitude und Richtung des
Wandschubspannungsvektors muss der Sensor folglich gedreht werden.

Die Einbautiefe des Sensors stellt hinsichtlich der Messunsicherheit einen kritischen Parameter
dar und kann durch ein Aufengewinde im Gehause (4) auf etwa 40 pm genau eingestellt werden
(das entspricht einer 45°-Drehung). Da durch das Verdrehen des Sensors aber auch dessen Ein-
bautiefe verdndert werden wiirde, musste ein drehbarer Adapter entworfen werden (5). Durch den
Einbau des Sensors in diesen Adapter kann die Verdrehung des Sensors ohne Verdnderung der
Einbautiefe realisiert werden.

Der Sensoraufbau und die umgesetzte Messwerterfassung erlauben im Kontext von hydrauli-
schen Stromungsmaschinen eine riumlich und zeitlich fein aufgeldste Erfassung der Wandschub-
spannung. Aufgrund der in der Pumpe herrschenden hohen Reynolds-Zahl eignet sich das Mess-
system jedoch nicht zur Untersuchung von Wandturbulenz, da der Durchmesser des Schwimmers
mit rund 1500 viskose Lingen [} = - zu grok ist und die erreichbare Messfrequenz deutlich

unterhalb der geschitzten turbulenten Zeitskala von “;2 ~ 0,5 MHz liegt.

Bekannte Fehlerursachen bei der Messung mit Wandschubspannungswaagen

Aus der Literatur ist bekannt, dass die direkte Messung der Wandschubspannung mit Waagen

eine Herausforderung darstellt. [Tropea u.a., 2007| benennt folgende Aspekte:
e Um- und Durchstrémung des Spalts zwischen dem Schwimmer und dem Sensorgehduse,
e Effekte durch falsche Ausrichtung des Schwimmers (Einbaufehler),
e Fehler durch Krifte infolge eines Druckgradienten,
e Beschleunigung.

Weiterhin bewirken ungenaue Messungen bei der Kalibrierung (Referenzkraft, Sensoroberfliche,
Auslenkung) eine systematische Unsicherheit der Messung. Es sind nur wenige allgemeingiiltige
Untersuchungen zur Messunsicherheit von Wandschubspannungssensoren bekannt. [Allen, 1977]
untersuchte die Einfliisse des Einbaufehlers Ay und der Spaltweite G auf die Messunsicherheit ei-
ner Wandschubspannungswaage bei Uberschallstrémung. In Abbildung 4.6 ist die relative Messun-
sicherheit als Funktion von den Verhéltnissen Einbaufehler Ay zu Grenzschichtdicke § und Durch-

messer D zu Spaltweite G aufgetragen. Es ist ersichtlich, dass die Messunsicherheit bei gleichem
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5 » «+ G/D =0,040
4 | «~ G/D =0,001
3|
Jo | +— G/D = 0,010
S .
2 - - - [Allen, 1977]
1 ey Lt e extrapolierte Kurve
1] x  Fehler vor Justage
i o Fehler nach Justage
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Abb. 4.6: Messfehler von Wandschubspannungswaagen infolge Einbaufehler nach [Allen, 1977]

Einbaufehler besonders stark vom Verhéiltnis von Spaltweite zum Durchmesser des Schwimmers
auswirkt. Fiir die weiteren Betrachtungen werden die dargestellten Zusammenhinge qualitativ

iibertragen.

Reduktion des Einbaufehlers

Mithilfe eines optischen Abstandsensors mit einer Messgenauigkeit von 1pm wurde festgestellt,
dass der Schwimmer des Sensors im Auslieferungszustand z = 40 pm oberhalb des Sensorgehéuses
positioniert war. Basierend auf der geschitzten Grenzschichtdicke § = 1,3 mm und der bekannten
Sensorgeometrie ergeben sich die Verhéltnisse ¥ = 0,03 und % = 0,04. Aus einer Extrapolation
der in Abbildung 4.6 dargestellten Literaturdaten kann der Messfehler durch den gemessenen
Justagefehler qualitativ auf den Faktor 5 geschétzt werden. Tatsdchlich wichen die vorlaufigen
Messergebnisse gegeniiber Simulationen um den Faktor 2,3 ab.

Im Rahmen der durchgefiihrten Arbeiten wurde der Schwimmer neu justiert und der Einbaufeh-
ler konnte auf Ay = 5 pm reduziert werden. Der anhand der Literaturdaten von Allen abgeschitzte
Messfehler konnte so um den Faktor 10 verringert werden. In Abbildung 4.6 sind der Einbaufehler

vor und nach der Neujustage zur Veranschaulichung eingetragen.

Bestimmung der Schwimmeroberfliche

Zur Berechnung der Wandschubspannung ist die Kenntnis der Oberfliche des Schwimmers er-
forderlich. Herstellerseitig wird die Oberfliche des kreisrunden Schwimmers aus dem gemessenen
Durchmesser berechnet. Die Messunsicherheit bei der Bestimmung des Durchmessers wird mit
0,5 % angegeben. Aus der Fehlerfortpflanzung folgt daraus fiir die Bestimmung der Fliche eine
Unsicherheit von 1 %.
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Abb. 4.7: Wirkrichtung des Druckgradientens auf den Schwimmer

Mithilfe eines optischen Mikroskops konnte die Oberfliche mit héherer Genauigkeit bestimmt
werden. Anhand der ermittelten Daten war es moglich, den Kalibrierfaktor der Sensoren um 2 %

zu korrigieren.

Wirkung und Beriicksichtigung des Druckgradienten

Es wurde weiterhin festgestellt, dass der Schwimmer um etwa 0,5° gekippt ist. Infolge des herr-
schenden Druckgradientens wirkt daher auf die projizierte Fliache eine Kraft, die den Schwimmer
zusétzlich ausgelenkt. Zur Korrektur des Messwertes wurde zundchst durch Interpolation der
Messdaten der Druckgradient in Radial- und Umfangsrichtung am Messort ermittelt. Nach Ab-
bildung 4.7 gilt fiir den in Messrichtung y wirkenden Druckgradienten g—z

Op/or

0 = arctan 9p/00 (4.1)
on _ [\ (onY? )
20 or ou '
op _ Op _
= 90 cos |0 —~| . (4.3)

Der Druck wirkt auf die projizierte Fliche Aprojiziers des gekippten Schwimmers, welche eine
Ellipse mit den Halbachsen a und b beschreibt. Es gilt

332
Aprojiziert ($) =b-4/1~— ? ~dzx . (44)

Mit der Notation in Abbildung 4.8 kann die zusétzliche Kraft F' als Summe der Teilkrifte iiber

alle Ellipsensegmente geméf
F= Z Aprojiziert (:L') . Ap (:E) (45)
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Abb. 4.8: Projizierte Fliche des Schwimmers

bestimmt werden. Unter der Annahme, dass der Einbaufehler klein gegeniiber dem Durchmesser

des Sensors ist, ergibt sich die Druckdifferenz Ap (z) mit der Kreisformel aus

0
Ap (1’) = 872 * YKreis

:%-\/rz—xz . (4.6)

Aus den Gleichungen 4.5 bis 4.6 folgt mit a = r und b = § schlieflich

T

2
FzQe-ap/\/rz—xzwl—xd$
on r2
0
P

4 5 0
= Z¢.p2. 22 4.7
37" " on (47)
Damit gilt fiir den druckbedingten Wandschubspannungsfehler 7, , der Zusammenhang
F
T = -
op ASChWimmer
4 € Op
— ..z 4.8
3 m™ On (48)

Die Grofenordnung der Korrektur betrdgt richtungs- und betriebspunktabhingig etwa 10 Pa. Sie

ist mit T2 ~ 2% gegeniiber der Amplitude klein.

7wl
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4.1.6 Abgeleitete Grillen

Aus den Messwerten an der druck- (DS) und saugseitigen (5.S) Messstelle sowie der Pumpengeo-
metrie kdnnen die hydraulischen Kenndaten der Versuchspumpe bestimmt werden. Die Forder-
hohe H wird berechnet durch

- Apiot _ PDS = PSS chg — Cig

+2ps — 2ss (4.9)
pg pg 29

mit den statischen Driicken p, der lokalen Stromungsgeschwindigkeit ¢ = % und den geodétischen

Hohen 2z an den Messquerschnitten. Der innere Wirkungsgrad »; lautet nach Gleichung 1.2

o ngH
Y

Zur Bestimmung des hydraulischen Wirkungsgrades wurde das zwischen Motorwelle und Lager

gemessene Drehmoment um das Reibungsmoment des Lagers bereinigt.
Die an den Orten ¢ gemessenen statischen Driicke werden durch den dimensionslosen Druck-
beiwert ¢, ausgedriickt. Dieser gibt die normierte Druckdifferenz zum Druck an der saugseitigen

Messstelle wieder. Es gilt

o Di,stat — PSS, stat
- p,2 :

Cp (4.10)

2 U2
Zur Charakterisierung der Wandschubspannung 7, dient der dimensionslose Reibbeiwert cs. Die-
ser ist in dieser Arbeit definiert als

Cf=>5—>5 - (4.11)

4.1.7 Messunsicherheit

Die Messunsicherheit u einer beliebigen Messgréfse ¢ setzt sich aus dem systematischen Anteil

Ag¢s und einem zufilligen Anteil A¢, zusammen [Coleman u. Steele, 2009]. Es gilt
ug = |A¢s| +|Ag.| . (4.12)
Wihrend die systematische Unsicherheit der Messaufnehmer durch den Hersteller angegeben wer-
den (vgl. Tab. 4.2), resultiert der zufillige Anteil aus den Messbedingungen. Mit dem arithme-
tischen Mittelwert ¢ = % i (¢i), der Standardabweichung 55 = % il (gbi — 6)2 und der Ver-
i=

i=1
trauensgrenze 7 - s gilt fiir den zufilligen Anteil

Ap, =755 . (4.13)
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Tab. 4.3: Messunsicherheit der Druckmessungen

Ucp,mean  Ucp,max  Ucy,,mean,rel

vorderer RSR 0,012 0,023 1,7%
hinterer RSR 0,013 0,021 1,7%
Dichtspalt 0,008 0,017 12,5%
Spiralgehiuse 0,013 0,024 1,6 %

Nicht direkt messbare Grofen sind Funktionen mehrerer direkt messbarer Gréfen. Die Messun-
sicherheit einer nicht direkt messbare Groken ug kann aus der Fortpflanzung der Einzelunsicher-
heiten u,, uy, u, bestimmt werden. Unter der Annahme, dass die zufélligen Fehler grofer als die

systematischen Fehler sind, ist die quadratische Gaufs’sche Fehlerfortpflanzung anzuwenden:

O = flx1,...,2p)
n a 2

ug =Y (aj u$> . (4.14)
i=1 v

Die Unsicherheit aller Messgrofen ist mit 95%-Vertrauensniveau berechnet. Sie wird in den
Abbildungen als Fehlerbalken dargestellt, sofern das die Lesbarkeit nicht beeintrichtigt. Die Mes-
sunsicherheit der hydraulischen Pumpenkennwerte betréagt weniger als 1% vom Mittelwert und

die Messunsicherheit der Druckmessungen ist in Tabelle 4.3 zusammengefasst.

4.2 Numerische Methoden

Zur numerischen Untersuchung der Versuchspumpe wurde ein dreidimensionales Modell aller hy-
draulischen Komponenten erstellt und Simulationen mit der instationdren RANS-Methode durch-
gefithrt. Das SST-Modell wurde zusammen mit dem CC zur Turbulenzmodellierung verwendet.
Die verwendeten Rechengitter werden in Abschnitt 4.2.1 beschrieben. In den Abschnitten 4.2.2
und 4.2.3 werden dann die gewdhlten Rand- und Anfangsbedingungen sowie die gewihlten Ein-
stellungen des Solvers vorgestellt. Abschliefend erfolgt in Abschnitt 4.2.4 eine Diskussion der
Unsicherheiten bei der numerischen Simulation.

Mit Ausnahme der verwendeten Rechengitter und der Beriicksichtigung von Oberflichenrauheit
entspricht das gewdhlte Vorgehen der bisherigen Herangehensweise zur Stromungssimulation von

Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl.

4.2.1 Gittererstellung

Zur Erzeugung eines numerischen Modells der Pumpe wurden fiir die einzelnen Komponenten
der Pumpe separate Rechengitter mit der Software ICEM CFD von ANSYS Inc. erstellt. Das
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RSR vorne Laufrad RSR hinten

000

Saugstutzen Saugmund & Dichtspalt Spirale & Druckstutzen

Abb. 4.9: Unterteilung des numerischen Modells in separate Domains

in Abbildung 4.9 gezeigte Modell umfasst den Saug- und Druckstutzen, das Laufrad mit allen
Schaufelkanilen, den vorderen und hinteren Radseitenraum, den Dichtspalt und das Spiralge-
hiuse. Alle Domains wurden blockstrukturiert mit Hexaeder-Elementen diskretisiert, da diese
Elementform eine hohere Netzqualitit und Berechnungseffizienz erlaubt als z. B. Tetraeder oder
Prismen. Um den Einfluss der Grenzschichtmodellierung zu untersuchen, muss bei Verwendung
des in Abschnitt 3.3.3 beschriebenen Modells der Wandabstand Ay variiert werden. Folglich wur-
den in dieser Arbeit zwei Rechengitter mit gleicher Blockstruktur und wandferner Diskretisierung,
jedoch unterschiedlichem Wandabstand erstellt. Die Wandabsténde wurden so gewéhlt, dass im
Bestpunkt im Flichenmittel fiir das low-Re-Gitter (LR) y™ = 1 und fiir das Wandfunktionsgitter
(WF) yt = 100 gilt. Beim low-Re-Gitter wurde zur Auflésung der Grenzschichtstrémung eine fei-
nere Diskretisierung umgesetzt, wobei zur Vermeidung zu hoher Seitenverhéltnisse (engl. Aspect

Ratio (AR)) mit hangenden Knoten gearbeitet wurde.
In Abbildung 4.10 ist die unterschiedliche Diskretisierung der Grenzschicht beispielhaft fiir

die Spiralzunge dargestellt. Die erforderliche Auflésung der wandfernen Bereiche wurde mithilfe
einer Gitterstudie bestimmt, welche nachfolgend in Abschnitt 4.2.5 vorgestellt wird. Wichtige

Kenndaten der Gitter sind in Tabelle 4.4 zusammengefasst.

Tab. 4.4: Kenndaten der Rechengitter
Gitter y™  Gitterknoten kl. Gitterwinkel max. MEF max. AR

LR 1 25,1 x 108 23° 23 4789
WF 100 8,9 x 106 27° 21 89
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(a) LR-Gitter, y™ =1 (b) WF-Gitter, y* = 100

Abb. 4.10: Detail der Grenzschichtauflésung beider Rechengitter an der Spiralzunge

4.2.2 Solvereinstellungen

In Ubereinstimmung mit den experimentellen Untersuchungen wurde in allen Simulationen ein-
phasiges Wasser als Fluid angenommen. Kompressibilitdts- und thermische Effekte wurden ver-
nachléssigt. Die Kopplung der einzelnen Domains erfolgte mit General Grid Interfaces (GGIs).
GGls interpolieren die Werte zwischen den Domainrdndern und gewdhrleisten die Konservativi-
tit der Losung. Die instationidre Rotor-Stator-Interaktion wurde durch zeitabhingige Verdnde-
rung der Laufradposition zu jedem Zeitschritt berticksichtigt ( Transient Rotor-Stator-Kopplung).
Dieser Ansatz erlaubt im Vergleich zur frozen-rotor-Kopplung eine bessere Abbildung der Stro-
mungsphysik, benotigt jedoch grofsere Rechenressourcen.

Die Zeitschrittweite At zur zeitlichen Diskretisierung wurde so gewéhlt, dass die Laufraddre-
hung pro Zeitschritt 3° mit dem WF- und 1,5° mit dem LR-Gitter betrdgt. Die resultierende
CFL-Zahl ist im quadratischen Mittel bei Betrieb im Bestpunkt 6,5 bzw. 7,5 und damit fiir beide
Rechengitter vergleichbar.

Die Rechnungen wurden mit einfacher Genauigkeit durchgefiihrt und der Mittelwert der Varia-
blen wurde {iber eine Laufradumdrehung berechnet, sobald die iiberwachten Grofen einen statis-
tisch stationdren Zustand aufweisen. Die erzielten Residuen waren im Bestpunkt im quadratischen
Mittel kleiner gleich 1 x 1075.

4.2.3 Rand- und Anfangsbedingungen

Am Einlass der Pumpe wurde eine Druckrandbedingung definiert, das Fluid strémt senkrecht
zur Fliche ein und die Gradienten der Turbulenzgréfen sind Null. Der betriebspunktabhingige
Massenstrom wurde am Auslass vorgegeben. Alle Wénde sind adiabatisch und es gilt die Haftbe-
dingung. In der Ausgangskonfiguration sind alle benetzten Wénde hydraulisch glatt. Zur Untersu-
chung der Rauheitswirkung wurde an den Wéanden der Spirale und des vorderen Radseitenraums

die dquivalenten Sandrauheit ks = 60 pm vorgegeben.
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Die instationdren Simulationen bendtigen eine Startlosung, mit der das Stromungsfeld initia-
lisiert wird. Hierfiir wurden zunfchst stationdre Rechnungen mit frozen-rotor-Kopplung durch-
gefithrt und den Simulationen mit Wandfunktionsgitter als Anfangsbedingung vorgegeben. Die
Ergebnisse dieser Simulationen wurden dann als Startbedingung fiir die Simulationen auf dem

low-Re-Gitter genutzt.

4.2.4 Betrachtung der Unsicherheit von Stromungssimulationen

Bei Strémungssimulationen treten, wie bei Experimenten auch, Unsicherheiten auf. Diese ent-
stehen infolge von Abweichung zwischen realer und simulierter Geometrie sowie Rundungs-,
Iterations-, Diskretisierungs- und Modellierungsfehlern. Aufgrund der Vielfalt der einzelnen Ein-
flussfaktoren und deren fallspezifischer Wichtung ist eine genaue Angabe der Gesamtunsicherheit
von Stromungssimulationen bei komplexen Pumpenstromungen nahezu unméglich. Nach [Roache,
1997] kann im Allgemeinen davon ausgegangen werden, dass die Diskretisierungs- und Modellie-

rungsfehler die Hauptunsicherheiten in Simulationen bilden.

Der Modellierungseinfluss der Rotor-Stator-Kopplung und der Turbulenz auf die Genauigkeit
von Stromungssimulationen wurde von [Gugau, 2004] am Beispiel von Radialpumpen mittler-
er spezifischer Drehzahl (nq =20 ﬁ ...28 ﬁ) untersucht. Neben diesen beiden Schwerpunkten
wurde ebenfalls der Einfluss der Wandbehandlung fiir eine frei abstrémende Laufradstrémung
(nq =28 ﬁ) betrachtet. Die Ergebnisse zeigen, dass die Kopplungsart bei Pumpen der unter-
suchten spezifischen Drehzahl gegeniiber der Turbulenzmodellierung und Wandbehandlung domi-
nant ist, wobei die transiente Rotor-Stator-Kopplung die Messung besser abbildet. Gugau zeigt
auberdem, dass die Geschwindigkeitsprofile und die tatsdchliche Laufradkennlinie durch Simula-

tionen mit LR-Wandbehandlung besser abgebildet werden.

Wie in Kapitel 1 erldutert wurde, treten in Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl hohe Verluste
durch Reibungseffekte in den Wandgrenzschichten auf. Daher ist in diesem Anwendungsfall davon
auszugehen, dass die Modellierung der Wandgrenzschichtstrémung einen wesentlichen Einfluss auf

die Genauigkeit der Strémungssimulation hat.

Zur Wandbehandlung wird in der industriellen Praxis mehrheitlich die Methode der Wandfunk-
tion eingesetzt. Diese Grenzschichtmodellierung basiert sowohl fiir hydraulisch glatte als auch raue
Winde auf dem logarithmischen Wandgesetz (Gl. 2.6). Erfahrungen zur Verteilung des Modellie-
rungsfehlers des logarithmischen Wandgesetzes und der Einfluss auf die hydraulischen Kenngrofen
und das Stromungsfeld sind fiir die Simulationen von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl aus
der Literatur bisher nicht bekannt.
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Abb. 4.11: Abhingigkeit der Pumpenkennwerte von der rdumlichen Diskretisierung

4.2.5 Abschitzung des Diskretisierungsfehlers

Der Diskretisierungsfehler beschreibt die Differenz zwischen der exakten Losung der partiellen Dif-
ferentialgleichungen und der exakten Losung der diskretisierten Gleichungen. Er kann als einzige
Fehlerquelle mathematisch durch den Grid-Convergence-Index (GCI) nach [Roache, 1997] quan-
tifiziert werden. Der GCI basiert auf einer Richardson-Extrapolation von diskreten Losungen auf

dhnlichen Gittern mit unterschiedlicher rdumlicher Diskretisierung.

Das von [Celik u.a., 2008] beschriebene Verfahren zur Bestimmung des GCI wurde fiir die
hydraulischen Pumpenkenndaten beim Bestpunkt angewendet. Der Wandabstand des ersten Git-
terknotens blieb bei y* ~ 100, um die Art der Grenzschichtmodellierung nicht gleichzeitig zu
variieren. Abbildung 4.11 zeigt ein Ergebnis der Gitterstudie fiir die Kennwerte Forderhohe,
Drehmoment und Wirkungsgrad. Es wird deutlich, dass die Férderhthe H bereits mit gerin-
ger Auflosung gitterunabhéngig ist. Im Gegensatz dazu weisen das Drehmoment M und damit
auch der Wirkungsgrad 7; erst beim feinsten Gitter eine gitterunabhéngige Losung auf. Der Dis-

kretisierungsfehler fiir das feinste Gitter ist in Tabelle 4.5 zusammengefasst.

Tab. 4.5: Diskretisierungsfehler der Pumpenkennwerte

. 21 21
Variable ¢ e Caxt

GOzl

fein
Férderhohe H 04% 02% 03%
Drehmoment M 1,0% 08% 1,0%
Wirkungsgrad ; 0,6% 0,1% 0,2%
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4.2.6 Methode zur Abschidtzung des Modellierungsfehlers des logarithmischen
Wandgesetzes

Modellierungsfehler bezeichnen den Unterschied zwischen der realen Stromungsphysik und dem
vereinfachten mathematischen Modell zu deren Beschreibung. Sie kénnen durch den Vergleich
der Ergebnisse mit experimentellen Validierungsdaten oder DNS-Rechnungen bewertet werden.
Dieser Vorgang ermoglicht auch die Modellkalibrierung, jedoch stehen zum Vergleich meist nur
einfache Stromungen als Testfélle zur Verfiigung.

Im Rahmen dieser Arbeit wurde ein Vorgehen zur qualitativen Abschitzung des lokalen Model-
lierungsfehlers des logarithmischen Wandgesetzes in Pumpensimulationen entwickelt. Die Grund-
idee des Verfahrens ist, das logarithmische Wandgesetz mit Referenzdaten der Versuchspumpe
zu vergleichen. Da die experimentellen Ergebnisse aber keine Aussagen iiber die Strémung inner-
halb der Grenzschicht zulassen, miissen alternative Daten zum Vergleich herangezogen werden.
Nach DIN 1319 ist das Gebrauchsnormal ,ein Normal das unmittelbar oder iiber einen oder
mehrere Schritte mit einem Bezugsnormal kalibriert [...] wird“. Dabei ist das Bezugsnormal als
,ein Normal von der hichsten Ortlich verfliigbaren Genauigkeit® definiert. Diesen Gedanken auf-
greifend, konnen die Simulationsergebnisse mit der low-Re-Wandbehandlung als Referenzlosung
(Gebrauchsnormal) aufgefasst werden. Voraussetzung hierfiir ist, dass die Simulationsergebnisse

anhand Messdaten validiert werden kénnen.

Das logarithmische Wandgesetz beschreibt innerhalb der Wandgrenzschicht zwischen y™ > 30
und ¥ < 0,3 den Geschwindigkeitsverlauf. Der absolute Modellierungsfehler F,, des Wandgeset-
zes ergibt sich somit aus der Differenz von Gleichung 2.6 und der berechneten Verteilung der

wandparallelen Geschwindigkeitskomponente:

Fin = uéy 06— ugFD,LR : (4.15)

Der mittlere relative Fehler f,, ist definiert als

f F,, 1
m= "I ~ —
uCFD,LR n i=1

+
“J(j:l. 2.6(Y; )

-1
+
uCFD,LR(yi )

100% | . (4.16)

In Gleichung 4.16 wird der Betrag des Modellierungsfehlers an diskreten Punkten verwendet, um

eine Kompensation von absoluten Fehlern mit unterschiedlichen Vorzeichen zu vermeiden.

Zur Veranschaulichung ist der Modellierungsfehler des logarithmischen Wandgesetzes beispiel-
haft fiir eine ebene Plattenstromung dargestellt. In Abbildung 4.12 sind Geschwindigkeitsprofile
an drei unterschiedlichen Entfernungen zum Plattenbeginn sowie das logarithmische Wandgesetz

abgebildet. Das erste Profil entstammt dem Anfangsbereich der Plattengrenzschicht und das lo-
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Abb. 4.12: Beispielhafte Geschwindigkeitsprofile einer Plattengrenzschicht
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Abb. 4.13: Modellierungsfehler iiber Lauflinge einer Plattengrenzschicht

garithmischen Wandgesetz weicht hier deutlich ab. Aus der Darstellung ist ersichtlich, dass dieses
erst weiter stromab mit den berechneten Geschwindigkeitsprofilen iibereinstimmt.

Die Abweichungen des logarithmischen Wandgesetzes am Anfang der Plattengrenzschicht re-
sultiert dementsprechend in hohen Modellierungsfehlern, siehe Abbildung 4.13. Urséichlich hierfiir
ist, dass die turbulente Grenzschicht zum einen nicht ausgebildet und zum anderen die mit der

Uoo T

Lauflinge 2 gebildete Reynolds-Zahl Re, = “=* nach [Pope, 2000] zu niedrig ist. Mit steigen-

der Lauflinge bildet sich die turbulente Grenzschichtstromung dann aus und die Reynolds-Zahl
steigt an. Folglich kann die Grenzschichtstromung immer besser durch das logarithmische Wand-
gesetz beschrieben werden, da ab hier die zugrunde liegenden Modellannahmen erfiillt werden:

Der Modellierungsfehler f,,, sinkt entsprechend ab.
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In diesem Abschnitt werden die Simulationen der Pumpenstromung mit hydraulisch glatten und
rauen Wénden anhand der hydraulischen Kenndaten validiert. Die beobachteten Abweichungen
mit der Wandfunktion-Wandbehandlung sind Inhalt einer Modellierungsfehler- und Verlustanaly-
se. In diesem Zusammenhang werden auch die Regionen mit hohen Verlusten identifiziert. Anhand
der Ergebnisse wird abschliefend eine Methodik zur Simulation von Pumpen kleiner spezifischer
Drehzahl unter Beriicksichtigung der Rauheitswirkung und anderer dominanter Verluste entwi-
ckelt.

5.1 Validierung des numerischen Modells anhand hydraulischer

Kenndaten

Bei der Computational Fluid Dynamics (CFD)-Anwendung fiir Pumpen sind die hydraulischen
Kenndaten in der Regel die wichtigsten Ergebnisgrofen. Diese dienen zur Validierung der numeri-
schen Ergebnisse fiir die Versuchspumpe mit hydraulisch glatten und rauen Wianden. Dabei wird
der Einfluss der Grenzschichtmodellierung auf die Genauigkeit der Ergebnisse untersucht.

In Abbildung 5.1 sind die hydraulischen Kenndaten der Versuchspumpe, normiert auf den Best-
wert bei hydraulisch glatten Wianden, aufgetragen. Die Férderhéhenkurve weist mit hydraulisch
glatten Winden bei V* = 1,07 eine Sattelinstabilitit auf (siche Abb. 5.1a). Aus den durchge-
fiihrten Simulationen ist erkennbar, dass diese Instabilitidt aus der Wechselwirkung zwischen der

Spiral-, Radseitenraum- und Laufradabstrémung resultiert.

Der Forderhohenverlauf sinkt durch die erhéhten Reibungsverluste bei rauen Wianden ab. Die
Verringerung der Férderhohe ist bei Uberlast (—11 %) deutlicher als bei Teillast (—6 %). Der nu-
merisch bestimmte Druckaufbau ist bei hydraulisch glatten Wénden fiir V*<1,0 unabhéngig von
der Art der Wandbehandlung und gibt den gemessenen Verlauf wieder. Bei Uberlast unterschei-
den sich die Resultate jedoch deutlich. Wahrend das Ergebnis mit der LR-Methode innerhalb
der Messunsicherheit liegt, wird die Forderhhe mit der WF-Methode um 7,5 % iiberschétzt. Bei
hydraulisch rauen Wanden werden qualitativ &hnliche Ergebnisse erzielt: Der Druckaufbau weicht
mit LR-Wandbehandlung 6 % von den Messwerten ab, wohingegen bei Verwendung einer WF bei
Uberlast eine Uberschiitzung um 15 % erfolgt.
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Abb. 5.1: Hydraulische Kenndaten der Versuchspumpe

Der in Abbildung 5.1b dargestellte Drehmomentverlauf zeigt den zu erwartenden gleichméfigen
Anstieg mit zunehmendem Volumenstrom. Unabhéngig von der Grenzschichtmodellierung stim-

men die CFD-Ergebnisse mit den Messdaten bei hydraulisch glatten und rauen Winden iiberein.

Der Wirkungsgrad der Versuchspumpe besitzt bei hydraulisch glatten Wéanden aufgrund der In-
stabilitit der Forderhthenkurve kein ausgeprigtes Maximum!, siehe Abbildung 5.1c. Der Verlauf
kann mit LR-Wandbehandlung bei allen Betriebspunkten im Rahmen der Messunsicherheit repro-
duziert werden. Im Gegensatz dazu tritt bei Verwendung einer WF bei Uberlast <V* = 1,26) eine
Differenz von 6 % auf. Dadurch ist die Lage des Bestpunktes zu einem groferen Volumenstrom

hin verschoben. Die numerischen Ergebnisse zeigen bei hydraulisch rauen Wénde einen qualita-

'Die Bestpunktlage ist mit einer Polynomfunktion dritten Grads approximiert.
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tiv dhnlichen Verlauf wie bei hydraulisch glatten Wanden: Die Differenz zum Messwert betrégt
mit WF 8% und mit der LR-Methode weniger als 2%. In Anbetracht der Unsicherheit bei der
Bestimmung der dquivalenten Sandrauheit zur Beriicksichtigung der Rauheit, der Modellierung
des hydraulisch {ibergangsrauen Regimes, der erh6hten Verluste im Experiment durch die Ver-
drangungswirkung der Rauheitsfolie und der Messunsicherheit ist das LR-Ergebnis hinsichtlich

der erreichten Genauigkeit als sehr positiv zu bewerten.

Die Ergebnisse bestitigen, dass die Rauheitswirkung bei der Simulation von Pumpen kleiner
spezifischer Drehzahl mit hydraulisch rauen Wianden nicht vernachléssigt werden darf, da die
hydraulischen Kenndaten sonst iiber den gesamten Betriebsbereich fehlerhaft bestimmt werden.
Aufserdem ist die korrekte Bestimmung der Bestpunktlage von der Art der gewidhlten Grenz-
schichtmodellierung abhéngig. Es wird gezeigt, dass die Wandbehandlung mit der LR-Methode

zur realitdtsnahen Simulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl geeignet ist.

5.2 Modellierungsfehler des logarithmischen Wandgesetzes

In Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl wird ein grofser Teil der Verluste innerhalb der Wand-
grenzschichten verursacht. Die numerische Berechnung der Grenzschichtstromung iiber hydrau-
lisch glatte und raue Wiande erfolgt heutzutage vorwiegend durch Modellierung mit dem logarith-
mischen Wandgesetz (WF-Methode), da dieses Verfahren im Vergleich zur direkten Berechnung
der Grenzschichtstromung (LR-Methode) einen deutlich geringeren Vernetzungs- und Rechenauf-
wand erfordert.

Beim Vergleich der hydraulischen Kenndaten wird gezeigt, dass mit der WF-Methode Abwei-
chungen gegeniiber den Messdaten auftreten und dass die Bestpunktlage fehlerhaft bestimmt
wird. In diesem Abschnitt wird der Modellierungsfehler des logarithmischen Wandgesetzes an-
hand der in Abschnitt 4.2.6 vorgestellten Methode? untersucht, um die Griinde der beobachteten
Abweichungen aufzuzeigen. Die vorgestellte Analyse gibt einen Uberblick der lokalen Verteilung
des Modellierungsfehlers, zeigt deren stromungsmechanische Ursachen auf, benennt Auswirkungen
auf das Rechenergebnis und ermdglicht schlieklich eine zielgerichtete Anpassung der Grenzschicht-

behandlung zur Reduktion des Modellierungsfehlers.

In Tabelle 5.1 ist der flichengewichtete Mittelwert des Modellierungsfehlers f,, nach Glei-
chung 4.16 fiir die verlustreichen Regionen der Versuchspumpe zusammengefasst. Der mittlere
Modellierungsfehler zeigt, mit Ausnahme des Laufrads, nur eine geringe Abhingigkeit vom Be-

triebspunkt.

’Die Ubereinstimmung der Simulationsergebnisse unter Verwendung der LR-Methode mit den Messdaten bestitigt
die in Abschnitt 4.2.4 getroffene Annahme, dass die Simulationen mit dieser Wandbehandlungsmethode als
Referenzlosung zur Bestimmung des Modellierungsfehlers verwendet werden kénnen.
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Tab. 5.1: Flachengewichteter Mittelwert des Modellierungsfehlers f,,, in verlustreichen Regionen
V*=0,68 V*=096 V*=126

Dichtspalt 35% 38% 36 %
Laufrad 34 % 30 % 28 %
vorderer RSR  12% 12% 13%
hinterer RSR 5% 5% 5%

Spiralgehiuse 10 % 10% 10%

5.2.1 Lokale Verteilung des Modellierungsfehlers

Da der Mittelwert nicht zur gezielten Verbesserung der numerischen Berechnung geeignet ist, ist
die lokale Verteilung des Modellierungsfehlers fiir zwei Betriebspunkte in Abbildung 5.2 und 5.3
dargestellt.
Hohe lokale Modellierungsfehler sind in folgenden Bereichen zu erkennen:
e Laufrad: Befestigungskappe im Saugmund, Schaufeleintrittskante, Schaufeldruckseite sowie
Trag- und Deckscheibe im Diffusorabschnitt.
e Spiralgehduse: Spiralzunge und Diffusor
e Vorderer Radseitenraum und Dichtspalt: Deckscheibe im Radseitenraum im Bereich 0,50 <
r* < 0,65 und die rotierende Wand im Dichtspalt
Im Vorgriff auf die detaillierten Ergebnisse und die vertiefende Validierung der numerischen Er-
gebnisse werden nachfolgend stromungsmechanischen Ursachen fiir den hohen Modellierungsfehler

in diesen Bereichen und deren mégliche Auswirkung auf die Genauigkeit der Stréomungssimulation

diskutiert.
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Abb. 5.2: Modellierungsfehler in den Laufradkanilen
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Abb. 5.3: Betriebspunktabhingige Verteilung des Modellierungsfehlers f,,
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Es ist bekannt, dass Grenzschichtstromungen durch folgende Stréomungsphinomene derart be-

einflusst werden, dass das logarithmische Wandgesetz fiir deren Modellierung ungeeignet ist:

e Stromungsablésung,

e Staupunktstromung,

e niedrige Reynolds-Zahl (fiir Kanalstrémungen gibt [Pope, 2000] die Grenze Re ~ 1 x 10%

am),

e unausgebildete Grenzschichtstrémung,

e verzogerte oder beschleunigte Stromung (Druckgradient) und

e die nicht vernachlissighare Wirkung von Massenkriften (z. B. Zentrifugalkréfte).
In Stromungsmaschinen kénnen diese Effekte kombiniert und mit unterschiedlicher Wichtung
auftreten. Weiterhin ist zu beriicksichtigen, dass es zu gegenseitigen Wechselwirkungen kommt und
sich Modellierungsfehler immer auch auf die Strémung in anderen Bereichen auswirken kdénnen.
Die Diskussion iiber die Auswirkungen einzelner Bereiche mit hohem Modellierungsfehler auf die

Genauigkeit der Simulation besitzt daher einen qualitativen Charakter.

5.2.2 Modellierungsfehler im Spiralgehduse

Im Spiralgehduse strémt das Fluid ohne wesentlichen Druckgradienten vorwiegend in Umfangs-
richtung. Im Bereich um die Spiralzunge wird die Stromung gestért und betriebspunktabhingig
verzogert sowie beschleunigt, siehe Abschnitt 6.1. Bei der Anstrémung der Spiralzunge kommt
es zu einer Staupunktstromung, die in Abbildung 5.4 anhand des Druckfelds gezeigt wird. Die
dargestellte Stromung wird an der Spiralzunge so umgelenkt, dass sie der Kontur folgt. Stromab
des Staupunktes bildet sich in Pfeilrichtung eine Grenzschichtstréomung aus. Das logarithmische
Wandgesetz ist in diesem Bereich zur Modellierung ungeeignet und liefert eine etwa 10 % niedrigere

Wandschubspannung als bei direkter Berechnung der Grenzschichtstrémung mit der LR-Methode.

Cp

1,3 Laufradseite
1,2

1,1

1,0 Staupunkt
0,9

0,8

0,7 Diffusorseite

Abb. 5.4: Anstrémung der Spiralzunge bei V* = 0,96; LR-Wandbehandlung
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Staupunkt an der Spiralzunge

Ablose- & Wiederanlegelinien im Diffusor

Abb. 5.5: Anstrichbild im Spiraldiffusor (hintere Spiralgehiusehélfte) bei V* = 1,26; Wandbe-
handlung: 1.: LR, r.: WF

Im stromab folgenden Diffusorabschnitt wird die Stréomung durch die Querschnittserweiterung
verzogert und der Druck steigt in Stromungsrichtung an. Gleichzeitig wird die Spiralzunge bei
Bestpunkt- und Uberlastbetrieb derart angestrémt, dass eine diffusorseitige Ablosung auftritt.

Der hohe lokale Modellierungsfehler resultiert schlieslich aus der Uberlagerung beider Effekte.

Die Auswirkung des Modellierungsfehlers kann anhand der simulierten Ablésung verdeutlicht
werden. In Abbildung 5.5 ist die Diffusorstromung anhand des instantanen Anstrichbildes der
Wandschubspannung dargestellt. Deutlich sind bei der LR-Wandbehandlung fiir abgeltste Stro-
mungen typische Ablose- und Wiederanlegelinien zu erkennen. Die Grenzschichtmodellierung mit
WF fiihrt hingegen zu einer verspiteten, kleineren und kiirzeren Ablosung. Demzufolge fallen
die mit WF berechneten Verluste in der Spiraldomain deutlich geringer aus und tragen mafgeb-
lich zu der in Abschnitt 5.1 diskutierten Férderhéhenabweichung zwischen WF-Simulation und

Experiment bei.

5.2.3 Modellierungsfehler im vorderen Radseitenraum

Im vorderen Radseitenraum weist die Stromung in beiden Wandgrenzschichten einen radialen
Anteil auf (Sekundirstromung). Das Fluid stromt dabei druckgetrieben auf der Geh#useseite
zur Drehachse und infolge der Zentrifugalkraft auf der Laufradseite groftenteils nach aufen. In
Abbildung 5.3 ist auf der Deckscheibe ein umlaufendes Band mit hohem Modellierungsfehler zu
sehen. In diesem Bereich wird ¢, > v und der Rotationsfaktor k.o; nach Gleichung 2.24 k.o > 1.

Folglich wechselt in diesem Bereich die Richtung der Relativgeschwindigkeit in Umfangsrichtung
w, und es existiert abschnittsweise keine Scherschicht mehr, siehe Abbildung 5.6. Gleichzeitig
wechselt in der deckscheibenseitigen Wandgrenzschicht die Richtung der Radialkomponente c,,

sodass sich die Grenzschicht in radialer Richtung erst wieder ausbildet. Beide Effekte fiihren
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Abb. 5.6: Richtungsénderung der Radialkomponente und Relativgeschwindigkeit im vorderen
Radseitenraum bei V* = 0,96; LR-Wandbehandlung

bei der Anwendung der WF-Wandbehandlung zum besprochenen Modellierungsfehler, welcher

schliefslich in einer fehlerhaften Bestimmung der eingebrachten Leistung resultiert.

5.2.4 Modellierungsfehler im Dichtspalt

Der grofite mittlere Modellierungsfehler kann im Dichtspalt beobachtet werden. Dort wird die
Stromung beim Eintritt scharf um 90° umgelenkt und 16st auf der Gehéuseseite ab, siehe Ab-
bildung 5.7. Infolge der einhergehenden Strahleinschniirung wird das Fluid auf der Laufradseite
beschleunigt. Stromab des Anlegepunktes beginnt der Einlaufvorgang einer beidseitigen Grenz-
schichtstromung. Des Weiteren ist die vom Radseitenraum eingebrachte Umfangskomponente der
Fluidgeschwindigkeit im gesamten Dichtspalt hoher als die Umfangsgeschwindigkeit des Laufra-
des. Der Rotationsfaktor nimmt hierbei in Durchstrémungsrichtung ab und betrégt im Mittel
beim Bestpunkt kot = 1,3. Aufgrund der vorliegenden Stromung und der Dichtspaltgeometrie ist
innerhalb des Dichtspalts jedoch nicht von einer vollstdndigen Ausbildung der Wandgrenzschicht

auszugehen. Des Weiteren liegen die charakteristischen Reynolds-Zahlen in der Grofenordnung

t[a * Strahleinschniirung

= =
/\ S
L

— ruhende Gehiusewand

rotierende Laufradwand

r

Rezirkulationsgebiet

Abb. 5.7: Ablssung am Dichtspalteingang bei V* = 0,96; LR-Wandbehandlung
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von Re ~ 5 x 10%. Selbst im Falle einer ausgebildeten Stromung wire nur mit einem sehr kleinen
logarithmischen Abschnitt der Grenzschichten und folglich in der Praxis mit Modellierungsfehlern

zu rechnen.

5.3 Verlustanalyse

Eine Moglichkeit zur Bestimmung der dissipierten Verluste stellt die Leistungsbilanzierung fiir
einzelne Kontrollvolumen dar. Im Fall der CFD kann jede Rechendomain als Kontrollvolumen
aufgefasst werden. An den m Oberflichen (Interfaces, Einlass, Auslass) der Kontrollvolumina
tritt ein Massenstrom pc, A mit dem Totaldruck Ptot ein oder aus. Hierbei beschreibt ¢, die

Geschwindigkeitskomponente senkrecht zur Oberfliche A. Das Integral

PA/E,j = /ptotj " Cn dA] (51)

liefert die Leistung des an den j Grenzflachen iibertragenen Fluids, resp. den Energiestrom. Wei-
terhin wird dem Fluid im Fall einer Pumpe durch das Laufrad Energie zugefiihrt. Die mechanische
Leistung kann durch

Precnj = Q- M; (5.2)

bestimmt werden. Hierbei beschreibt M; das Drehmoment an der rotierenden Laufradwand j.

Aus der vorzeichenrichtigen Summation ergibt sich mit

m

PV,i = Z(Pmech,j + PA/E,j) (53)
j=1

der Leistungsverlust Py ; pro Kontrollvolumen, i. e. der dissipierte Teil der Fluidenergie. Die
Summe der einzelnen Leistungsverluste aller n Kontrollvolumina liefert schlieflich den gesamten

Leistungsverlust durch

n
Py tor = ZPV,Z' : (5.4)
i=1

Bei der Interpretation der nachfolgenden Ergebnisse ist zu beriicksichtigen, dass diese Art der
Verlustanalyse keine kausale und rdumliche Information der Dissipation liefert. So konnen sich
grofiskalige Wirbelstrukturen durch Konvektion vom Ort der Entstehung entfernen. Beispielsweise
stromt der Hinterkantenwirbel vom Laufrad ab, zerfallt in kleinere Skalen und dissipiert schliefslich
stromab im Spiralgehduse. Demnach wiirde der mit dem Hinterkantenwirbel verbundene Verlust

nicht dem Laufrad, sondern dem Spiralgehduse zugeordnet werden.

Der berechnete Gesamtverlust der Versuchspumpe ist in Abbildung 5.8 fiir drei Betriebspunkte

aufgetragen. Es ist ersichtlich, dass die Hohe der auftreten Verluste mit steigendem Volumen-
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Abb. 5.8: Betriebspunktabhingigkeit des simulierten Gesamtverlustes

strom zunimmt. Hierbei sind die Verluste mit WF-Wandbehandlung stets kleiner als bei aufge-
l6ster Grenzschichtstrémung (LR). Besonders deutlich wird dieser Unterschied bei Uberlast, wo
die Abweichungen von der LR-Simulation —19% (hydraulisch glatte Wénde) und —16 % (raue
Wiénde) betragen.

Der Einfluss von hydraulisch rauen Wanden dufert sich durch Zunahme des Gesamtverlustes
um etwa 1kW. In Abschnitt 7 werden Rauheitseinfliisse auf die Verluste ausfiihrlich behandelt.

Zur weiteren Analyse sind die Einzelverluste fiir die Rechendomains bei hydraulisch glatten
Winden in Abbildung 5.9 zusammengefasst, wobei die Aussagen zur Grenzschichtmodellierung
auch fiir hydraulisch raue Wénde tibertragbar sind. In den Simulationen mit LR-Wandbehandlung
treten die hochsten Verluste in der Spirale und den beiden Radseitenrdumen auf. Die Verluste
dieser Regionen verursachen zusammen etwa drei Viertel des Gesamtverlustes. Bei Uberlast treten
sogar knapp die Héilfte aller Verluste in der Spirale auf. Insgesamt spielen die Verluste im Laufrad
mit 12 % bei der Versuchspumpe eine nachgeordnete Rolle. Mit der WF-Methode unterscheidet
sich neben der Hohe der berechneten Verluste auch deren Verteilung. Besonders grofse Unterschiede
treten im vorderen Radseitenraum und im Spiralgehduse auf: Im vorderen Radseitenraum sind
die Verluste bei Verwendung einer WE hoher als mit LR-Wandbehandlung. Eine Ursache dieser
Differenz ist das berechnete Drehmoment der Deckscheibe, das mit WF um 38 % iiberschatzt
wird. Dies ist eine Folge des in Abschnitt 5.2 diskutierten Modellierungsfehlers.

Eine weitere Auswirkung des Modellierungsfehlers kann bei Uberlast in der Spirale beobachtet
werden (siehe Abb. 5.9b). Dort wird die Ablésung an der Spiralzunge zu klein berechnet. Die Ver-
luste sind damit bei Verwendung einer WF knapp 700 W geringer als mit der LR-Methode. Die

Grofenordnung dieser Differenz entspricht dem Gesamtunterschied aller Verluste beider Simulatio-
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Abb. 5.9: Simulierte Verluste in den Einzeldomains i (1: Laufrad; 2: RSR hinten; 3: RSR vorne;
4: Spirale; 5: Saugmund & Dichtspalt)

nen. Dieses Ergebnis verdeutlicht den Einfluss der Grenzschichtmodellierung auf die Genauigkeit

der Simulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl besonders eindriicklich.

5.4 Methodik zur verbesserten Simulation von Pumpen kleiner

spezifischer Drehzahl

In Abschnitt 2 ist dargelegt, dass bei Strémungssimulationen von Pumpen kleiner spezifischer
Drehzahl {iblicherweise die Wirkung hydraulisch rauer Wande unberiicksichtigt bleibt und die
Grenzschichtstromung mit der WEF-Methode modelliert wird. Zudem werden teilweise nicht alle

Pumpenkomponenten im numerischen Modell abgebildet. Dieses Verfahren fithrt im Vergleich
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zu Experimenten mit industriell gefertigten Pumpen zu den beschriebenen Abweichungen der
hydraulischen Kenndaten.

In Abschnitt 5.1 wird gezeigt, dass die hydraulischen Kenndaten mit der LR-Methode sowohl
flir hydraulisch glatte als auch fiir hydraulisch raue Wiande vorhergesagt werden kénnen, wiahrend
mit der WF-Wandbehandlung in beiden Fillen bei Uberlast die typischen Abweichungen der
Kenndaten auftreten. Es kann aufgrund der beobachteten Rauheitswirkung auf die hydraulischen
Kenndaten und Verluste geschlussfolgert werden, dass die in der Praxis iibliche Vernachlassigung
der Rauheitswirkung unabhéingig von der Grenzschichtmodellierung zu signifikanten Abweichun-
gen zwischen Experiment und Simulation fiihrt. Weiterhin geht aus den nachfolgend vorgestellten
Ergebnissen hervor, dass eine Kopplung der Stromung zwischen den einzelnen Regionen der Ver-

suchspumpe besteht, die nicht vernachléssigt werden darf.

Eine verbesserte Ubereinstimmung zwischen Simulation und Experiment ist daher zu erwar-
ten, wenn die beschriebenen Modellierungsfehler durch die nachfolgenden Mafnahmen reduziert

werden:

1. Der Rauheitseinfluss bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl ist zu beriicksichtigen. Hier-
fiir ist die dquivalente Sandrauheit kg der benetzten Pumpenoberflichen experimentell oder
numerisch zu bestimmen. Dabei ist eine abschnittsweise Bestimmung erforderlich, falls die
Oberflachenrauheit durch das verwendete Fertigungsverfahren, Nachbearbeitungen, Mate-
rialien oder Einsatzdauer (Korrosion, Rostanlagerung) unterschiedlich ist. Die lokale Ver-

teilung der dquivalenten Sandrauheit ist dann im numerischen Modell abzubilden.

2. Um die Grenzschichtmodellierung zu verbessern, sind zunéchst die Bereiche festzustellen,
wo aufgrund der Stromungsphysik mit Modellierungsfehlern zu rechnen ist. Dies betrifft
neben Bereichen unausgebildeter Grenzschichtstromung vorrangig Bereiche mit abgeldsten
Scherschichten. Zur Identifikation eignet sich die in Abschnitt 4.2.4 vorgestellte Methode.

3. In den Bereichen mit lokal hohen Modellierungsfehlern ist auf den Einsatz von WF zu
verzichten und stattdessen die LR-Wandbehandlung vorzuziehen. Zur Vermeidung unnétig
grofer Rechengitter kann hierfiir ein zonaler Ansatz, d. h. eine lokale Verfeinerung der Grenz-
schichtvernetzung, verfolgt werden. In der Versuchspumpe haben sich folgende Bereiche als

bedeutend herausgestellt:

e Spiralzunge und Diffusor im Spiralgehduse,
e die Laufradwinde im vorderen Radseitenraum und
e die Winde im Dichtspalt.

4. Zur Beriicksichtigung der Strémungswechselwirkung sind alle Regionen der Pumpe im nu-
merischen Modell abzubilden und eine geeignete Kopplung zu wahlen, z. B. iiber Transient

Rotor-Stator Interfaces.
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5.5 Fazit

Im Gegensatz zur iiblichen Herangehensweise werden in den durchgefiihrten Simulationen dieser
Arbeit die Wandgrenzschichten nicht mit der Wandfunktionsmethode modelliert, sondern statt-
dessen durch das Rechengitter aufgelost. Zudem wird die Oberflichenrauheit der Versuchspumpe
berticksichtigt.

Das gewihlte Vorgehen fithrt sowohl fiir hydraulisch glatte als auch raue Winde zur Uberein-
stimmung mit den gemessenen hydraulischen Kenndaten, widhrend die Modellierung der Wand-
grenzschichten mit dem logarithmischen Wandgesetz fehlerhaft ist. Die entwickelte Methode zur
Analyse des Modellierungsfehlers des logarithmischen Wandgesetzes erlaubt eine lokale Fehlerbe-
stimmung und ermoglicht dem Anwender die gezielte Verbesserung des numerischen Modells.

Anhand der durchgefiihrten Analyse der auftretenden Verluste wird bestétigt, dass bei Pumpen
kleiner spezifischer Drehzahl die meisten Verluste aus der Spiral- und Radseitenraumstromung

resultieren.
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6 Stromungsuntersuchung in den

verlustreichen Regionen

Die CFD Methode erlaubt eine detaillierte Analyse der Strémungsvorgénge in der Versuchspumpe.
In diesem Kapitel werden anhand der Messdaten und der zeitlich gemittelten Simulationsergebnis-
se bei hydraulisch glatten Wéanden mit der LR-Wandbehandlung die Kenntnisse der stromungs-

mechanischen Vorgidnge und der Verlustmechanismen in den verlustreichen Regionen vertieft.

6.1 Stromung im Spiralgehduse

Wie in der Verlustanalyse gezeigt wird, treten im untersuchten Betriebsbereich die wesentlichen
Verluste im Spiralgehduse auf. Der Anteil am Gesamtverlust steigt mit zunehmendem Volumen-
strom und betriigt bei V* = 1,26 48 %.

Die Spiralgeh&usestrémung der Versuchspumpe ist bei einer mit dem hydraulischen Durchmes-

ser gebildeten Reynolds-Zahl von Regpirate (@) = 2,5...6,6 x 10° im Bestpunkt vollturbulent.

6.1.1 Umstrémung der Spiralzunge

Die Umstromung der Spiralzunge beeinflusst durch Wechselwirkungen das Stromungsfeld in der
gesamten Pumpe und trigt bei Teil- und Uberlastbetrieb makgeblich zu den auftretenden Verlus-
ten im Spiralgehduse bei. Aus den zeitlich gemittelten Simulationsergebnissen ist bekannt, dass
die Anstrémung der Spiralzunge im Bestpunkt mit Ausnahme der Fulspunkte stofsfrei ist. Bei Teil-
und Uberlast ist der Staupunkt infolge der Anderung des Abstrémwinkels auf die Diffusor- bzw.
Laufradseite verlagert.

Zur weiteren Charakterisierung der Strémung sind in den Abbildungen 6.1 bis 6.3 fiir drei
Betriebspunkte instantane Anstrichbilder der Wandschubspannung auf der hinteren Gehéusehéalfte
und Isoflichen hoher turbulenter Energie (u—k% =1 %) dargestellt.

An den Anstrichlinien am Spiraleintritt sowie in der Umgebung des Fufpunktes der Spiral-
zunge ist zu erkennen, dass Fluid zur Seite verdringt wird und dadurch ein Massenaustausch
zwischen dem Spiralgehduse und den den angrenzenden Radseitenrdumen erfolgt. Bei Bestpunkt-
und Uberlastbetrieb gelangt beispielsweise vor der Spiralzunge Fluid mit hoher Radialkomponen-
te aus den Radseitenrdumen in das Spiralgehduse. Hierbei ist in den Abbildungen 6.2 und 6.3 zu

erkennen, dass dieses Fluid am Eintritt in das Spiralgehduse von der Wand ablost (Konvergenz
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Staupunkt
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Abloselinie &
freie Scherschich

<

Abb. 6.1: Instantane Stromung an der Spiralzunge bei Teillast (V* = 0,68)

der Wandstromlinien). Dies fiihrt zu einer Verstiarkung der Fehlanstromung der Spiralzunge. Die
Wechselwirkung der Radseitenraum- und Spiralstrémung wird vertieft in Abschnitt 6.1.2 behan-
delt.

Fehlanstromungen kénnen zur Strémungsablésung an der Spiralzunge fithren, die neben der Rei-
bung innerhalb der Wandgrenzschicht wesentlich zu den auftretenden Verlusten im Spiralgehduse
beitrigt. Geeignete Indikatoren fiir abgeloste Stromungen stellen konvergierende Wandstromlinien
und Gebiete hoher turbulenter Energie dar. Nach [Keller u. a., 2014| betrégt % in Scherschichten
die aus Ablgsungen an der Spiralzunge stammen 1% bis 2 %. In den Abbildungen 6.1 und 6.2 ist
zu erkennen, dass sich in der Ndhe der Fufpunkte der Spiralzunge freie Scherschichten infolge von
Stromungsablésungen ausbilden. Damit kann bestétigt werden, dass die Interaktion der Spiral-

mit der Radseitenraumstrémung Ablésungen an den Fufpunkten der Spiralzunge begilinstigt.

Staupunkt

Abloselinie

Abb. 6.2: Instantane Stromung an der Spiralzunge beim Bestpunkt (V* = 0,96)
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Staupunkt

/—freie Scherschicht

Abloselinie
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Abb. 6.3: Instantane Strémung an der Spiralzunge bei Uberlast (V* = 1,26)

Bei Uberlastbetrieb (V* = 1,26) ist die Anstromung der gesamten Spiralzunge aufgrund der
Laufradabstromung stoftbehaftet. In der Folge 16st die Stromung einseitig im Diffusorabschnitt
ab und grofskalige freie Scherschichten sind in Abbildung 6.3 anhand der Gebiete hoher turbu-
lenter kinetischer Energie zu erkennen. Bei diesem Betriebspunkt treten im Spiralgehduse der
Versuchspumpe gegeniiber dem Bestpunkt etwa 60 % hohere Verluste auf. Diese Grofenordnung
verdeutlicht, dass es bei der Simulation von Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl sehr wichtig ist

Ablésungen mit einer geeigneten Wandbehandlungsmethode abzubilden.

6.1.2 Wechselwirkung der Strémung

In der Spirale bildet sich, analog zur Strémung in einem Rohrkriimmer, quer zur Umfangsrich-
tung ein gegensinnig rotierender Doppelwirbel aus, siehe Abbildung 6.5a. Dieser Doppelwirbel
wird als Sekundéarstrémung der Spiralstromung bezeichnet. Durch die Sekundérstromung und die
Umstromung der Spiralzunge gelangt ein Teil des Fluids aus der Spirale in die Radseitenrdume,
in die Laufradabstromung und bei Teillast auch in das Laufrad zuriick. Zugleich stromt aus den

Radseitenrdumen Fluid in das Spiralgehduse.

Zur Analyse der Stromungskopplung wird der zeitlich gemittelte Massenstrom an den in Abbil-
dung 6.4 und 6.5b eingezeichneten Bilanzebenen (BE) bilanziert. Aufgrund der Massenerhaltung

gilt bei konstanter Dichte fiir ein Kontrollvolumen (z. B. RSR vorne)

Z Vein - Zvaus =0

V RSR.cin — (VRSR,aus + Vsp> =0. (6.1)
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Abb. 6.4: Bilanzierung der Radseitenraumstréomung

An der Bilanzebene BE RSR vorne tritt V RSR,ein i den Radseitenraum ein. Ein Teil des eintre-
tenden Volumenstroms iiberlagert die Stromung im Radseitenraum und tritt an der Bilanzebene
BE Dichtspalt aus dem Kontrollvolumen aus. Dieser austretende Teil wird als Spaltvolumenstrom
Vsp bezeichnet und resultiert aus der Druckdifferenz {iber den Dichtspalt. Er gelangt durch diesen
zum Laufradeintritt, sodass durch die Laufradkanile der Volumenstrom V + Vsp stromt.

Aus Gleichung 6.1 folgt, dass die Differenz vom einstrémenden Volumenstrom VRSR,em und
Vgp den austretenden Volumenstrom VRSR’WS beschreibt. Die Summe VRSR’U =5 VRSR’WS (@)
kann demnach als Maf fiir den gesamten Fluidaustausch iiber die Bilanzebene BE RSR wvorne
verstanden werden. Der Fluidaustausch iiber die Bilanzebene des hinteren Radseitenraums wird
analog bestimmt. Ferner beschreibt VSpirale (o) den positionsabhingigen Volumenstrom, der am
Radius der Druckmessbohrungen (r* = 1,037) in die Spirale eintritt. Die Hohe dieser Volumen-

strome ist in Tabelle 6.1, bezogen auf den geférderten Volumenstrom V, zusammengefasst.

Unmittelbar stromab des Laufrades vermischt sich die Laufradabstromung mit einem Teil der

Spiralsekundérstréomung und dem Fluid aus den Radseitenrdumen.

. BE RSR vorne

x
T r ( :l Doppelwirbel

(a) Qualitative Interaktion der Strémung (b) Bilanzebenen (BE) und Bezeichnungen

Abb. 6.5: Kopplung der Spiralstrémung

Somit gelangt durch die Bilanzebene am Spiraleintritt der Volumenstrom VSpiTalea der zwischen
18 % und 67 % héher als V ist (siehe letzte Zeile in Tabelle 6.1).
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Tab. 6.1: Charakterisierung der Stromungskopplung (prozentuale Werte sind bezogen auf V)
V=068 V*=096 V*=126

Spaltvolumenstrom Vs, 18% 13% 10%
V RSB 10% 9% 14 %
) 11% 11% 19%
V Spirale 167 % 133% 118%

Wihrend der Grofteil davon durch den Druckstutzen aus dem Spiralgehfuse abgefiihrt wird,
tritt ein Teil infolge des Radialanteils der Spiralstromung (Sekundérstromung) wieder aus der Spi-

rale aus und gelangt in die Radseitenrdume. Bei Betrieb in der Nédhe des Bestpunktes (V* = 0,96)

strémt in Summe der Volumenstrom % = 11 % in den hinteren Radseitenraum. Da dieser bei
der Versuchspumpe unentlastet ist, muss das Fluid wieder aus dem Radseitenraum heraus fliefen
— ein Fluidaustausch findet statt. Uber die Bilanzebene RSR vorne strémt iiber den gesamten Um-
fang summiert mit 21 % von V fast die doppelte Menge an Fluid in den vorderen Radseitenraum.
Ein Teil durchstromt den vorderen Radseitenraum und bildet den Spaltvolumenstrom Vsp, wéh-
rend der iibrige Teil (% =9 %) wieder aus dem Radseitenraum heraus in das Spiralgeh&use
stromt. Es kann festgehalten werden, dass der Spaltvolumenstrom Vgp infolge der vergleichsweise

groken Dichtspaltweite von s = 0,7mm mit 10 % bis 18 % sehr grof ist.

Bei Betrieb aufserhalb des Bestpunktes nimmt der Fluidaustausch iiber die Bilanzebenen der
beiden Radseitenriume mit steigendem Volumenstrom zu und fithrt bei Uberlast zur stirksten
Kopplung von Spiral- und Radseitenraumstréomung. Aus der Tatsache, dass V RSk in Richtung
Teillastbetrieb abnimmt, wahrend VSpirale ansteigt kann geschlossen werden, dass es bei Teillast
zur verstirkten Wechselwirkung zwischen der Spiral- und Laufradstrémung kommt. Eine Auswir-

kung sind lokale Riickstromungen in das Laufrad.

Aus der vorgestellten Bilanzierung kann geschlussfolgert werden, dass bei allen Betriebspunk-
ten eine wesentliche Wechselwirkung der Strémung herrscht. Die Vernachlissigung der Radseiten-

raumstréomung ist demnach bei numerischen Stromungssimulationen zu vermeiden.

Zur weiteren Analyse der Wechselwirkung ist die winkelabhéngige Bilanz des iiber die Bilan-
zebenen der Radseitenrdume ein- und ausstrémenden Fluids in Abbildung 6.6 aufgetragen. Es
ist zu erkennen, dass sich der iiber die Bilanzebenen der Radseitenrdume iibertragene Volumen-
strom Vgpggr auf der vorderen und hinteren Gehiuseseite unterscheidet. Er variiert sowohl mit

dem Betriebspunkt als auch iiber den Umschlingungswinkel.

Bei allen untersuchten Betriebspunkten strémt Fluid dber drei Viertel des Spiralumfangs in

den vorderen Radseitenraum (45° < « < 315°), wobei die Amplitude von VRSR,em — VRSR’WS in
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Abb. 6.6: Betriebspunktabhingige Bilanz von ein- und austretendem Volumenstrom an BE RSR

Richtung Uberlast grofer wird. Unmittelbar stromauf der Spiralzunge andert sich die Strémungs-
richtung betriebspunktabhéngig (315° < o < 360°). Bei Teillastbetrieb wird dort ebenfalls Fluid
in den Radseitenraum eingebracht, wohingegen bei Uberlast ein Massenstrom aus dem vorderen
Radseitenraum in die Spirale hineinstrémt und die Strémung beschleunigt wird. Dieser Vorgang
ist am negativen Peak in Abbildung 6.6a zu erkennen. Bei Betrieb im Bestpunkt wechselt die Stro-
mungsrichtung an der Bilanzebene zwischen 315° und 360° zweimal: Zunédchst strémt Fluid in das

Spiralgehduse hinein und kurz vor der Spiralzunge wird Fluid in den Radseitenraum eingebracht.

Fiir den hinteren Radseitenraum gilt, dass bei Bestpunkt- und Uberlastbetrieb iiber einen
grofen Teil des Umfangs (0° < a < 270°) ein Massenstrom in den Radseitenraum hinein gelangt.
Zwischen a > 280° und 0° wird dann in Drehrichtung des Laufrads zunehmend Fluid aus dem
Radseitenraum heraus in die Spirale transportiert, wobei das Maximum etwa 10° stromauf der

Spiralzunge auftritt. Im Teillastbetrieb ist dieses Verhalten gegenldufig.

Als Ursache fiir die unterschiedliche Richtung des Volumenstroms an den Bilanzebenen der Rad-
seitenrdume kann die betriebspunktabhingige An- und Umstrémung der Spiralzunge identifiziert
werden: Bei Teillastbetrieb wird die Spiralzunge von der Diffusorseite her angestrémt und gleich-
zeitig wird Fluid durch die Umstréomung zur Seite verdringt. Folglich stromt ein Teil des Fluids
radial einwirts und wird unter Wechselwirkung mit der Laufradstromung in die Radseitenraume
verdriangt. Dabei kommt es teilweise zur Riickstromung in das Laufrad. Im Anstrichbild (siehe
Abb. 6.1) ist zu erkennen, dass die Grenzschichtstromung stromauf der Spiralzunge zunehmend
in Richtung Laufrad abgelenkt wird. Dies erhéht den Betrag der radialen Geschwindigkeitskom-
ponente in der Spirale und fiithrt zu einem Anwachsen der Grenzschichtdicke, wodurch vermehrt

Fluid in die Radseitenrdume transportiert wird.
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Abb. 6.7: Betriebspunktabhangige Druckverteilung tiber den Spiralumfang

Bei Uberlast wird die Spiralzunge hingegen von der Laufradseite her angestréomt und Fluid
stromt mit hoher Radialkomponente aus den Radseitenrdumen in das Spiralgehduse. Am Spiral-
gehduseeintritt 16st die Stromung dabei auf Hoéhe des Messradius lokal ab (sieche Abb. 6.3) und
bildet ein Rezirkulationsgebiet aus. Weiterhin tritt an den Fufspunkten der Spiralzunge eine ne-
gative Umfangskomponente der Geschwindigkeit auf, d. h. das Fluid strémt lokal entgegen der
Laufraddrehrichtung. Die sich ausbildenden freien Scherschichten tragen zu den Verlusten im

Spiralgehduse bei.

6.1.3 Druckverteilung

Zur weiteren Charakterisierung der Stromung und Validierung der numerischen Ergebnisse wird
die Druckverteilung iiber den Umfang des Spiralgehduses bei r* = 1,037 auf der vorderen Spiral-
halfte ndher betrachtet (siehe Abb. 6.1 & 6.5a fiir Lage der Messposition). Die gewéhlte Mess-
position besitzt die Vorteile, dass der radial durchstromte Querschnitt an jeder Messstelle gleich
ist und dass anhand der Druckverteilung auf die Wechselwirkung der Spiral- und Radseitenraum-

stromung geschlossen werden kann.

Die in Abbildung 6.7 dargestellte Druckverteilung kann fiir den Betrieb im Bestpunkt in drei
Abschnitte unterteilt werden. Zwischen o = 15° und 245° bleibt der Druck nahezu gleich, um
danach bis o = 345° auf ein Minimum abzufallen. In diesem Abschnitt fliekt zusétzliches Fluid
aus dem Radseitenraum in die Spirale und die Stromung wird beschleunigt (siehe Abb. 6.6a).
Den dritten Abschnitt stellt der Bereich unmittelbar um die Spiralzunge dar. Wahrend die Spi-
ralzunge stoffrei umstromt wird (vgl. Abb. 6.2), kommt es auf dem Messradius aufgrund der
plotzlichen Querschnittsdnderung zu einer seitlichen Umlenkung des Fluids. Die damit einherge-

hende Verzégerung und Beschleunigung kann aus dem Druckverlauf abgelesen werden: Zunéchst
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steigt der Druck innerhalb von 10° auf den Maximalwert bei o = 355° an (Verzogerung) und
féllt danach rapide auf ein lokales Minimum bei o = 5° ab (Beschleunigung). Da die Abweichung
der gemessenen Extrema im Bestpunkt weniger als 6 % vom Mittelwert iiber den Umfang betrigt
kann zusammenfassend von einer ndherungsweise axialsymmetrischen Druckverteilung gesprochen
werden. Die Druckverteilung entspricht damit den bekannten Verldufen aus der Literatur, siehe
Abschnitt 2.5.1.

Bei Uberlastbetrieb ist der Druck zwischen 15° < o < 290° weitgehend uniform. Ab o = 290°
wird das Fluid beschleunigt, was aus dem negativen Druckgradienten in Abbildung 6.7 geschlos-
sen werden kann. Die Beschleunigung resultiert aus zwei Effekten: Finerseits wirkt die Spirale bei
Uberlastbetrieb als Diise und andererseits wird aufgrund der Spiralzungenstrémung in diesem Be-
reich zusétzliches Fluid aus dem angrenzenden Radseitenraum eingebracht. Die in Abschnitt 6.1.1
diskutierte Umstrémung der Spiralzunge bewirkt bei Uberlast im Vergleich zum Bestpunkt eine
um den Faktor 4,5 verstirkte Druckdifferenz im Bereich ungleichférmiger Druckverteilung.

Auch bei Teillast weist der Druck {iber einen Grofiteil des Spiralumfangs einen anndhernd axial-
symmetrischen Verlauf auf. Aufgrund der Spiralzungenumstrémung tritt in deren Ndhe ebenfalls
eine Storung im Druckverlauf auf, deren Amplitude im Vergleich zum Bestpunkt um 12 % er-
héht ist. Dabei ist die Abfolge der Extrema aufgrund der gednderten Staupunktlage gegeniiber
Bestpunkt- und Uberlastbetrieb umgedreht.

6.2 Stromung in den Radseitenraumen

Neben der Spiralstromung resultieren zwischen 30 % und 40 % der Stromungsverluste aus der
Durchstromung der beiden Radseitenrdume, wobei die grofseren Verluste auf den vorderen Rad-
seitenraum entfallen. Im Gegensatz zum hinteren Radseitenraum wird die Strémung dort von der
Durchstromung mit dem Spaltvolumenstrom Vgp iberlagert.

Die dimensionslose axiale Spaltweite G betrdgt am Eintritt in die Radseitenrdume der Versuchs-
pumpe G = ‘(’;ﬁl—; = 0,077. Wahrend dieser Wert im hinteren Radseitenraum konstant ist, sinkt das
Verhéltnis im vorderen Radseitenraum aufgrund der sich verjiingenden Radseitenraumkontur auf
G = 0,062 an der innersten Druckmessstelle ab, siehe Abbildung 6.8.

Die Reynolds-Zahl Re = o3 betrigt 4,1 x 105, Nach Abschnitt 2.5.2 ist bei der vorliegenden

v
Radseitenraumgeometrie und Reynolds-Zahl eine axialsymmetrische Stromung mit zwei Wand-

grenzschichten und einer turbulenten Kernstromung zu erwarten.

Nachfolgend werden zundchst die umfangsgemittelte Stromung und die Kopplung der Radsei-
tenraumstromung untersucht. In Anlehnung an die Modellvorstellung der Literatur werden dann
die Komponenten in Umfangs- und Radialrichtung nédher betrachtet. Diese bilden in den Modellen

der Radseitenraumstrémung die Kern- und Sekundarstrémung.
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Abb. 6.8: Lage der Druck- und LDA-Messstellen im vorderen Radseitenraum
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Abb. 6.9: Umfangsgemittelte Druckverteilung in den Radseitenrdumen

6.2.1 Umfangsgemittelte Strémung

Zur Charakterisierung des Axialschubs und der Radreibung sind zur mechanischen Dimensionie-
rung die umfangsgemittelten Verlaufe der Umfangskomponente der Fluidgeschwindigkeit (Rota-

tionsfaktor ko) und des statischen Drucks (Druckbeiwert ¢,) von Interesse.

Der in Abbildung 6.9a dargestellte Druckverlauf zeigt, dass der Druck in beiden Radseiten-
rdumen vom Laufradaustritt zur Drehachse hin absinkt. Durch die iiberlagerte Durchstromung
mit dem Spaltvolumenstrom Vsp ist die mittlere Druckdifferenz des vorderen Radseitenraums
gegeniiber dem hinteren um den Faktor 2,6 bei V* < 1,0 bzw. um den Faktor 2,2 bei Uberlastbe-
trieb erhoht. Die mittlere Druckdifferenz zwischen der dufersten und innersten Messstelle ist im
vorderen Radseitenraum bei den untersuchten Betriebspunkten nahezu unveréndert, was auf die

konstante Hohe des Spaltvolumenstroms zuriickzufiihren ist.
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Abb. 6.10: Rotationsfaktor in den Radseitenrdumen; aus gemessener, umfangsgemittelter Druck-
verteilung nach Gl. 2.25 bestimmt

Zur Bestimmung der Radreibung wird der Rotationsfaktor kyo4 in Experimenten unter Ver-
wendung von Gleichung 2.25 anhand des radialen Druckgradienten bestimmt!. Der Verlauf in
Abbildung 6.10 zeigt, dass krot im hinteren Radseitenraum iiber den Radius gleichméfig verlduft.
Im Gegensatz dazu steigt der Rotationsfaktor im vorderen Radseitenraum bei allen untersuchten
Betriebspunkten radial nach innen an. Demzufolge nimmt die Relativgeschwindigkeit zwischen
Laufrad und Fluid zum Dichtspalteingang hin ab. Aus einer Extrapolation der Messdaten gemé&f
Gleichung 2.25 geht hervor, dass ¢, ab r* < 0,45 grofer als die Umfangsgeschwindigkeit des Lauf-
rads ist (kpot > 1) und dort die Richtung der Energieiibertragung wechselt. Im Gegensatz dazu ist
der Rotationsfaktor in den Simulationen im Umfangsmittel bereits ab r* < 0,54 grofer als Eins
(siehe eingefarbte Fliche in Abb. 6.8). Dieser Umstand zeigt, dass Gleichung 2.25 nur zur né-
herungsweisen Bestimmung des Rotationsfaktors geeignet ist, wenn die Radseitenraumstromung

vom Spaltvolumenstrom iiberlagert wird und die axiale Spaltweite nicht konstant ist.

6.2.2 Kopplung der Stromung

Die Charakteristik der umfangsgemittelten Verldufe entspricht der bekannten Modellvorstellung
der Radseitenraumstromung. In diesem und den nachfolgenden Abschnitten werden lokale stré-
mungsmechanische Vorginge diskutiert, die sich aus der Kopplung mit der Spiralgehéusestrémung
ergeben und zu Abweichungen von der umfangsgemittelten Stromung fithren. Dabei wird beispiel-
haft die Stromung im vorderen Radseitenraum bei Uberlast (V* = 1,26) vorgestellt, weil hier die
Wechselwirkung und die Verluste am héchsten sind.

Die Stromung in den Radseitenrdumen und dem Spiralgehduse der Versuchspumpe ist durch

die in Abschnitt 6.1 vorgestellten Volumenstréme miteinander gekoppelt. In Abbildung 6.11 sind

'"Der dafiir benstigte Druckgradient wurde mit einem Differenzenverfahren erster und zweiter Ordnung aus der
Druckverteilung approximiert.
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Abb. 6.11: Ein- und agstretende Volumenstrome iiber die Bilanzebenen des vorderen Radseiten-
raums bei V* = 1,26

die Richtung und die Amplitude des Volumenstroms an den Bilanzebenen RSR vorne (siehe
Abb. 6.5b) und Dichtspalt aufgetragen. Die Bilanzebene BE Dichtspalt befindet sich an der Gren-
ze zwischen dem vorderen Radseitenraum und dem Dichtspalt bei r* = 0,4 . In Abbildung 6.11a
ist zu erkennen, dass zwischen « = 45° und 330° Fluid aus dem Spiralgehduse in den Radseiten-
raum eingebracht wird. Ein Grofsteil dieses Fluids gelangt zwischen o = 270° und 50° wieder in
das Spiralgehfuse, wihrend die Differenz, i. e. der Spaltvolumenstrom Vsp, die Radseitenraum-
strémung iiberlagert.

Der Spaltvolumenstrom stromt bei r* = 0,4 aus dem Radseitenraum in den Dichtspalt. Die in
Abbildung 6.11b dargestellte Verteilung ist dabei {iber dem Umfang nicht uniform, sondern weist

ein Maximum bel o = 90° und ein Minimum bei 315° auf.

6.2.3 Stromung in Umfangsrichtung und Druckverteilung

Die Verteilung der Umfangskomponente der Geschwindigkeit ¢, ist in Abbildung 6.12a auf drei

abgewickelten Ebenen konstanter Spannweite x%, ¢ dargestellt. Hierbei beschreibt z7,¢p = “82E

Sax

den auf die Radseitenraumbreite bezogenen Abstand von der Deckscheibe und r* ist der mit ro
entdimensionierte Radius. Die Winkelposition der Spiralzunge befindet sich bei o« = 0°. Die Um-
fangskomponente macht den groften Teil der Fluidgeschwindigkeit aus und préigt dadurch die in
Abbildung 6.12b gezeigte Druckverteilung auf der Gehdusewand (2}gp = 1).

In der Umgebung des Radseitenraumeintritts bei v* = 0,95 sind die Druck- und Geschwin-
digkeitsverteilung fernab der Spiralzunge (45° < o < 315°) nahezu uniform. Etwa 45° stromauf

der Spiralzunge dndert sich das Stromungsfeld drastisch. Eine Erhéhung der Umfangskomponente
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Abb. 6.12: Druck- und ¢,-Verteilung im vorderen Radseitenraum bei V* = 1,26

und ein Druckabfall, gefolgt von einem Absinken von ¢, und einem raschen Druckanstieg sind zu
erkennen. Diese Storung ist auf die Wechselwirkung mit der Spiralgehdusestromung zuriickzufiih-
ren, da sowohl die Geschwindigkeitsverteilung als auch der Druckverlauf die gleiche Charakteristik

wie im Spiralgehduse aufweisen.

Infolge der Stromungskopplung weist die Umfangskomponente der Geschwindigkeit neben der
beschriebenen Stérung in unmittelbarer Umgebung der Spiralzunge im gesamten Radseitenraum
eine asymmetrische Verteilung auf. Diese ist geprigt von einem Bereich niedriger ¢,-Komponente
zwischen a = 0° und etwa 135°. In der Nihe des Dichtspalteingangs bei r*= 0,4 ist im letzten
Quadranten hingegen ein Bereich hoher Geschwindigkeit ¢, zu erkennen. Die Asymmetrie des
Stromungsfelds zeigt sich ebenfalls in der Druckverteilung in Abbildung 6.12b ab r* < 0,72.
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Abb. 6.13: Profil des Rotationsfaktors bei o« = 355° und * = 0,95

Wie in Abschnitt 6.3 weiter ausgefithrt wird, ist der Druckverlauf im Radseitenraum bei r* =
0,61 mit dem im Dichtspalt selbst vergleichbar. Sowohl die Stromung im Radseitenraum als auch
im Dichtspalt werden also durch die Wechselwirkung mit der Spiralgehdusestromung beeinflusst

und eine axialsymmetrische Verteilung gestort.

Zur Stromungsbeschreibung und zur Validierung der numerischen Ergebnisse ist in Abbil-
dung 6.13 beispielhaft ein Geschwindigkeitsprofil der Umfangskomponente am Radseitenraumein-
tritt in der Néhe der Spiralzunge abgebildet. Aufgrund der Haftbedingung entspricht die Fluidge-
schwindigkeit auf der Laufradseite (z5qz = 0) der lokalen Laufradgeschwindigkeit, wihrend Sie
auf der Gehduseseite Null ist. An den Winden bildet sich eine Grenzschichtstromung aus und
fernab der Winde liegt ein Bereich mit gleichmifiger Geschwindigkeit vor — die Kernstromung.
Die Geschwindigkeit innerhalb dieser nimmt ab der halben Radseitenraumbreite auf der Gehéu-
seseite zu und weist bei 256, = 0,8 ein lokales Maximum auf. Eine solche Charakteristik tritt in

unterschiedlich starker Ausprigung auch an anderen Positionen auf.

6.2.4 Stromung in Radialrichtung und Grenzschichtstrémung

In der Literatur wird die Uberlagerung der Radseitenraumstrémung mit einer radialen Geschwin-
digkeitskomponente als Sekundirstrémung bezeichnet. Es wird angenommen, dass diese axial-
symmetrisch verteilt und auf die Wandgrenzschichten beschrénkt ist. Das Fluid stromt dabei auf
der Geh&useseite zur Drehachse hin bzw. auf der Laufradseite in die entgegengesetzte Richtung.

In diesem Abschnitt wird gepriift, ob diese Modellvorstellung mit der realen Pumpenstromung
in Ubereinstimmung ist. Aukerdem wird der Einfluss der Strémungswechselwirkung mit den an-

grenzenden Regionen untersucht.
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Abb. 6.14: Schematische Darstellung der Radseitenraumstromung

Zur besseren Orientierung ist in Abbildung 6.14 fiir den untersuchten Betriebspunkt eine Uber-
sicht der Radseitenraumstrémung schematisch veranschaulicht. Dort ist zu erkennen, dass die
Uberlagerung der Strémung in radialer Richtung aufgrund der beschriebenen Kopplung zwischen
der Spiral- und Radseitenraumstromung weder am Ubergang zum Spiralgehiuse (BE RSR vorne)
noch am Ubergang zum Dichtspalt (BE Dichtspalt) gleichmiifig erfolgt. Infolgedessen weicht die

Strémung lokal deutlich vom rdumlichen Mittelwert ab.

Die Verteilung der radialen Geschwindigkeitskomponente im vorderen Radseitenraum ist in Ab-
bildung 6.15 als Abwicklung dargestellt. Dort ist zu erkennen, dass die Radseitenraumstromung in
weiten Teilen auch aufserhalb der Wandgrenzschichten eine Radialkomponente aufweist. Lediglich

in einem Viertel des Radseitenraums ist der Betrag von ¢, geringer als 1% von us.

Zur besseren Ubersicht wird die ein- und auswiérts gerichtete Radialkomponente der Geschwin-
digkeit nachfolgend in getrennten Abschnitten, beginnend mit dem nach aufsen gerichteten Anteil,
diskutiert.

In Abbildung 6.15 ist zu sehen, dass das Fluid auf der laufradseitigen Grenzschicht (27,45 = 0)
vorwiegend nach radial aufen stromt (¢, > 0), da die Zentrifugalkraft hier weitgehend die Druck-
kraft iiberwiegt. Zusétzlich kénnen zwei Bereiche beobachtet werden, wo die Radseitenraumstro-
mung auch aufserhalb der Grenzschicht eine positive Radialkomponente besitzt: Der erste Bereich
beginnt im inneren Teil des Radseitenraums (r* =~ 0,5) bei a ~ 230° und wéchst in Laufraddreh-
richtung sowohl nach radial aufsen als auch zur Drehachse hin an. Bei a = 295° ist die grofite
Ausdehnung nach radial innen erreicht. Diese Verteilung fithrt an der Bilanzebene BE Dicht-
spalt zu einer lokalen Abnahme des in den Dichtspalt eingebrachten Spaltvolumenstroms, vgl.
Abbildung 6.11b.
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Abb. 6.15: Verteilung der normierten Radialkomponente der Geschwindigkeit auf Ebenen kon-
stanter Winkelposition im vorderen Radseitenraum bei V* = 1,26

Der zweite Bereich hat seinen Ursprung im Bereich des Laufradaustritts (r* ~ 1). Er vergro-
fsert sich ab a = 45° in Laufraddrehrichtung sowohl zur Drehachse als auch in axialer Richtung.
Bei a = 295° und r* = 0,55 verbinden sich der innere und dufere Bereiche miteinander und die
gesamte Radseitenraumstromung ist mit Ausnahme der Geh#usegrenzschicht und der Laufrad-
grenzschicht bei * < 0,55 nach radial auften gerichtet. Ab dieser Winkelposition wird das Fluid
zur Spiralzunge hin beschleunigt. Die grofste Radialkomponente tritt in der Ndhe des Laufrad-
austritts bei ungefihr o = 340° auf: Das Fluid strémt hier mit 5—; > 20 % aus dem Radseitenraum
in das Spiralgehduse hinein. Dieser Vorgang ist in der schematischen Darstellung der Strémung
(Abb. 6.14) als orangefarbige Stromrohre verbildlicht.

Stromab der Spiralzunge sinkt die positive Radialkomponente auferhalb der Laufradgrenz-
schicht rasch und ab a > 60° besitzt die Kernstromung keinen nach radial aufen weisenden

Geschwindigkeitsanteil mehr.

Ab dieser Position wird vermehrt Fluid iiber die Bilanzebene BE RSR vorne in den Radseiten-
raum eingetragen und stromt zur Drehachse hin (¢, < 0). Der nach innen durchstrémte Bereich
wachst auf der Gehduseseite ab @ = 70° an und der Betrag von ¢, ist bei a = 150° maximal.
Auch die Strémung auferhalb der Wandgrenzschicht flieft hier in Richtung Drehachse.

Im Bereich der Verjiingung des Radseitenraums (r* < 0,5) ist der Umfangsanteil der Fluidge-
schwindigkeit hoher als die Laufradgeschwindigkeit und die zur Drehachse hin wirkenden Druck-
kraft ist grofer als die nach radial aufen wirkenden Zentrifugalkraft. Aus diesem Umstand folgt,
dass die Radialkomponente auf der Laufradseite bei * < 0,5 ebenfalls nach radial innen gerichtet
ist (sieche Abb. 6.16) und dass in Abschnitten mit hohem radialem Druckgradient die Stromung
auch auferhalb der Wandgrenzschichten zur Drehachse hin fliekt. Wihrend die Richtung der
Radialkomponente auf der Gehéuseseite stets nach innen zeigt, variiert sie demnach auf der Lauf-

radseite positionsabhéngig. Dieser Vorzeichenwechsel der Geschwindigkeitskomponenten w, und
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Abb. 6.16: Richtungsdnderung der Radialkomponente auf der Laufradseite

¢, ist in der schematischen Darstellung als sich verzweigender blauer Pfeil auf der Deckscheibe
illustriert (sieche Abb. 6.14).

Basierend auf den vorliegenden Ergebnissen ist zu konstatieren, dass die Modellvorstellung der
Sekundéarstrémung die c,-Verteilung im Radseitenraum der Versuchspumpe nur unbefriedigend
beschreibt: Die Wechselwirkung mit der Spiralstromung préigt die Verteilung der Radialkompo-
nente und bewirkt, dass sie weder axialsymmetrisch ausgebildet noch auf die Wandgrenzschichten
beschrinkt ist. Des Weiteren ist die Richtung der Radialkomponente auf der Laufradseite nicht
einheitlich. Aus der Verteilung von ¢, < 0 wird geschlossen, dass auch die Uberlagerung der Rad-
seitenraumstrémung mit dem Spaltvolumenstrom Vsp ungleichférmig ist. Auf Grundlage der vor-
liegenden Ergebnisse ist die Modellvorstellung als Naherungslosung der Radseitenraumstrémung
zu verstehen. Tatsichlich liegt im Radseitenraum eine komplexe dreidimensionale Strémung vor,
die in Abbildung 6.14 schematisch dargestellt ist. Es ist zu erwarten, dass vergleichbare Phéino-

mene bei geometrisch dhnlich ausgefithrten Pumpen ebenfalls auftreten.

6.2.5 Charakterisierung der Wandschubspannung durch direkte Messung

Die Wandschubspannungsmessung erlaubt anhand des Vektors und der Amplitude eine Cha-
rakterisierung der Grenzschichtstromung und die Validierung der numerischen Grenzschichtbe-
handlung. Im Rahmen dieser Arbeit wird die Wandschubspannung erstmals direkt fiir mehrere
Betriebspunkte in einer Pumpe gemessen. Der in Abbildung 6.17 gezeigte Messort befindet sich

auf der Gehéduseseite im vorderen Radseitenraum bei o = 196,5° und r* = 0,65.

Um die Amplitude und die Richtung der Wandschubspannung zu bestimmen, muss der ver-
wendete Sensor mehrfach verdreht werden. Das Maximum des resultierenden Verlaufs liegt bei
v ~ 30°, siche Abbildung 6.18. Die Plausibilitit der Messdaten wird durch die Ubereinstimmung
mit der dargestellten Sinusfunktion bestétigt. Gemé&f Abbildung 6.17 bedeutet ein positiver Win-

kel, dass die Wandschubspannung zur Drehachse hin zeigt. Damit kann experimentell bestitigt
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werden, dass die Wandgrenzschicht auf der Gehduseseite von einer nach radial innen gerichteten

Stromung iiberlagert ist.

In Abbildung 6.19 ist der betriebspunktabhingige Verlauf der Wandschubspannung aufgetra-
gen. Die Ergebnisse zeigen fiir die untersuchte Messposition an, dass der Betrag der Wandschub-
spannung mit zunehmenden Volumenstrom ansteigt. Die Zunahme zwischen den Betriebspunkten
betragt jeweils 2,5 % und ist auf die lokale Verinderung des Stromungsfeldes durch die Wechsel-
wirkung mit der Spiralgehdusestréomung zuriickzufiihren. Der numerische Verlauf der Wandschub-

spannung liegt unterhalb der Messwerte, aber noch innerhalb der Messunsicherheit.

Neben der Amplitude steigt in der Simulation auch der Winkel v des Wandschubspannungs-
vektors mit zunehmendem Volumenstrom an. Der berechnete Winkel ist dabei stets kleiner als
der Messwert. Zusammen mit der unterschitzten Amplitude ist dies ein Indiz, dass die Radi-
alkomponente der Wandschubspannung in der Simulation unterschitzt wird: Wahrend diese im
Experiment am Messort etwa zwei Drittel der Umfangskomponente betrégt ist es in der Simula-
tion nur knapp die Hélfte. Die Radialkomponente der Wandschubspannung wird demnach etwa

30 % zu niedrig berechnet.

6.3 Stromung im Dichtspalt

Obwohl bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl keine dominanten Verluste unmittelbar mit der
Dichtspaltstrémung verbunden sind, wirkt sich diese indirekt auf die Hohe der Verluste in anderen
Regionen aus. Dies wird am Beispiel des vorderen Radseitenraums deutlich, wo die Verluste bei
Uberlagerung der Strémung mit dem Spaltvolumenstrom gegeniiber dem hinteren Radseitenraum
zwischen 35 % und 45 % hoher ausfallen.

90° positive Messrichtung
Y
- _l_» Umfangsrichtung
OO
1 —90°
Y
Radialrichtung

196,5°
Abb. 6.17: Messort und Winkelbezeichnung der Wandschubspannungsmessung
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Abb. 6.19: Betriebspunktabhéngiger Verlauf der Wandschubspannung
Die Dichtspaltgeometrie der Versuchspumpe ist mit einer Spaltweite von % = 1,13% und
p

einer relativen Spaltlinge von Dih ~ 13 (Dy, = 2s) im Vergleich zu handelsiiblichen Metallguss-

pumpen eher weit und kurz. Solche Abmessungen treten in der Praxis bei Kunststoffpumpen bzw.
infolge von Verschleiferscheinungen auf. Der Stromungszustand im Dichtspalt wird durch mehre-
re Reynolds-Zahlen und die Taylor-Zahl charakterisiert (Gl. 2.31-2.34). Mit einer Reynolds-Zahl
von Re = 1,2 x 10* und einer Taylor-Zahl von Ta = 698 liegt im Dichtspalt der Versuchspum-
pe eine vollturbulente Spaltstromung vor, bei der nach [Andereck u.a., 1986] keine grofskaligen

Wirbelstrukturen zu erwarten sind.
Zur Validierung der Simulationen und Charakterisierung der Dichtspaltstromung wurde die

Wanddruckverteilung experimentell erfasst. Die axiale Lage der Druckmessstellen wird in Abbil-

dung 6.20 gezeigt.
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Abb. 6.21: Volumetrischer Wirkungsgrad der Versuchspumpe

6.3.1 Beschreibung Strémungsfeld

Die Hohe des Spaltvolumenstroms Vsp beeinflusst das Betriebsverhalten der Pumpe. Sie ist in
dimensionsloser Form als volumetrischer Wirkungsgrad n,, (Gl. 2.29) der Versuchspumpe in
Abbildung 6.21 aufgetragen. Wie bei einer grofen Dichtspaltweite zu erwarten ist, féllt der volu-
metrische Wirkungsgrad der Versuchspumpe vergleichsweise niedrig aus. Die Hohe des Spaltvo-
lumenstroms ist dabei in Ubereinstimmung mit Ergebnissen vergleichbarer Untersuchungen [vgl.
Miinch, 1999]. Wéhrend der volumetrische Wirkungsgrad mit sinkendem Volumenstrom abnimmt,
bleibt die Hohe des berechneten Spaltvolumenstroms gleich: Die Anderung zwischen V* = 0,68
und V* = 1,26 betréigt weniger als 0,5%. Das hat zur Folge, dass die charakteristischen Kennzah-

len der Dichtspaltstréomung und damit auch die Strémungsform im untersuchten Betriebsbereich
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Abb. 6.22: Geschwindigkeitsprofile der Meridiankomponente und Ablésung am Dichtspalteingang

nahezu unverdndert bleiben. Die nachfolgend vorgestellten Ergebnisse bei Betrieb im Bestpunkt

sind daher auf die anderen untersuchten Betriebspunkte {ibertragbar.

Wie bereits gezeigt, sinkt im angrenzenden Radseitenraum der statische Druck radial nach in-
nen ab und der Rotationsfaktor nimmt zu. Ab r* < 0,55 iibersteigt der mittlere Umfangsanteil
¢, die Drehgeschwindigkeit des Laufrads und der Radseitenraum wird iiber die gesamte Radsei-

tenraumbreite radial nach innen durchstrémt (¢, < 0).

In Abbildung 6.22 ist anhand der Geschwindigkeitsvektoren stromauf des Dichtspalteingangs
zu erkennen, dass die Stromung aufgrund der Verjiingung der Radseitenraumkontur beschleunigt
wird. Im Umfangsmittel betragen kyo; = 1,55 und % = —0,2 unmittelbar vor dem Spalteingang
bei der Bilanzebene r* = 0,38. Beim Eintritt in den Dichtspalt wird die Strémung in axiale Rich-
tung umgelenkt. Hierbei tritt bei allen Betriebspunkten auf der Geh&useseite eine Ablosung auf.
Diese erstreckt sich in der Simulation iiber [y = 1,02D) = 2,04s und versperrt etwa 12 % der
durchstromten Fliche. Durch das Rezirkulationsgebiet wird die Strémung von der Gehdusewand
zur rotierenden Wand hin verdringt und beschleunigt. Im umfangsgemittelten Druckverlauf in
Abbildung 6.23 ist dieser Vorgang anhand des Druckminimums ( Unterdruckspitze) am Spaltbe-

ginn zu erkennen.

Aus dem Vergleich der umfangsgemittelten Druckverldufe im vorderen Radseitenraum (siehe
Abb. 6.9a) und im Dichtspalt (siehe Abb. 6.23) wird geschlossen, dass der grofte Druckabfall
in der Versuchspumpe unmittelbar am Dichtspalteingang auftritt. Die Druckdifferenz zwischen
der innersten Messstelle im vorderen Radseitenraum und der ersten Messstelle im Dichtspalt ist
zweimal grofer als die Druckdifferenz iiber den gesamten vorderen Radseitenraum und um den
Faktor 10 héher, als diejenige zwischen der ersten und letzten Messstelle im Dichtspalt.

In den Simulationen bildet sich stromab der Abldsung im Dichtspalt ein turbulentes Strémungs-
profil der axialen Geschwindigkeitskomponente aus und der Druckabfall verlduft bis zum Dicht-

spaltausgang linear. Die berechnete Umfangskomponente der Strémungsgeschwindigkeit sinkt ent-
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Abb. 6.23: Umfangsgemittelte Stromungsgréfen im Dichtspalt; V* =0,96

lang des Dichtspaltes, aufser im Bereich der Abldsung, gleichmiéifig auf ko = 1,2 am Dichtspalt-
ausgang ab (siehe Abb. 6.23b). Sie ist damit stets hoher als die Laufradgeschwindigkeit. Somit

wird das Laufrad iiber die gesamte Dichtspaltlénge durch die Stromung angetrieben.

In Abbildung 6.24 sind die Druckverldufe an den einzelnen axialen Messpositionen aufgetragen,
wobei sie zur besseren Lesbarkeit jeweils um Ac, parallel verschoben sind. An der ersten Mess-
stelle im Dichtspalt (% = 0,19) liegt eine stark asymmetrische Druckverteilung vor. Der Druck
auf der Gehdusewand ist im Experiment bei o« = 195° minimal und erreicht dort Werte unterhalb
des Bezugsdrucks, das zugehorige Maximum tritt bei o = 45° auf. Diese Charakteristik resultiert
aus der in Abschnitt 6.2 diskutierten asymmetrischen Verteilungen von ¢, und ¢, bzw. Vsp im
vorderen Radseitenraum. In Durchflussrichtung verschiebt sich die Lage der Extrema in Dreh-

richtung des Laufrades und das Profil wird zunehmend flacher.

Die numerischen Ergebnisse geben den gemessenen Druckverlauf im Umfangsmittel qualitativ
wieder, kénnen die asymmetrische Charakteristik der Verldufe aber nicht abbilden. Im Gegensatz
zum Experiment sind die Profile gleichférmiger ausgeprigt und erst am Dichtspaltausgang sind
sich die Verldufe dhnlich. Abweichungen treten auch beim umfangsgemittelten Druckgradienten
und der Charakteristik hinsichtlich der Ablosung auf. Die experimentellen Daten deuten darauf
hin, dass das Rezirkulationsgebiet in der Realitét langer und deutlich asymmetrischer ausgeprégt
ist. Aus diesen Abweichungen kann geschlussfolgert werden, dass die Verluste im Dichtspalt mit

numerischen Methoden eher zu gering berechnet werden.
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Abb. 6.24: Druckverteilung auf Gehiiusewand im Dichtspalt bei V* = 0,96

6.3.2 Einfluss auf Stromung im Saugmund

Am Dichtspaltausgang wird die Strémung zur Drehachse hin umgelenkt und vermischt sich dort
mit der Zulaufstromung des Laufrades. Um den Einfluss der Dichtspaltstromung auf die Laufrad-
zustromung zu untersuchen, wird die Verteilung der Geschwindigkeitskomponenten ¢, und ¢, an
den in Abbildung 6.26c dargestellten Positionen betrachtet.

Die Verteilung der Axialkomponente an Messposition 1 weist nahe der Drehachse ein fiir Rohr-
stromungen typisches Maximum auf (siehe Abb. 6.26a). Das Verhéltnis von cuz max zur lokalen

Bulk-Geschwindigkeit

up(z) = A(lx) /cadi(z:) (6.2)
A

entspricht ebenfalls dem einer turbulenten Rohrstrémung. Die Stromung an dieser Position, also
stromauf des Dichtspaltausgangs, ist drallfrei (siehe Abb. 6.26b). Demnach kommt es bei Betrieb
im Bestpunkt nicht zur Ausprigung eines Wirbels im Zulauf.

Am Dichtspaltausgang (Messposition 2) tritt dann Fluid mit hoher Umfangskomponente aus
dem Dichtspalt in den Saugmund ein. Dabei wird ein Gleichdrall eingebracht, sieche Abbildung 6.26d.
In Abbildung 6.25 ist der Saugmund in einer Draufsicht dargestellt und die simulierte Ver-
teilung der Umfangskomponente farblich gekennzeichnet. Der aus dem Dichtspalt stammende
Gleichdrall <Z—11 > 0,1) nimmt nach innen hin ab und umfasst beim Bestpunkt knapp die Half-
te des durchstromten Querschnitts. Es ist zudem erkennbar, dass die Geschwindigkeitsverteilung
asymmetrisch ist und ¢, zwischen o = 270° und 180° an der Deckscheibe erhoht ist, wihrend die

Zustromung im dritten Quadranten weniger stark drallbehaftet ist.
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Abb. 6.25: Umfangskomponente der Geschwindigkeit am Saugmund bei V* = 0,96

Anhand der vorliegenden Daten kann festgestellt werden, dass bei Spiralgehdusepumpen die
Spiralzungenumstromung die gesamte Pumpenstrémung beeinflusst. Die Wechselwirkung ist dabei
selbst bei Betrieb im Bestpunkt so stark, dass die Strémung am Laufradeintritt im zeitlichen Mittel

noch asymmetrisch ist.
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6.4 Fazit

Die bisherigen potentialtheoretischen Modelle zur Beschreibung einer Pumpenstréomung gehen von
separaten Einzelstromungen aus und setzen oft vereinfachend voraus, dass eine axialsymmetrische
und zweidimensionale Strémung vorliegt.

Die in dieser Arbeit aufgebaute Versuchspumpe erlaubt eine sehr detaillierte und umfangreiche
experimentelle Erforschung der Stromung und die Validierung der numerischen Ergebnisse. Ne-
ben optischen Geschwindigkeitsmessungen an mehreren Orten ermoglicht insbesondere die hohe
rdumliche Auflésung der Druckmessungen eine genaue Beschreibung der Strémungsphysik. Die
erstmals in einer Pumpe direkt gemessene Wandschubspannung dient zur Charakterisierung der
Grenzschichtstromung und zur Bewertung der Wandbehandlungsmethode.

Aus den Ergebnissen geht hervor, dass die Pumpenstrémung einen wesentlichen dreidimensiona-
len Charakter besitzt, zwischen den untersuchten Regionen eine Kopplung der Strémung besteht
und dass die angenommene Axialsymmetrie gestort ist. Hierbei spielt die Umstrémung der Spiral-
zunge eine entscheidende Rolle. Als eine mafgebliche Verlustursache wird in der Versuchspumpe
die Stromungsablésung an der Spiralzunge bei Uberlastbetrieb identifiziert.

Die groke Ubereinstimmung der numerischen Ergebnisse mit den Messdaten bestitigt, dass die
vorgestellte Methode zur Stromungssimulation in Pumpen kleiner spezifische Drehzahl geeignet

ist.
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7 Untersuchung des Rauheitseinflusses

In Pumpen niedriger spezifischer Drehzahl resultiert ein Grofiteil der auftretenden Verluste aus
der Reibung innerhalb der Wandgrenzschichten. Bei industriell gefertigten Pumpen weisen die
benetzten Oberflichen Unebenheiten auf, die hydraulisch raues Verhalten hervorrufen kénnen.
Durch die wirkenden Druck- und Reibungskrifte wird der Querimpulsaustausch in den Wand-
grenzschichten angefacht und die Verluste werden erhoht.

In diesem Kapitel wird der Einfluss einer realistischen Oberflichenrauheit im vorderen Radsei-

tenraum und im Spiralgehduse auf die Strémung und die Verluste der Versuchspumpe behandelt.

7.1 Rauheitsregime

Die Wirkung von Oberflichenrauheiten auf die Grenzschichtstromung ist abhéngig von der dqui-
valenten Sandrauheit kg einer Oberfliche und der Dicke §, der viskosen Unterschicht. Mit der

dimensionslosen Kennzahl
L ks ksur
kS = — =
O v

kénnen drei Rauheitsregime unterschieden werden, vgl. Tabelle 2.1. Diese sind: hydraulisch glatt
(kF < '5), hydraulisch iibergangsrau (5 < kF < 70) und hydraulisch vollrau (70 < k).

In Abbildung 7.1 sind die betriebspunktabhingigen Rauheitsregime in der Versuchspumpe farb-
lich aufgetragen. Es ist zu erkennen, dass im untersuchten Betriebsbereich und mit der eingesetz-
ten Rauheitsreplik (R, = 18 um, R, = 254 um, ks = 60 pm) ein vorwiegend iibergangsraues Re-
gime herrscht. Der rdumliche Mittelwert der dimensionslosen dquivalenten Sandrauheit betrégt
kF ~ 50.

Lokal begrenzt sind in allen untersuchten Betriebspunkten um die Spiralzunge herum und am
Spiraleingang Bereiche mit hydraulisch vollrauem Regime zu erkennen. Wie in Abschnitt 6.1 dar-
gelegt ist, erfolgt dort aufgrund der Spiralzungenumstromung eine Verdrdngung des Fluids und
eine Masseniibertragung zwischen der Spiral- und Radseitenraumstromung. Durch die Verdrin-
gung des Fluids wird dieses beschleunigt. Diese Faktoren verursachen aufgrund der einhergehenden
Erhohung der Wandschubspannung lokal héhere kf-Werte und demzufolge ein hydraulisch voll-

raues Regime.
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Abb. 7.2: Rauheitsfunktion verschiedener Oberflachen nach Flack u. Schultz [2010]

Trotz identischer Rauheitsgeometrie unterscheidet sich die Rauheitswirkung im vorderen Rad-
seitenraum auf der Laufrad- und Gehiuseseite. Der Mittelwert von k" betriigt auf der Gehdusesei-
te kI = 55 und auf der Deckscheibe k" = 34. Somit ist die Rauheitswirkung in der Versuchspumpe

auf der Gehauseseite hoher als auf der Laufradseite.

Ein vermeintlich hydraulisch glatter Abschnitt wird in Abbildung 7.1 auf der Deckscheibe dort
angezeigt, wo der Rotationsfaktor grofer als Eins wird und die Radialkomponente der Grenz-
schichtstromung die Richtung wechselt. Hier sinkt die Wandschubspannung ab und die Entwick-
lung einer Grenzschichtstromung beginnt in radialer Richtung. Somit existiert im angezeigten Be-
reich keine ausgebildete Wandgrenzschicht und die Klassifizierung des Rauheitsregimes ist nicht

moglich.

Die vorgestellten Resultate stimmen mit den Ergebnissen aus [Juckelandt u. Wurm, 2013] iiber-
ein. Dort wurde fiir zwei weitere Pumpen mit niedriger spezifischer Drehzahl (nq =10...12 ﬁ)

ebenfalls gezeigt, dass im Betrieb vorwiegend iibergangsraues Regime herrscht.

In Bezug auf die numerische Abbildung der Rauheitswirkung erweist sich das iibergangsraue
Regime als besonders schwierig. Ursache hierfiir ist, dass in diesem Fall der funktionale Zusammen-
hang Au™ = f (k) zur Modellierung von Rauheitseffekten mit dem logarithmischen Wandgesetz
stark von der untersuchten Oberfliche abhingig ist. Dies dufsert sich in Abbildung 7.2 an der
zunehmenden Streuung der Werte bei kf < 100. Weiterhin wird deutlich, dass die Colebrook-
Gleichung (Gl. 2.9), die in der verwendeten Software zur Modellierung rauer Wénde genutzt
wird, besonders im iibergangsrauen Bereich nur eingeschrinkt geeignet ist (siehe Gl. 3.58 in Ab-
schnitt 3.3.3).
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Abb. 7.3: Einfluss der Rauheit auf die gemessenen hydraulischen Kenndaten H, n; und M

7.2 Hydraulische Pumpenkennwerte und Verluste

In diesem Abschnitt wird der Einfluss von hydraulisch rauen Wénden auf die hydraulischen Kenn-

daten der Versuchspumpe und die auftretenden Verluste ausgewertet.

Die Differenzen der gemessenen hydraulischen Kenndaten bei hydraulisch glatten und rauen
Winden sind in Abbildung 7.3 zusammen mit interpolierten Kurven dargestellt. Das Drehmoment
M der Versuchspumpe ist bei hydraulisch rauen Wénden anndhernd gleichméfig erhdht. Die
Zunahme betrdgt im Bestpunkt 3,8 Nm (+6,4 %). Urséchlich fiir den Anstieg des Drehmoments
ist die vergrokerte Wandschubspannung an der Deckscheibe im vorderen Radseitenraum. Bei
hydraulisch rauen Wénden sind die Druckverluste erhdht und bewirken eine Verminderung der
Forderhohe H, deren Abnahme beim Bestpunkt auf knapp 3,2m (—9 %) beziffert werden kann.
Aus der Analyse des Rauheitsregimes geht hervor, dass mit zunehmendem Volumenstrom auch der
Anteil hydraulisch vollrauer Gebiete ansteigt. Dies erklirt die weitere Abnahme der Férderhéhe
in Richtung Uberlastbetrieb.

Aus der Zunahme des Drehmoments und der Abnahme der Forderhohe folgt nach Gleichung 1.2
eine Reduzierung des Wirkungsgrads 7; um 10 Prozentpunkte bei V* = 0,96. Dabei sinkt der Wir-

kungsgrad aufgrund der Férderhhencharakteristik mit steigendem Volumenstrom zunehmend ab.

Mit der in Abschnitt 5.3 vorgestellten Verlustanalyse kann gezeigt werden, dass der Gesamt-
verlust APy = Py rqu — Py giate durch hydraulisch raue Wande zwischen V* = 0,69 und 1,29 um
APy ~ 1kW erhoht ist, siehe Abbildung 5.8. In Abbildung 7.4 ist beispielhaft fiir den Betriebs-
punkt V* = 1,29 die Verlustverteilung in den einzelnen Regionen der Versuchspumpe dargestellt,
wobei die Ergebnisse auch auf die anderen untersuchten Betriebspunkte iibertragbar sind. Aus

den Daten geht hervor, dass die Erhohung des Gesamtverlustes APy zu 86 % aus dem Anstieg der
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Verluste im vorderen Radseitenraum und der Spirale, also den Regionen mit hydraulisch rauen
Winden, resultiert. Bezogen auf den Gesamtverlust bei hydraulisch rauen Wanden Py 4, be-
trégt der Anteil von Py gpirate etwa 50 %. Die Summe der Verluste in beiden Radseitenrdumen
entspricht 31 % von Py rqy.

Neben diesen beiden Regionen sind die Verluste auch im Dichtspalt und im Laufrad erhéht,
obgleich die Oberflichenrauheit dort unverindert hydraulisch glatt ist. Die Ursache hierfiir wird
in den Abschnitten 7.4 und 7.5 untersucht.

Der vorgestellte Rauheitseinfluss auf die hydraulischen Kenndaten bestétigt, dass diese bei
Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl signifikant veréindert werden. Die Hohe der beobachteten
Verinderung ist in Ubereinstimmung mit vergleichbaren Untersuchungen [z. B. Miinch, 1999]. Die
aus der Literatur bekannte Feststellung, dass der Rauheitseinfluss auf die Verluste in der Spirale

am groften ist, trifft auf die Versuchspumpe ebenfalls zu.

7.3 Stromung im Spiralgehduse

7.3.1 Verluste

Wie gezeigt, nehmen die Verluste im Spiralgehiuse infolge hydraulisch rauer Wiande betragsmifig
am meisten zu. Der Rauheitseinflusses auf die Verluste in der Spirale soll anhand der des Ener-
giestroms diskutiert werden. Das Massenstromintegral der spezifischen Forderarbeit Y iiber eine

Kontrollfliche A liefert den Energiestrom, bzw. die Fluidleistung P an diesem Ort. Es gilt

P:/Ydm:/chndA:/ptot-cndA. (7.1)
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Abb. 7.5: Rauheitseinfluss auf die Verluste in der Spirale bei V* = 1,26

Der Verlauf der Fluidleistung P wird an mehreren Ebenen in der Spirale {iber dem Umfang
ausgewertet und ist in Abbildung 7.5a fiir hydraulisch glatte und hydraulisch raue Winde gegen-
iibergestellt. Wie zu erwarten steigt die {ibertragene Leistung mit dem Drehwinkel an, da auch
der Massenstrom zunimmt. Die Anderung des Gradienten bei a = 315° ist auf die Kopplung
der Spiral- mit der Radseitenraumstromung zuriickzufithren. Ab o > 315° wird aus dem Radsei-
tenraum Fluid in das Spiralgehduse eingetragen und der durch die Kontrollflichen {ibertragene
Massenstrom erhoht, siehe Abschnitt 7.3.2 & 7.3.3. Uber dem gesamten Umfang ist P () bei
hydraulisch glatten Wanden hoher als bei hydraulisch rauen Wéanden.

Unter der Annahme, dass die Fluidleistung am Laufradaustritt gleich ist, beschreibt die Dif-
ferenz Pgiatt — Praw den rauheitsbedingten Verlust. Aus Abbildung 7.5b geht hervor, dass der
rauheitsbedingte Verlust zwischen o = 0° und 315° gleichméfig ansteigt. Das Maximum wird
bei o = 315° erreicht und betrigt an dieser Stelle 87 % der gesamten Verlustzunahme APy =
Pv rau — Py giawe in der Spirale (vgl. Abb. 7.4).

Nachfolgend wird gezeigt, dass die Stromungskopplung mit der Radseitenraumstromung zwi-
schen @ = 90° und 315° unabhingig von der Wandrauheit ist (sieche Abb. 7.9). Daher kann
davon ausgegangen werden, dass ein Grofteil der zusétzlich auftretenden Verluste unmittelbar

auf erhohte Reibungsverluste zuriickzufiihren sind.

Ab o = 315° sinkt die Differenz der Fluidleistung auf 77 % von APy gpiraie bei 355° ab. In
diesem Abschnitt der Spirale wird bei hydraulisch rauen Wénden ein hoherer Massenstrom aus den
Radseitenrdumen in die Spirale eingetragen, siehe Abschnitt 7.3.3. Des Weiteren kann festgestellt
werden, dass nicht die gesamte Verlustzunahme bei hydraulisch rauen Wanden durch erhdhte
Reibungsverluste in der Spirale resultiert. Stattdessen treten im Spiraldiffusor bei rauen Wanden
ebenfalls hohere Verluste auf, die in Abschnitt 7.3.2 behandelt werden.
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Abb. 7.6: Qualitativer Rauheitseinfluss auf Stromungswinkel und Anstrémung der Spiralzunge

7.3.2 Stromungsfeld

Die Analyse des Stromungsfeldes erfolgt in zwei Schritten. Zuerst wird die Rauheitswirkung auf
die Stromung in der Spirale untersucht. Hiernach wird der Rauheitseinfluss auf die Diffusorstro-

mung diskutiert.

In Abschnitt 7.4 wird dargelegt, dass der Spaltvolumenstrom Vsp durch die Rauheitswirkung
im vorderen Radseitenraum erhoht ist. Durch die Erhéhung des Spaltvolumenstroms steigt der
vom Laufrad geférderte Volumenstrom V+ Vsp bei V* = 0,96 um 4 % an. Dies bedeutet, dass die
Meridiankomponente der Geschwindigkeit erhéht wird. Da ¢, am Laufradaustritt in den Simula-
tionen unveréndert ist, nimmt der Absolutstréomungswinkel leicht zu. Daraus folgt, dass sich die
Anstromung der Spiralzunge in Abhéngigkeit von der Wandrauheit im vorderen Radseitenraum
unterscheidet: Bei hydraulisch rauen Wanden ist die Lage des Staupunkts an der Spiralzunge
leicht in Richtung Laufrad verschoben, siehe Abbildung 7.6.

Die Druckverteilung am Spiraleintritt ist unmittelbar an die Umstromung der Spiralzunge und
an die Wechselwirkung mit der Radseitenraumstromung gekoppelt. Zur Stromungsbeschreibung
und Validierung der numerischen Ergebnisse werden die berechneten und gemessenen Druckver-
laufe am Spiraleingang in Abbildung 7.7 gezeigt. Die gemessenen und simulierten Verldufe stim-
men auch bei hydraulisch rauen Winden miteinander iiberein. Die Charakteristik der Druckver-
teilung entspricht weitgehend derjenigen bei hydraulisch glatten Wanden. Abweichungen kénnen
im Bereich um die Spiralzunge herum ausgemacht werden (a = 0°). Dort ist die Amplitude der
Druckénderung gegeniiber hydraulisch glatten Wianden bei Teillast um 20 % reduziert, wihrend
sie bei Uberlast um 30 % erhéht und beim Bestpunkt nahezu verdoppelt ist (vgl. mit Abb. 6.7).
Diese Verdnderung resultiert aus der oben angesprochenen Modifikation der Staupunktlage an der
Spiralzunge: Bei Teillast ist der Stok reduziert, wihrend dieser bei Bestpunkt- und Uberlastbe-

trieb vergrokert ist.
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Abb. 7.7: Druckverteilung tiber den Spiralumfang bei hydraulisch rauen Wianden

Im Diffusorabschnitt der Spirale wird in Abschnitt 6.1.1 fiir hydraulisch glatte Wande anhand
der turbulenten kinetischen Energie gezeigt, dass die Stromung im Uberlastbetrieb ablost. Nach
[Keller u.a., 2014] tritt bei Ablésungen an der Spiralzunge in der freien Scherschicht neben einer

hohen turbulenten kinetischen Energie auch eine hohe Wirbelstérke w, auf, wobei

dv  Ou

gilt.

Die Verteilung der zeitlich gemittelten Wirbelstérke ist in Abbildung 7.8 zusammen mit der
Verteilung der Absolutgeschwindigkeit dargestellt. Im oberen Bild ist erkennbar, dass sich, begin-
nend an der Spiralzunge, sowohl bei hydraulisch glatten als auch hydraulisch rauen Wanden ein
Gebiet hoher Wirbelstarke ausbildet: In diesem Bereich ist die Strémung abgeldst. Obwohl die
Verdnderung der Staupunktlage eine Verschiebung der freien Scherschicht entgegen des Uhrzeiger-
sinns erwarten lasst, ist das Gegenteil der Fall (vgl. Linien in Abb. 7.8a). Physikalisch kann dieser
Effekt auf den erhéhten Querimpulsaustausch in Wandgrenzschichten zurilickgefithrt werden, der
durch hydraulisch raue Wénde hervorgerufen wird. Der erhéhte Querimpulsaustausch fithrt zu

einer stromabwirtigen Verschiebung der Ablésestelle, siche Detail in Abbildung 7.8a.

Der Geschwindigkeitsverteilung in Abbildung 7.8b ist zu entnehmen, dass sich das Rezirkulati-
onsgebiet bei hydraulisch rauen Wéanden weiter stromab ausdehnt. Zusammen mit den erhéhten
Verlusten im Diffusor folgt, dass die Ablésung bei rauen Winden grofier ist. Inwiefern es sich
hierbei tatsdchlich um ein physikalisches Phinomen handelt oder ob die Modellierung der Stro-

mungswiederanlegung ungenau ist, kann nicht abschlielfend beurteilt werden.



112 7 Untersuchung des Rauheitseinflusses

Ablésestelle
glatd

N

™
1
1
1
1

(b) Geschwindigkeitsfeld im Diffusor

Abb. 7.8: Rauheitseinfluss auf das zeitlich gemittelte Stromungsfeld in der Symmetrieebene des
Spiralgehduses bei V* = 1,26; L.: glatt, r.: rau

7.3.3 Kopplung der Stromung

Wie in Abschnitt 6.1.2 beschrieben ist, erfolgt aufgrund der Sekundarstromung im Spiralgehéduse
und der Druckdifferenz zwischen dem Laufradaus- und eintritt eine Stromungskopplung mit den
angrenzenden Radseitenrdumen und der Laufradstrémung. Der Einfluss hydraulisch rauer Wande

auf die Wechselwirkung der Stréomung ist Inhalt dieses Abschnitts.
Die Volumenstréme iiber die in Abbildung 6.5b gezeigten Bilanzebenen sind fiir hydraulisch

raue Winde in Tabelle 7.1 zusammengefasst. Die eingeklammerten Werte geben ihre Verdnderung

gegeniiber hydraulisch glatten Wénden in Prozentpunkten an.

Tab. 7.1: Charakterisierung der Stromungskopplung bei hydraulisch rauen Wénden

V*=0,68 V*=09 V*=1,26

Spaltvolumenstrom Vs,  24% (+6)  17% (+4)  13% (+3)
V RSR.v 4% (—6) 8% (—1) 13% (-1)
V RSR.A 7% (—4)  11% (£0)  19% (£0)
V Spirale 161% (—6) 135% (+2) 117% (—1)
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Abb. 7.9: Rauheitseinfluss auf betriebspunktabhingige Bilanz von ein- und austretendem Volu-
menstrom an BE RSR vorne

Bei hydraulisch rauen Winden ist der Spaltvolumenstrom um den Faktor 1,32 erhéht. Die
Ursache hierfiir wird in Abschnitt 7.4 behandelt. Die Hohe des Fluidaustausches V RSR, also der
Teil des Massenstroms, der in einen Radseitenraum erst ein- und dann wieder austritt, nimmt bei
hydraulisch rauen Wanden im Teillastbetrieb ab. Dieser Effekt ist ein Resultat des verdnderten
Spaltvolumenstroms, denn die Anstromung der Spiralzunge erfolgt bei Teillast mit weniger Stof.
Infolgedessen wird an der Spiralzunge weniger Fluid in die Radseitenrdume verdriangt. Aus der
Darstellung der winkelabhidngigen Bilanz von VRSR,U in Abbildung 7.9a kann dieser Vorgang

ebenfalls an der geringeren Amplitude bei o = 0° abgelesen werden.

Die betriebspunktabhiingige Anderung des iiber die Bilanzebene RSR vorne iibertragenen Fluids
ist in Abbildung 7.9 zusammengefasst. Die Verldufe weisen bei hydraulisch glatten und rauen
Winden eine vergleichbare Charakteristik auf, wobei aufgrund des héheren Spaltvolumenstroms
und der verédnderten Spiralzungenanstromung zwei Unterschiede ausgemacht werden kénnen: Auf-
grund des héheren Spaltvolumenstroms ist der in den Radseitenraum eingetragene Volumenstrom
(VRSR,U > O) bei allen Betriebspunkten abschnittsweise erhoht. Dies betrifft bei V* < 1 etwa
den Bereich 45° < o < 315° und bei Uberlast 5° < o < 90°. Weiterhin fndert sich die Richtung
des Volumenstroms im direkten Umfeld der Spiralzunge aufgrund der modifizierten Staupunktla-
ge betriebspunktabhiingig. Bei V* = 0,68 ist die Amplitude des iibertragenen Volumenstroms bei
a = 0° reduziert, wihrend sie bei V* > 0,96 an der Position o = 350° erhéht ist .
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Abb. 7.10: Rauheitseinfluss auf den Rotationsfaktor der Kernstromung im vorderen Radseiten-
rdumen, bestimmt aus gemessener, umfangsgemittelter Druckverteilung nach Gl. 2.25

7.4 Stromung im vorderen Radseitenraum

Aus der Stromung im vorderen Radseitenraum resultieren nach der Spiralgehdusestromung die
zweithéchsten Verluste in der Versuchspumpe. Die nachfolgende Vorstellung des Rauheitseinflus-
ses auf die Strémung ist aus Griinden der Ubersichtlichkeit auf den Betriebspunkt V* = 1,26
beschrinkt, wobei die Erkenntnisse auf die weiteren untersuchten Volumenstréme iibertragen

werden konnen.

7.4.1 Umfangsgemittelte Stromung

Zunichst wird der Rauheitseinfluss auf die umfangsgemittelten Verldufe des Drucks und des Ro-
tationsfaktors betrachtet. In den Simulationen mit hydraulisch rauen Wéinden ist der iiber die

Bilanzebene BE RSR vorne eingebrachte Drehimpulsstrom

% = /pcm cey - rdA (7.3)
erh6ht. Er betragt bei hydraulisch glatten Wanden 5,2 J und bei hydraulisch rauen Wénden 6.5 J.
Auch der in Abbildung 7.10 dargestellte Rotationsfaktor ko ist bei hydraulisch rauen Wanden
in der N#he des Laufradaustritts (7 ~ 1) erhdht.

Da die Rauheitswirkung auf der stillstehenden Geh&usewand grofer als auf der rotierenden
Laufradwand ist, wird die Umfangskomponente ¢, verzogert und der Rotationsfaktor steigt zur
Drehachse hin gegeniiber hydraulisch glatten Wianden flacher an. Wéhrend ko4 bei der Extrapo-
lation der Messdaten nach Gleichung 2.25 im gesamten Radseitenraum kleiner als Eins bleibt, ist

¢y in der Simulation ab 7* < 0,49 hoher als die Drehgeschwindigkeit des Laufrades.
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Abb. 7.11: Rauheitseinfluss auf die umfangsgemittelte Druckverteilung im vorderen Radseiten-
raum

Die Verzogerung der Umfangskomponente der Geschwindigkeit durch hydraulisch raue Winde
nach radial innen hin spiegelt sich auch im Druckfeld wieder, siehe Abbildung 7.11. Der Druckab-
fall zwischen dem &ufsersten und innersten Messradius ist gegeniiber hydraulisch glatten Wanden
etwa um 10 % verringert. Dies fithrt dazu, dass die Druckdifferenz iiber den Dichtspalt und damit
der Spaltvolumenstrom grofser werden (vgl. Gl. 2.35). In der vorliegenden Untersuchung betragt

der Anstieg des Spaltvolumenstroms bei V* = 1,26 gegeniiber hydraulisch glatten Winden 32 %.

Nach Gleichung 2.26 bewirkt ein erhdhter Spaltvolumenstrom einen grofieren Druckabfall iiber
den Radseitenraum und fithrt zu einem hoheren Rotationsfaktor kyo. Die separate Erhdhung des
Spaltvolumenstroms und der Rauheitswirkung fithren somit zu gegenldufigen Effekten. Aufgrund
der prasentierten Ergebnisse kann geschlussfolgert werden, dass im vorliegenden Fall die Rauheits-
wirkung einen groferen Einfluss auf das Stromungsfeld hat als der erhéhte Spaltvolumenstrom.
Dies zeigt in Ubereinstimmung mit den Ausfiihrungen in [Kurokawa u. a., 1978|, dass eine grofere
Rauheitswirkung auf der Gehéuse- als auf der Laufradseite zum Absinken des Druckgradienten

und der Kernrotation fiihrt.

7.4.2 Stromung in Umfangsrichtung und Druckverteilung

Der Rauheitseinfluss auf die Umfangskomponente der Geschwindigkeit ist in Abbildung 7.12 bei-
spielhaft fiir eine Messposition dargestellt. Wie in Abschnitt 7.4.1 dargelegt ist, fillt ¢, durch
die Rauheitswirkung geringer aus. An der Messposition unterscheiden sich die berechneten Werte
auf halber Radseitenraumbreite (2%g5 = 0,5) um knapp 15%. Aukerdem ist in Abbildung 7.12
zu sehen, dass die Dicke der Wandgrenzschicht an beiden Wéanden gegeniiber hydraulisch glat-
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Abb. 7.12: Rauheitseinfluss auf die normierten Umfangskomponente ¢, bei V* = 1,26; Messposi-
tion: a = 355°, r* = 0,61

ten Winden erhoht ist. Dabei ist die Erhohung auf der Gehduseseite (27},q5 = 1) als Folge der
groferen Rauheitswirkung merklich grofser als auf der Laufradseite.

Unabhiingig von der Wandrauheit weist der Verlauf auf der Gehiuseseite eine Uberhéhung von
¢y auf und ist fernab der Wande konstant. Dieser Umstand bestétigt die Townsend-Hypothese,
dass die Rauheitswirkung auf die Wandgrenzschicht beschrénkt ist [Townsend, 1976|. In der Si-
mulation ist die mittlere Umfangskomponente an der untersuchten Position knapp 9 % hdoher als

in der Messung.

Die Stromung in Umfangsrichtung préigt die Druckverteilung auf der Gehdusewand und kann
anhand dieser charakterisiert werden. In Abbildung 7.13 ist die Druckverteilung fiir hydraulisch
glatte und raue Winde dargestellt. Der Vergleich der beiden Konfigurationen zeigt, dass die
Charakteristik auch bei hydraulisch rauen Wanden im Wesentlichen erhalten bleibt. Die Strémung

im Radseitenraum wird damit ebenso von der Kopplung mit der Spiralstrémung beeinflusst.

7.4.3 Stromung in Radialrichtung

Die Charakteristik der c,-Verteilung im Radseitenraum ist sowohl durch die Wechselwirkung mit
der Spiralgehdusestromung als auch durch die direkte Rauheitswirkung geprégt. In Abbildung 7.14
ist die Verteilung der Radialkomponente auf Ebenen konstanter Winkelposition fiir hydraulisch
glatte und hydraulisch raue Wéande gegeniibergestellt.

Wie gezeigt, sind die Grenzschichtdicken auf beiden Seiten des Radseitenraums aufgrund der

Rauheitswirkung erhoht. Das fithrt zu einem Absinken des Anteils der Radseitenraumstrémung
< 1% auf 20%.

Cr
U2

mit
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Abb. 7.13: Rauheitseinfluss auf die Druckverteilung auf der Gehdusewand (2} = 1) im vorderen
Radseitenraum bei V* = 1,26

Anhand der vergroferten Bereiche mit negativer ¢,-Komponente in Abbildung 7.14 ist zu erken-
nen, dass bei hydraulisch rauen Wénden durch den erh6hten Spaltvolumenstrom insbesondere der
radial nach innen durchstromte Bereich zunimmt. Dabei ist die Verteilung von ¢, < 0 auf der Ge-

hiuseseite gleichformiger ausgeprigt und in etwa der Hilfte des Radseitenraums gilt %‘ > 1%.

Auch die Strémung mit positiver Radialkomponente erstreckt sich bei hydraulisch rauen Wén-

den auf der Laufradseite (2},g5 = 0) liber den gesamten Umfang weiter zur Drehachse hin. Ursache

Abb. 7.14: Rauheitseinfluss auf die normierte c,-Verteilung auf abgewickelten Ebenen konstanter
Winkelposition bei V* = 1,26; oben: glatt, unten: rau
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Abb. 7.15: Vergleich der umfangsgemittelten Strémungsgréfen im Dichtspalt bei glatten und rau-
en Wénden; V* = 0,96

hierfiir ist, dass die Zentrifugalkraft durch den niedrigeren Druckgradienten bei hydraulisch rauen
Winden in einem gréferen Bereich hoher als die zentripetal wirkende Druckkraft ist.

Die Auswirkung der Wechselwirkung mit der Spiralgehdusestromung ist im Verlauf der Radial-
komponente bei rauen Winden ebenfalls zu erkennen (siehe Abb. 7.14). Analog zur Konfiguration
mit hydraulisch glatten Wéanden wichst zwischen 210° < o < 360° der radial nach aufen durch-
stromte Bereich der Radseitenraumstromung in Laufraddrehrichtung an. In diesem Bereich wird
die Radseitenraumstromung zur Spiralzunge hin bei o = 0° abgelenkt und schlieflich aus dem

Radseitenraum in das Spiralgehduse eingebracht.

7.5 Stromung im Dichtspalt

Aufgrund des erhthten Spaltvolumenstroms ist die axiale Reynolds-Zahl der Dichtspaltstromung
erhoht. Gleichzeitig ist die Umfangskomponente der Geschwindigkeit am Dichtspalteingang — und
damit auch der Eintrittsdrall — bei der Pumpenkonfiguration mit hydraulisch rauen Wénden re-

duziert. Diese beiden Effekte verdndern die Strémung und die auftretenden Verluste im Dichtspalt.

In Abbildung 7.15 sind die umfangsgemittelten Verldufe des Wanddrucks und des Rotations-
faktors bei V* = 0,96 gezeigt, wobei die Ergebnisse auf die anderen untersuchten Betriebspunk-
te iibertragen werden kénnen. Dem Druckverlauf ist zu entnehmen, dass der Druckgradient im
Dichtspalt bei der Konfiguration mit hydraulisch rauen Winden groRer ist. Dies ist in Uberein-
stimmung mit der Literatur, denn der Druckverlust {iber den Dichtspalt nimmt mit dem Quadrat
VoL Cog = X—“Z’; zu (vgl. Gl. 2.35 & 2.37). In Abbildung 7.15b ist zu sehen, dass der Eintrittsdrall
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Abb. 7.16: Umfangskomponente der Geschwindigkeit am Saugmund bei rauen Winden; V* = 0,96

bei hydraulisch rauen Wanden auf kyo¢ = 1,15 verringert ist. Der Geschwindigkeitsabfall ist ent-
lang der Dichtspaltlange flacher und am Dichtspaltausgang ist kyo um 15 % geringer als bei der
Konfiguration mit vollstdndig hydraulisch glatten Wéanden. Unabhéngig von der Oberflichenrau-
heit ist kot stets groker als Eins und das Laufrad wird im Dichtspalt durch das Fluid angetrieben.

Neben dem Druck- und Geschwindigkeitsverlauf wirkt sich der erhéhte Spaltvolumenstrom auch

auf die Stromung am Dichtspalteingang (% = 0) aus. In Abschnitt 6.3 ist dargelegt, dass die
p
Stromung dort auf der Gehiuseseite abldst. Dieses Phinomen tritt bei hydraulisch rauen Wénden

ebenfalls auf, allerdings ist die Lange des Rezirkulationsgebietes in der Simulation um 20 % erhoht.

Durch die Dichtspaltstrémung wird auch bei hydraulisch rauen Wéanden ein Gleichdrall in den
Saugmund eingebracht. Dabei steigt der drallbehaftete Anteil der durchstromten Fliche infolge
des erhohten Spaltvolumenstroms auf 55 % an, siehe Abbildung 7.16. Obwohl ko bei hydraulisch
rauen Winden geringer ist, resultiert aus dem hoheren Spaltvolumenstrom eine Zunahme des in
den Saugmund eingebrachten Drehimpulsstroms % von 1,41J bei hydraulisch glatten Wanden

um 40 % auf 1,97 J bei hydraulisch rauen Wéanden.

Bei dem untersuchten Uberlastpunkt beliuft sich die Umfangskomponente unmittelbar vor
der Schaufeleintrittskante bei hydraulisch glatten Wénden im Mittel auf ¢, = 1,78 % und bei
hydraulisch rauen Wiénden auf ¢, o = 1,80 7. Die Abweichung ist demnach so klein, dass der

Vordrall in beiden Konfigurationen als unverdndert angenommen werden kann.
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7.6 Fazit

Der Einfluss hydraulisch rauer Wande wird bei der Stromungssimulation von Pumpen kleiner spe-
zifischer Drehzahl in der Literatur hdufig vernachlissigt. In dieser Arbeit wird der Rauheitseinfluss
auf die Verluste und die Pumpenstréomung anhand einer realistischen Rauheitsreplik experimentell
und numerisch untersucht. Aus der Untersuchung geht hervor, dass in den verlustreichen Regionen
vorwiegend das hydraulisch {ibergangsraue Regime vorliegt. Durch die Rauheitswirkung werden
die Verluste in der Pumpe mafkgeblich erhoht und deren hydraulische Kennwerte verédndert. Mit
der vorgestellten Methode zur Stromungssimulation ist es moglich, diese Effekte numerisch abzu-
bilden.
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8 Zusammenfassung und offene

Forschungsfragen

Pumpen kommen in hoher Stiickzahl und in zahlreichen Anwendungsgebieten zum Einsatz. Zur
Auslegung und zur Verbesserung des Betriebsverhaltens werden heutzutage vermehrt Strémungs-
simulationen eingesetzt. Im Gegensatz zu potentialtheoretischen Methoden erlaubt dieses Verfah-
ren einen detaillierten Einblick in die Stromung und deren zielgerichtete Optimierung.

Wihrend Stromungssimulationen bereits erfolgreich fiir eine Vielzahl von Pumpen mit einer
spezifischen Drehzahl n, > 15 ﬁ eingesetzt werden, liefern sie mit dem iiblichen Vorgehen fiir
Pumpen mit kleiner spezifischer Drehzahl (8 ﬁ <ng <15 ﬁ) signifikant fehlerhafte Vorhersa-
gen der hydraulischen Kenndaten. Die Griinde fiir die Abweichungen waren aufgrund der Komple-
xitdt der stromungsmechanischen Vorgénge und der damit verbundenen hohen Anzahl méglicher

Fehlerursachen bislang unbekannt.

In der vorliegenden Arbeit werden als wesentliche Griinde fiir die unbefriedigenden Vorhersagen
die fehlerhafte numerische Modellierung von Wandgrenzschichten mit dem logarithmischen Wand-
gesetz und die Vernachlassigung der Wirkung hydraulisch rauer Wénde identifiziert. Es wird ein
Verfahren zur Bestimmung des lokalen Modellierungsfehlers des logarithmischen Wandgesetzes
entwickelt. Dieses erlaubt die zielgerichtete lokale Anpassung der Wandgrenzschichtmodellierung.

Darauf aufbauend wird eine Methodik zur Simulation von Pumpen mit kleiner spezifischer
Drehzahl unter Beriicksichtigung der Rauheitswirkung und anderen dominanten Verlusten erar-
beitet. Diese wird beispielhaft an der Stromung einer Versuchspumpe mit hydraulisch glatten und
hydraulisch rauen Wanden bei mehreren Betriebspunkten erprobt.

Die Simulationsergebnisse werden durch umfangreiche Messdaten validiert und die Eignung der
vorgestellten Methode wird bestétigt. Neben der Erfassung der hydraulischen Kenndaten, rdum-
lich hoch aufgelosten Druckmessungen und Geschwindigkeitsmessungen wird in dieser Arbeit erst-
mals eine direkte Methode zur experimentellen Bestimmung der Wandschubspannung erfolgreich
in einer Pumpe umgesetzt. Die direkte Wandschubspannungsmessung erlaubt die Charakterisie-
rung der Grenzschichtstromung und eine Validierung der numerischen Modellierung.

Basierend auf den validierten Ergebnissen der Strémungssimulationen und den Messdaten wer-
den das Stromungsfeld der Versuchspumpe analysiert und die wesentlichen Phdnomene und Ver-

lustquellen in den relevanten Regionen herausgearbeitet. Dabei wird gezeigt, dass die Stromung
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zwischen den einzelnen Bereichen der Pumpe bei allen Betriebspunkten miteinander gekoppelt ist.
Die Umstromung der Spiralzunge beeinflusst den Fluidaustausch mit den angrenzenden Regionen
und ruft eine asymmetrische Stromungsverteilung hervor. Die Vernachléssigung der Wechselwir-
kung in Modellen oder Simulationen ist demzufolge fehlerbehaftet.

Die Untersuchung des Rauheitseinflusses ergibt, dass die Winde in Serienpumpen mit niedri-
ger spezifischer Drehzahl vorwiegend ein hydraulisch iibergangsraues Regime verursachen, wobei
lokal auch Gebiete mit hydraulisch glattem beziehungsweise vollrauem Regime auftreten. Das
Stromungsfeld ist auch bei hydraulisch rauen Wanden durch die Kopplung der Strémung geprégt.
Im vorliegenden Fall bewirkt die Oberflichenrauheit einen Anstieg des Spaltvolumenstroms und
eine erhebliche Zunahme der Stromungsverluste. Daraus folgt, dass die Beriicksichtigung von Rau-
heitseffekten bei der numerischen Bestimmung der hydraulischen Kenndaten dieses Pumpentyps

zwingend erforderlich ist.

Mit dieser Arbeit ist die Grundlage geschaffen, um realitdtsnahe Stromungssimulationen von
Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl durchzufiihren. Dadurch kann der kostspielige und zeitauf-
windige Einsatz von Prototypen bei der Entwicklung dieser Pumpenbauart verringert werden.
Gleichzeitig ist anhand der numerischen Ergebnisse eine gezielte Analyse und Verbesserung der
Pumpenstromung im Hinblick auf das Betriebsverhalten, den Wirkungsgrad oder beispielsweise
die Schallemission mdoglich. Die Verbesserung des Wirkungsgrades wiirde zur Energieeinsparung
beitragen und helfen, die immer strengeren gesetzlichen Vorgaben wie die ErP-Richtlinie zu erfiil-
len. Dies gewinnt zunehmend an Bedeutung, da der Trend, Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl

in immer mehr Anwendungen einzusetzen, ansteigt.

Aus der Bearbeitung des Forschungsthemas ergeben sich in Bezug auf die Beriicksichtigung
von Rauheitseffekten zwei offene Forschungsfragen. Dies betrifft zum einen die Bestimmung der
dquivalenten Sandrauheit einer Oberfliche und zum anderen die Modellierung des iibergangsrauen
Regimes, das bei Pumpen kleiner spezifischer Drehzahl vorherrschend auftreten kann.

Zur Bestimmung der dquivalenten Sandrauheit stehen empirische und experimentelle Metho-
den zur Verfligung. Dabei weisen die aktuellen empirischen Verfahren eine starke Unsicherheit
auf und die verfiighbaren experimentellen Methoden sind sehr aufwindig. Fiir die Modellierung
des tibergangsrauen Regimes einer Oberfliche liegen nur vereinzelt funktionale Zusammenhénge
vor und es wird auf Ndherungslosungen zuriickgegriffen. Hierbei ist mit dem Auftreten von Mo-
dellierungsfehlern zu rechnen. Dies fiihrt dazu, dass die dquivalente Sandrauheit zur Abbildung
von Rauheitseffekten mit der Trial-and-Error-Methode hiufig so abgeschétzt wird, dass die im
Experiment beobachtete Veréinderung in der Simulation abgebildet wird. Ein solches Vorgehen ist
jedoch unbefriedigend.

Im Hinblick auf die Validitdt und Genauigkeit von Strémungssimulation ist eine vereinfachte

Methode zur Bestimmung der dquivalenten Sandrauheit wiinschenswert. Zwei mogliche Ansétze
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versprechen hier Erfolg: Einerseits konnen zwischen der vermessenen Oberflichentopographie und
der dquivalenten Sandrauheit Korrelationen hergestellt werden [vgl. Flack u. Schultz, 2010] und
andererseits ist die Charakterisierung einer rauen Oberfliche durch Stromungssimulationen mit
geometrischer Abbildung der Rauheit denkbar [vgl. Yuan u. Piomelli, 2014].

Zur Verringerung von Modellierungsfehlern im iibergangsrauen Regime erscheint eine oberfla-
chenspezifische Modellierung von Rauheitseffekten durch angepasste Rauheitsfunktionen sinnvoll.
Hierfiir besitzen numerische Verfahren, die auch zur Bestimmung der Sandrauheit eingesetzt wer-

den konnen, ein grofes Potenzial.
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